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Prologo

Este libro se ha preparado con el propésito de completar los textos corrientes de disefio de ma-
quinas. Estamos convencidos de que la presentacién de un gran ntmero de problemas resueltos es la
mejor forma de aclarar y fijar en la mente los principios basicos. Por otra parte, la presentacién de los
principios y de la teoria es suficientemente completa para que el libro se pueda usar como texto, con
una programacioén adecuada del tiempo de clase.

Cada capitulo comienza con una exposicién de las definiciones, principios y teoremas correspon-
dientes, acompanada del material ilustrativo y descriptivo necesario. Se continta con grupos de proble-
mas resueltos y de problemas propuestos. Los primeros sirven para ilustrar y ampliar la teoria y enfocan
cuidadosamente aquellos puntos sin los cuales el estudiante se siente inseguro. En los problemas resuel-
tos se incluye un gran numero de pruebas de teoremas y deducciones de férmulas. Los problemas adi-
cionales sirven para repasar el material del capitulo.

Los temas de los capitulos corresponden al material que se ve en un curso corriente de diseno
de maquinas. Son temas representativos e ilustran la forma general de llegar a la solucién de los pro-
blemas de disefio. En los casos en que existe mas de un procedimiento aceptado para resolver un proble-
ma, los autores han adoptado el que creen mejor, y a veces presentan procedimientos alternos; en unas
pocas situaciones hay alguna novedad en el tratamiento. Como resultado de lo anterior, aun cuando
este libro no se acopla exactamente a ningin otro texto, los autores creen que puede ser un valioso
auxiliar para cualquiera.

Algunas de las caracteristicas de este libro son las siguientes: Contiene una gran variedad de
problemas de repaso de mecdnica aplicada. Los problemas resueltos se usan para repasar la resistencia
de materiales y para mostrar la aplicacién de muchos cursos anteriores a las situaciones reales de di-
sefio. Se introducen la funcién escalén y el teorema de Castigliano como herramientas para determinar
deformaciones en miembros de méquinas. Se presenta una introduccién al estudio de las vibraciones.
Se incluyen las ultimas técnicas para resolver problemas de lubricacién, tal como han sido desarrolla-
das por Boyd y Raimondi. Se dan extractos de las ultimas normas AFBM A con el propdsito de evaluar
las capacidades de carga estatica y dindmica de cojinetes radiales de bolas. Las fuerzas en los engranajes
se estudian con mucho més detalle que en los textos corrientes. Se presenta un tratamiento cuidadoso
de velocidades criticas en ejes. Se hace un tratamiento exhaustivo para determinar tanto la rigidez
como la resistencia de los miembros de las miquinas. Se presentan 36 proyectos de disefio, que incluyen
control de flujo, control eléctrico automatico, control de calidad y problemas de disefio creativo.

Se ha tenido en cuenta que la capacidad para proyectar descansa sobre muchos factores adicio-
nales al entrenamiento cientifico, tales como el ingenio, el juicio, la familiaridad con los datos empiri-
cos, el conocimiento de las normas y de los cédigos de diseno, para nombrar sélo unos pocos de ellos.
Muchos de estos factores s6lo pueden desarrollarse completamente mediante cierto ndmero de anos de
experiencia real en la industria. Sin embargo, al estudiante se le puede suministrar lo basico, es decir,
un buen adiestramiento en la aplicacién légica de la teoria al disefio de elementos de maquinas, adi-
cionado de alguna sensibilidad para las aproximaciones e hipétesis complementarias. Este libro se
encamina hacia este fin.

Los autores estdn profundamente agradecidos con muchas personas. Se han estudiado y com-
parado varios textos de disefio de maquinas, resistencia de materiales y dindmica de mdquinas, y
todos ellos han contribuido al modo de pensar de los autores. Algunos miembros del grupo de disefio
de maquinas de la Universidad de Purdue han prestado su colaboracién para profundizar y refinar
el tratamiento de varios temas. Los autores les estdn ampliamente agradecidos por sus sugerencias y
sus criticas constructivas.



Tenemos especiales motivos de agradecimiento con E. S. Ault, profesor de disefio de maquinas
en la Universidad de Purdue: ademds del estimulo general que de él recibimos, le somos deudores por
el procedimiento presentado en los capitulos sobre engranajes de dientes para el manejo de la férmula
de Lewis en los cdlculos de diseio.

También queremos hacer llegar nuestros agradecimientos al sefior Henry Hayden por el esquema
tipografico y el trabajo artistico de las figuras. El realismo de estas figuras realza notablemente la efi-
cacia de la presentacién de un asunto en el cual la visualizacién especial representa papel impor-
tantisimo.
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Capitulo 1

Introduccion

EL DISENO EN INGENIERIA es la creacién de los planos necesarios para que las maquinas, las
estructuras, los sistemas o los procesos desarrollen las funciones
deseadas.

EL PROCESO DE DISENO incluye lo siguiente.
(1) Reconocer una necesidad y establecerla en términos generales. Esto define el problema.

(2) Considerar varios esquemas para resolver el problema y seleccionar uno para investigarlo con
mayor cuidado. Los estudios de factibilidad respaldados por investigacion especial,
segun sea el caso, son caracteristicas de este paso del proceso.

(3) Realizar un disefio preliminar de la miquina, estructura, sistema o proceso seleccionado.

Esto establece caracteristicas globales amplias y permite escribir las especificaciones para
las componentes principales.

(4) Realizar el disefio de todas las componentes y preparar todos los dibujos necesarios y las espe-

cificaciones detalladas.

El proyectista es ante todo un creador. Antes de disenar, su ingenio y capacidad imaginativa
deberan estar en condiciones Optimas.

Los dibujos y las especificaciones detalladas para un disefio completo son el registro de una multi-
tud de decisiones, algunas de ellas grandes y otras pequefas. El proyectista, en los pasos finales del
proceso de disefio es basicamente un tomador de decisiones. Debe trabajar sobre una base solida de
principios cientificos, suplementados con infor-
macién empirica. Sin embargo, debe entender

ESQUEMA

que la ciencia solo puede establecer limites den- CINEMATICO
tro de los cuales debe tomarse una decision, o

dar una imagen estadistica de los efectos de una ‘.
decisién particular. La decisién misma la toma i
el proyectista. Por tanto, el juicio al tomar las ANALISIS

decisiones es una de las caracteristicas sobresa- de

lientes de un buen proyectista. FU“{Z‘I

l I

EL DISENO DE UNA MAQUINA debe se- O e UM EONE S
gllil‘ un para

plan semejante al que se muestra en la figura RISHABNCIR, HIGIDI4 G,

adyacente.

Después de haber establecido las especifi-
caciones generales, debe fijarse una disposicion
cinematica, o esqueleto, de la maquina. A con-
tinuacion debe hacerse un andlisis de fuerzas
(incompleto debido a que las masas de las partes
méviles no se conocen atn en los disenos en los
cuales la dinamica es importante). Con esta in-

APARIEN CIA FACILIDAD de

PRODUCCION

LIMITACION

2 o = de PESO YLD, NATURALEZA
formaci6n pueden disenarse las componentes v ESPACIO PROBABLE del MERCADO
(tentativamente ya que las fuerzas no se conocen
con exactitud). Posteriormente puede hacerse un
andlisis de fuerzas mas exacto y un diseno mas Fig.1-1
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INTRODUCCION

refinado. Las decisiones finales se ven afectadas por muchos factores diferentes a la resistencia y a la
rigidez, tales como la apariencia, el peso, las limitaciones de espacio, la disponibilidad de materiales y
técnicas de fabricacidn, etc.

Aun cuando ésta es una simplificacién extrema del problema, es, sin embargo, un esquema qtil
para fijarlo en la mente. Ninguno de los pasos mencionados es independiente de los demds. Existe una
retroalimentacién continua como lo sugieren las lineas a trazos en el diagrama. Por ejemplo, un analisis
dindmico posterior al primer disefio tentativo de las partes puede mostrar efectos de inercia indeseables,
los cuales dictaminan un cambio en el esquema cinemiatico de la maquina.

LAS CIENCIAS QUE SIRVEN DE FUNDAMENTO AL DISENO DE MAQUINAS son la Mate-

matica y la
Fisica, con énfasis en la cinemética, la estdtica, la dinamica y la resistencia de materiales. Sin embargo,
seria dificil escoger alguno de los cursos técnicos o cientificos de un programa de estudios en ingenieria
que no prestara una colaboracién importante al proyectista. Entre los cursos de importancia se destacan
el Dibujo, la Economia, la Metalurgia, la Termodindmica y la Trasmisién de calor, la Mecanica de
fluidos y la Teoria sobre circuitos eléctricos. El estudiante que comienza el estudio del Disefio de maqui-
nas debe tener preparacién adecuada en dichas dreas.

La siguiente lista de preguntas y problemas de repaso, principalmente de Mecanica, le permitira
al lector examinarse parcialmente en esta materia basica. Sin consulta de textos de referencia debe re-
solver el 90% del cuestionario correctamente. De otro modo, es conveniente que repase la Mecdnica.

EXAMEN DE REPASO DE MECANICA

(Tiempo razonable de trabajo, 3 horas. Las respuestas aparecen al final del capitulo.)
Usar esquemas libremente. Dar las respuestas en las unidades correctas.

1. (Qué potencia (kw) se requiere para mover un automévil sobre una carretera plana a 96 km/h
contra una fuerza horizontal resistente de 225 kg, si la eficiencia global mecéanica es de 85%?

2. Un tornillo de potencia se hace girar a un numero constante 'de rpm mediante la aplicacién de un
momento constante de 173 kg-cm. ¢ Cudl es el trabajo (kg-cm) gastado por revolucién?

3. Una polea de 25 cm de didmetro estd montada en el punto medio de un eje soportado por dos
cojinetes separados 75 cm. La polea es conducida mediante una correa en la cual ambos extremos
tiran hacia arriba verticalmente. Si la tensién en el lado tenso de la correa es de 272 kg y en el lado
flojo de 90 kg, ;cudl es el momento maximo de flexién y el momento méaximo de torsién sabiendo
que la potencia se toma de un extremo del eje mediante un acoplamiento flexible?

4. Una cuerda esta envuelta sobre una polea libre. En un extremo de la cuerda hay un peso de 92 kg
y en el otro uno de 23 kg. Determinar la tensién en la cuerda despreciando el rozamiento y la masa
de la polea.

5. Un marco rigido se encuentra sobre un plano sin rozamiento. El marco est4d formado por tres miem-
bros rectos unidos por articulaciones en forma de A y esta cargado con una fuerza F aplicada sobre
la articulacién del vértice y dirigida verticalmente hacia abajo. Dibujar, para cada miembro, el
diagrama de cuerpo libre que muestre todas las fuerzas que actian sobre él con sus localizaciones
y con los sentidos correspondientes.

6. (a) ;Cual es la definicién matematica del momento de inercia de un &area?

(b) Demostrar, por medio de célculo, que el momento rectangular de inercia de una seccién rec-
tangular es bd®/12 con respecto al eje centroidal paralelo a la base.

(c) Demostrar que el mddulo de la seccién en (b) es bd2/6.

(d) Con base en que el momento rectangular de inercia de una seccién circular con respecto a uno
de sus didmetros es 77d*/64, determinar el momento rectangular de inercia de un eje hueco
cuyo didmetro exterior es 10 cm y cuyo didmetro interior es 2,5 cm.

(e) Demostrar en qué forma podria determinarse el momento rectangular de inercia de un érea
muy irregular con un alto grado de precisién.



7.

10.

11.

12.

13.

14.

15.

16.

INTRODUCCION 3

El rotor de un motor eléctrico pesa 4,5 kg y tiene un didmetro de 10 cm. ;Cuénto tiempo se re-
quiere para incrementar la velocidad del motor de 0 a 1800 rpm suponiendo un momento eléctrico
constante de 23 kg-cm y una carga externa nula durante este periodo? Suponer que el rotor es
un cilindro homogéneo.

Definir el momento de flexién. ;Qué convencién arbitraria se usa ordinariamente para determinar
el signo de un momento de flexién? Ilustrar lo anterior mediante diagramas de cuerpo libre con-
sistentes de secciones cortas tomadas de los extremos de una viga simplemente apoyada, car-
gada de modo que exista un momento positivo de flexién en la vecindad del extremo izquierdo
y uno negativo en la vecindad del extremo derecho.

Si 1a deformacién en un resorte sometido a una carga de 227 kg es 5 cm, ;cudl es la energia absor-
bida por el resorte al aplicar gradualmente esta carga?

Definir un kilovatio (y un hp) y mostrar que la cantidad de kilovatios (y caballos) puede expre-
sarse mediante:

R F(kg) % V(m/seg) b = ’!‘{kg—m]_b N (rpm)
102 974

F(lb) x V(pie/min) __ T'(Ib-pul) x N (rpm)
hp== 33000 B 63.000

Ilustrar graficamente la distribucién de esfuerzos sobre la seccién trasversal perpendicular al
eje de una viga para los siguientes casos.

(a) Esfuerzo de flexién, Mc/I, en una viga simple que es (1) simétrica con respecto al eje neutro
de la seccién trasversal, y (2) asimétrica con respecto a dicho eje.

(b) Esfuerzo de tensién o de compresién, P/A, debido a una carga axial en un miembro con
cualquier seccién trasversal.

(¢) Esfuerzo de torsién, Tr/J, debido a un momento de torsién aplicado sobre un miembro
de seccién trasversal circular.

(d) Esfuerzo cortante, VQ/Ib, en una viga simple de (1) seccién trasversal rectangular, (2) sec-
cién trasversal circular, y (3) una seccion en I simétrica.

(a) Si un miembro de una mdquina esta cargado de modo que los esfuerzos principales en un
punto son 42 kg/cm? en tracciéon, 56 kg/cm? en traccién, y cero, icudl es el esfuerzo
cortante maximo en dicho punto?

(b) El mismo enunciado pero con 42 kg/cm? en compresion, 56 kg/cm2 en traccion y cero.

(2) Si un hombre amarra un extremo de una cuerda a un éarbol y tira del otro extremo con una
fuerza de 45 kg, ;cudl es la fuerza de tensién que se produce en la cuerda?

(b) iQué tensién existiria en la cuerda si un hombre tira de cada uno de sus extremos con una
fuerza de 45 kg?

Un camién cuyas llantas tienen un didmetro exterior de 3 pies, se mueve a 60 pies/seg. ¢ Cual
es la velocidad relativa al suelo del punto sobre el borde externo de la llanta que en el instante con-
siderado se halla mas alejado del suelo? ;Cudl es la velocidad angular (rpm) de las ruedas en estas
condiciones? ; Cual es la aceleracién del punto sobre la llanta en contacto con el suelo?

Un engranaje c6nico cuyo didmetro medio es de 18 cm estd montado sobre el extremo saliente de
un eje a 36 cm del cojinete més cercano. La carga sobre el engranaje tiene las siguientes compo-
nentes: tangencial, F; = 545 kg; radial, F, = 320 kg; axial, F, = 225 kg.

(a) Calcular el momento de torsién en el eje, debido a cada una de las fuerzas.

(b) Calcular el momento de flexién en el eje en el cojinete mas cercano, debido a cada fuerza.

(¢) Calcular el momento de flexién resultante en el cojinete mas cercano.

Un reductor de velocidad con una relacién de 10 a 1 sometido a una prueba con 1000 rpm a la
entrada y un momento de salida de 58 kg-cm requiere un momento de entrada de 7 kg-cm. ;Cual
es su eficiencia?
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Un trasportador de banda cuyo movimiento es horizontal recibe arena que le cae de una tolva.
Si el trasportador se mueve a 600 m/min y la rata de alimentacién de la arena es de 6800 kg/min,
icudl es la fuerza necesaria para operar el trasportador? Despreciar el rozamiento en el mecanismo
de operacién del trasportador.

Una viga de acero simplemente apoyada se carga con una fuerza de 90 kg en el punto A y sufre
una deformacién de 1 cm en el punto B. ;Qué fuerza colocada en B produciria una deformacién
de 0,25 cm en A?

Un planeta en un sistema de engranajes planetarios se mueve de modo que la velocidad del centro
es 1200 cm/seg y la velocidad angular es 20 rad/seg. ;Cudl es su energia cinética? Considerar
el engranaje como un cilindro sélido de 4,5 kg de peso y 15 cm de diametro.

La ecuacién diferencial de movimiento de un sistema amortiguado del tipo masa-resorte y un
grado de libertad es 8% + 5x + 12x = 0. ¢ Cudl es la frecuencia natural de las vibraciones? (Las
unidades usadas son libras, pulgadas y segundos.)

Una varilla de conexién se mueve en forma tal que la aceleracion de uno de sus extremos relativa
al otro es 6000 cm/seg® formando un dngulo de 30° con respecto a la linea que une los dos puntos,
los cuales tienen una separacién de 20 cm. ¢Cudl es la magnitud de la velocidad angular y de
la aceleracién angular?

Un cable de acero estd enrollado dos veces alrededor de un poste. Una fuerza P se aplica a un extre-
mo del cable y una fuerza de 1350 kg se aplica al otro extremo. Para un coeficiente de rozamiento
de 0,15 determinar (a) la fuerza P necesaria para que el cable se mueva en el sentido de P, (b) la
fuerza P’ necesaria para prevenir el movimiento del cable en el sentido de la fuerza de 1350 kg.

Un bloque cuyo peso es de 45 kg descansa sobre una superficie horizontal. Si el coeficiente de roza-
miento es 0,3 (estdtico y cinético), ;cudl es la fuerza de rozamiento que se desarrolla al aplicar al
bloque fuerzas de (a) 4,5 kg, (b) 9 kg, (¢) 13,5 kg, (d) 18 kg en una direccion paralela a la superficie
horizontal?

La barra rigida de acero que muestra la figura 1-2 tiene 20"

20 pul de largo, 1 pul de ancho, y 1 pul de espesor. La

barra estd en reposo sobre una superficie lisa y repen- L
tinamente se le aplica una fuerza P = 200 lb. Deter-
minar (a) la magnitud del momento maximo de Fig. 1-2
flexion, (b) el esfuerzo maximo de flexién. '

b P

Un momento eléctrico constante se aplica al rotor del
motor (Fig. 1-3) el cual tiene un momento de inercia
Iy. El pinién conduce dos engranajes, uno de los cua- D, 7 N | Iy
les esta conectado a una masa que tiene un momento 3
de inercia = Iy y el otro esta conectado a una masa Ratacion [ I{J

2

que tiene un momento de inercia = 2Iy. La relacién M;w' . =
de engranaje R, = Dy/D,, es fija e igual a 3. ;Cudl N

deberia ser la relacién R, = D,/D, para obtener
la aceleracion angular mdxima del engranaje 4? Des- n, | 21,
preciar la masa de los engranajes. Fig. 1-3

A
1

LA RN 4

La barra de acero mostrada en la figura 1-4 tiene 30
pul de largo, 1 pul de ancho, y 1 pul de espesor. La ba-
rra estd en reposo sobre una superficie horizontal lisa. 2001b
Dos fuerzas iguales y opuestas de 200 lb cada una se |l—- 30" "
aplican repentinamente. Considerando la barra como
rigida, determinar (e) el momento maximo de flexion, ”

1 Axi de flexién.
(b) el esfuerzo maximo de flexion e Fig. 14
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LA CAPACIDAD AL APLICAR LOS PRINCIPIOS DE LA MECANICA al anilisis racional y

al diseno de compo-

nentes de mdquinas, como en cualquier otra actividad, se desarrolla por medio de la practica. Los si-
guientes capitulos estdn concebidos para suministrar dicha préctica por medio de los problemas.

b 59 e b

10.

11.

12.

13.
14.

Se sugiere enfiticamente que el estudiante use el siguiente plan de estudio para cada capitulo:

(1) Leer la exposicién de la teoria y los principios fundamentales.

(2) Seguir cuidadosamente los problemas resueltos. Usar lpiz y papel. Desarrollar todos los de-
talles por si mismo siguiendo las guias dadas. (Algunos de los problemas resueltos estan
ampliamente detallados. En otros se han omitido algunos pasos.)

(3) Resolver los problemas propuestos. Después de leer el enunciado de un problema preguntarse
cuiles principios van a aplicarse. Tomar de referencia un problema similar resuelto, solamente

si esto se hace absolutamente indispensable.

Conservar el trabajo personal en buena forma para usarlo como referencia en el futuro.
Al estudiar los dltimos capitulos puede encontrarse ayuda en el trabajo realizado previamente.

(4) Repasar la teoria enunciada hasta que se haya fijado en la mente.

Respuestas a las preguntas de repaso — Capitulo 1

69,2 kw

1087 kg-cm

My = 6788 kg-cm, T = 2275 kg-cm
36,8 kg

Los lados son miembros sometidos a tres
fuerzas.

Consultar cualquier texto corriente de Me-
canica.

. 0,47 segundos

Consultar cualquier texto corriente de Me-
canica.

567,5 kg-cm

kw — 2nTN TN
~(®0) x 102 ~ 974

Consultar cualquier texto corriente de Me-
canica de materiales.

(a) 28 kg/cm?, (b) 49 kg/cm?
(a) 45 kg, (b) 45 kg
382 rpm, 2400 pies/seg?

15.

16.
17.
18.
19.
20.
21.
22.
23.

24.
25.
26.

(a) Momento de torsién debido a 545 kg
= 4905 kg-cm, a 320 kg y 225 kg = 0.

(b) Momento de flexién debido a 545 kg
= 19.620 kg-cm, a 320 kg = 11.520
kg-cm, a 225 kg = 2025 kg-cm.

(¢) 21.800 kg-cm.

82,9%

115 kg

22,5 kg

3310 kg-cm

1,225 rad/seg

16,15 rad/seg, 150 rad/seg?

P = 8897 kg, P’ = 205 kg

(a) 4,5 kg, (b) 9kg, (c) 13,5 kg,
(d) 13,5 kg

592 1b-pul, 3550 psi

R, = VI8=134

575 1b-pul, 3450 psi



\[ Capitulo 2

Esfuerzos en elementos sencillos de maquinas

EL DISENO DE MAQUINAS envuelve, entre otras consideraciones, el dimensionamiento apropiado

de un elemento de una maquina para que soporte con seguridad el

esfuerzo maximo que se produce en su interior cuando estd sometido a alguna combinacién de cargas
de flexion, torsién, axiales o trasversales. En general, los materiales ductiles, tales como los aceros
blandos, son débiles al esfuerzo cortante y se disefan con base en el esfuerzo cortante maximo; por otra
parte, los materiales frégiles, tales como el hierro fundido y ciertos aceros duros, se disenan normal-
mente con base en el esfuerzo normal maximo tanto en traccién como en compresion.

LOS ESFUERZOS NORMALES MAXIMO Y MINIMO, sy (max) o sy (min), los cuales son esfuer-

zos de tracci6n o compresién, pueden deter-

minarse para el caso general de una carga bidimensional sobre una particula por

5
8y + Sy Sy — S -
(I)  sy(max) =2 ‘/( ) + Ty

1 Sy + Sy ,s'_.,__. — -:J : 2
(2) sp(min) = 3 = (T) + T

Las ecuaciones (I) y (2) dan los valores maximo y minimo, donde

Sy

Sp(max)

es un esfuerzo de traccién o compresién en un punto critico perpendicular a la seccién
trasversal considerada, y puede tener su origen en cargas axiales o de flexién, o en com-
binaciones de ambas. Cuando sy es traccién debe estar precedido de un signo maés (4),
y cuando es compresién de un signo menos (—).

es un esfuerzo critico en el mismo punto y en una direccién perpendicular al esfuerzo
sx. De nuevo, este esfuerzo debe estar precedido del signo algebraico apropiado.

es el esfuerzo cortante en el mismo punto critico actuando en el plano normal al eje
y (plano xz) y en el plano normal al eje x. Este esfuerzo cortante puede tener su origen
en un momento de torsién, en una carga trasversal, o en una combinacién de ambos. La
forma en la cual se orientan estos esfuerzos entre si, se muestra en la figura 2-1.

Y 8, (min) se llaman esfuerzos principales y se presentan sobre planos que forman 90°
entre si, llamados planos principales. Estos también son planos de esfuerzo cortante
nulo. Para carga bidimensional, el tercer esfuerzo principal es cero. La forma de orienta-
cion de los esfuerzos principales, entre si, se muestra en la figura 2-2.
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sp(max) SR
n
54(0)

Sp(0) Sp(max)

S,
) Fig. 2-1 s,,(min) Fig. 2-2

EL ESFUERZO CORTANTE MAXIMO, 7 (max), en el punto critico considerado es igual a la mitad
de la mayor diferencia entre dos cualesquiera de los tres

esfuerzos principales (no debe subestimarse ninguno de los esfuerzos principales nulos). Por tanto, para
el caso de carga bidimensional sobre una particula, tal que produce esfuerzos bidimensionales,

s,(max) — s, (min) 5 s,(max) — '0_ o sn(min) -0
2 2 2

T(max) =

de acuerdo con el mayor valor numérico que resulte. Los planos de esfuerzo cortante maximo estan
inclinados 45° con respecto a los ejes principales, como se muestra en la figura 2-3.

sy(min) Sy(max)

spy(max)

Fig. 2-3

LA APLICACION de las ecuaciones (I) y (2) requiere determinar s, Sy ¥ Ty €D el punto critico

del miembro de la maquina. El punto critico es el punto en el cual las cargas
aplicadas producen los efectos combinados para el esfuerzo maximo. En una viga, los siguientes esfuerzos
son representativos de los que pueden ocurrir, para incluirlos en las ecuaciones (1) y (2) cuando actian

en el mismo punto.

Mc , P , .
Sg Y Sy = + T * 1 recordando que estos esfuerzos pueden ser mas 0 menos, dependiendo de
que sean esfuerzos de traccién o de compresion.

+ s, parauna seccién trasversal circular (cuando estos esfuerzos son paralelos).

~[=

momento de flexién, lb-pul (kg-cm)

distancia del eje neutro a la superficie mas alejada, pul (cm)
radio de la seccién trasversal circular, pul (cm)

momento rectangular de inercia de la seccion trasversal, pul* (cm*)
= carga axial, (kg) libras

area de la seccién trasversal, pul®(cm?)

= momento de torsién, lb-pul (kg-cm)

= momento polar de inercia de la seccién trasversal, pul* (cm*)
esfuerzo cortante trasversal, psi (kg/cm?2).

“ N R Y~y 0 =N
I

]
<
Il



8 ESFUERZOS EN ELEMENTOS$ SENCILLOS DE MAQUINAS

S = en la cual
4 Ib
V = carga cortante trasversal sobre la seccion, b (kg)
b = ancho de la seccién que contiene el punto critico, pul (cm)
¢ = momento del drea de la seccién trasversal del elemento, por encima o por debajo del
punto critico, con respecto al eje neutro, pul® (cm?).
s,(max) = g—z para una seccion trasversal circular, y se presenta en el eje neutro.
3V

s,(max) = 54 Para una seccion trasversal rectangular, y se presenta en el eje neutro.

sp(max) = el esfuerzo algebraico méaximo, psi (kg/cm?).
s,(min) = el esfuerzo algebraico minimo, psi (kg/cm?2).
7T(max) = el esfuerzo cortante maximo, psi (kg/cm?2).

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Un elemento hipotético de una mdquina tiene 2" de didmetro por 10" de largo y esta soportado como
voladizo en uno de sus extremos. Este elemento se usard para demostrar cdmo se determinan nu-
méricamente los esfuerzos de traccién, compresion y corte para varias formas de carga uniaxial.
Notar que en este ejemplo sy = 0 para todas las disposiciones de la carga, en los puntos criticos.

(a¢) Carga axial aislada.

En este caso todos los puntos del elemento
estan sometidos al mismo esfuerzo.

NN

o 2" Dia.

A= 77 pul?

P =30001b
D008 +954 psi

sx=+1:+ T

N0
sn(max) = s, = +954 psi (traccidn)
T(max) = %(954) = 477 psi (cortante)

10!?

AN
NS

Fig. 2-4
(b) Flexion aislada.
Los puntos A y B son criticos.

}y = 0 en los puntos A y B (esfuerzo cortante trasver-
sal nulo).

- Mc _ (600) (10) (1) (64) _
8= + T + —T— +7650 punto A . 6001b
A /2 Dia,
S

e Mcls| w =
A 7650 psi en el punto B 21 _ '
s,(max) = +7650 psi (traccién en A) jH 10" Me
s,(min) = 0 en el punto A . f

sn(max) = 0 en el punto B

sn(min) = —7650 psi (compresion en B) Fig. 2-5

T(max) = 3 (7650)
= 3825 psi (cortante en los puntos 4 y B)
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(¢) Torsion aislada.

En este caso los puntos criticos se presentan a todo
lo largo de la superficie exterior del elemento. % s T = 2000 lb-pul
,‘/2 Dia. P ¥
S, = 0 -~
- T (2000)¢1)(32) / & @ i
_Ar _ - 5 PSP =i g J
I =— = —-—— = -
ey ] LT 1272 psi
s,(max) = +1272 psi (traccién) prr—= {0 —-‘
sn(min) = —1272 psi (compresién)
T(max) = 1272 psi (cortante) Fig. 2-6

(d) Flexién y torsion.
Los puntos A y B son criticos.

By = +Mc/I = +7650 psi en el punto A g
8, = —7650 psi en el punto B
Ty = Tr/] = 1272 psi en los puntos Ay B A
s,(max) = +7650/2 + V(7650/2)% + (1272)? 7
= +3825 + 4030 = +7855 psi (traccién en el punto A) f
sn(min) = +3825 — 4030 = —205 psi (compresién en el punto A) 7
sn(max) = 3825 + 4030 = +205 psi (traccién en el punto B) Fig. 2-7

sn(min) = —3825 — 4030 = —7855 psi (compresién en el punto B)
+7855 — (—205)
2

—T7855 — 205

TOEENE =S —4030 psi (cortante en el punto B)

T(max) = = +4030 psi (cortante en el punto A)

Notar que las magnitudes de los esfuerzos en los puntos A y B son iguales. Los signos de los esfuerzos
normales maximos indican traccién o compresién, mientra que los signos de los esfuerzos cortantes maxi-
mos no tienen importancia ya que el disefio se basa en la magnitud.

(¢) Flexion y carga axial.

79_63/ = 0 en los puntos criticos A y B. 68001b

En el punto A: jd .2 Dia Y
. . P =30001b
Sy = +P/A + Mc/I = +954 + 7650 = +8604 psi (traccion) e
sn(max) =8 = +8604 psi (traccion) ?‘B
s, (min) = 0 A 10"
" i - Fq
T(max) = 2(8604) = 4302 psi (cortante)
En el punto B: Fig. 2-8
s, = +P/A — Mec/I = +954 — 7650 = —6696 psi (compresion)
sn(max) =0
sn(min) = —6696 psi (compresion)
T(max) = 3(6696) = 3348 psi (cortante)
(f) Torsiéon y carga axial.

Los puntos criticos son los de la superficie exterior del

elemento. 4 2" Dia. 2000 1b-pul
- P =30001b
sx: +P/A = +954 psi 4 . . ﬁ,,[_ !EJ_’_
=1 = i
Tey = r/] = 1272 psi ; |
s(max) = +954/2 + V(954/2)2 + (1272)2 10 ’
= +477 + 1360 = +1837 psi (traccion)

s, (min) = +477 — 1360 = —883 psi (compresién) il =0

T(max) = 1360 psi (cortante)
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2.

ESFUERZOS EN ELEMENTOS SENCILLOS DE MAQUINAS

(g) Flexién, carga axial y torsién.
Los esfuerzos maximos se presentan en los puntos 2000 600 1b
Ay B /] 2'' Dia, Ih-;.ml
En el punto A: i
s, = *Mc/I + P/A = +7650 + 954 = +8604 psi '
79_cy= Tr/] = 1272 psi B
sp(max) = +8604/2 + V/(8604/2) + (1272)2 A
= +4302 + 4480 = +8782 psi (traccién) Fig. 2-10

+4302 — 4480 = —178 psi (compresién)

P =30001b
e

e ST W T T i ]

o
>
:

10”

sn(min)

0]

T(max) = 4480 psi (cortante)

En el punto B:

S, = —1T650 + 954 = —6696 psi

79_cy = 1272 psi

sn(max) = —6696/2 + \,/(6696/2)2 + (1272)2 = —3348 + 3581 = +233 psi (traccién)
s,(min) = —3348 — 3581 = —6929 psi (compresién)

T(max) = 3581 pSi (cortante)

Un elemento en voladizo de 4"’ de largo con una seccién trasver- 60001b
sal rectangular de 2" x 10" soporta una carga de 6000 lb. ¢, Cudl
es el esfuerzo cortante maximo y dénde se presenta?

Solucion:

El esfuerzo cortante maximo puede presentarse en los puntos a lo
largo de A-A debido al momento de flexién, o puede presentarse en los
puntos a lo largo de B-B debido a la carga cortante trasversal.

ANNN RN

Puntos a lo largo de A-A, Fig. 2-11
Me _ (6000)(4)(5)(12) _ 44, psi (cortante)
I (2)(2)(10%)

T(max) = %

Puntos a lo largo de B-B,

Vv . o 5
T(max) = %Z = ﬁ%gﬁ(g_g?) = 450 psi (compresién)
Por tanto, el esfuerzo cortante maximo se debe a la carga cortante trasversal y se presenta a lo largo del
eje neutro B-B.

Un punto critico en un elemento de una maquina estd s, = 1200 psi comp.
sometido a un régimen biaxial de cargas que produce '
esfuerzos S0 Sy Y ’7;Cy como muestra la figura. Deter-
minar los esfuerzos normales mdximo y minimo y el

esfuerzo cortante maximo.
Solucién:
= L — A 2 = 400 psi
sp(max) = 4002 1200+ ‘/< 400 ; 1200)) + (300)2 S == S e}
= —300 psi (compresion) r_b, Ecy = 300 psi
s,(min) = —1300 psi (compresién)
T(max) = M = —650 psi,
2 _g_-y [SZ= 0]

va que el tercer esfuerzo principal es cero.
Fig. 2-12
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4. Dibujar el diagrama de momentos de flexién para los elementos de maquinas que se muestran.

13 o

[ |

S

M =+y)(Rp) 1

R AR
v/ ey R
Fig. 2-13
20001b
Y 1000
= e
|
1
7 l 5
7 |
7 : 11
;/" " "
2 10— el g
/
4+ +17.000
/‘//’ Ib-pul
- _— 145000 Ih-pul
o s — |

7’1'15.000 ib-pul

5. Una varilla de acero de 2'' de didmetro estd sometida a una
torsién de 1000 1b-pul, como se muestra en la figura 2-17. De

Fig. 2-15

cion y el esfuerzo cortante maximo.

Solucién: -El

sy=0

esfuerzo critico estd en A.

I = d4/64 = 7724/64 = 0,785 pul4
J = md*/32 = 724/32 = 1,57pul4

2

Mc 2000 (2000x1)(1)

ST rtatT T 0,785
Tr _ (1000)(1) .

.= — =22 = 637 psi

= 1,57 P

sp(max) =

— a —=

M =—(a)W)-

e M =—(6)(Q)

NS

= +3180 psi

800 1b

Fig. 2-16

2" Dia.

Fig. 2-14
p————— 60—
R . 4__‘

5 = JENL !
[
|
Cable 27
|
24" Dia. .
Polea l
[
__—+—21.600 lb-pul
’:dl'_‘ﬁ,_[_'.lp(_]l'l lh-pul

carga de 2000 lb y a un momento de
terminar el esfuerzo maximo de trac-

e

10001b-pul

+3180/2 + V(3180/2)% + (637)° = +3305 psi (traccién)
T(max) = V(3180/2)2 + (637)2 = 1715 psi (cortante)

2000 1b

Fig. 2-17
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6. Una varilla de hierro fundido de 3"

ESFUERZOS EN ELEMENTOS SENCILLOS DE MAQUINAS

de didmetro soporta una carga axial de compresion de 12.000 lb

y un momento de torsién de 2500 lb-pul, como muestra la figura 2-18. Determinar los esfuerzos

normales miaximo y minimo.

E;I ,3"DﬁLJ"-‘\

Solucion:
Sy = 0
i = -“(12'?:2)(4) = —1700 psi
5y- EWADED
Sp(max) = —1700/2 + V(1700/2)2 + (472)?
= +122 psi (traccién)
Sp(min) = —1822 psi (compresion)

7. Calcular el esfuerzo normal numéricamente mayor y el

estuerzo cortante maximo en la seccién

A-A de un ele-

mento que se encuentra cargado, como muestra la figura

2-19.

Solucién:
T = (200)(8) = 1600 Ib-pul debido a la carga de 200 lb
M = (500)(8) = 4000 Ib-pul debido a la carga de 500 b
M = (200)(10) = 2000 Ib-pul debido a la carga de 200 b
El momento total de flexién es el vector suma de los dos

momentos de flexién.

e 1| WP
M(total) = V40002 + 20002 = 4470 1b-pul

P M 00 4470) (1) (64
sl = SN [ _L_M: —5849 psi
A I u 724
Tr 16T (16)(1600) :
Toy= = = — = URAO0) 500 i
T 7 28

sp(min) = —5849/2 — V(5849/2)% + (1020)2 =

T(max) = V(5849/2)° + (1020)2 = 3100 psi (cortante)

Observar que sy(min) es numeéricamente el mayor esfuerzo

normal.

T =2500 lb-pul

P =12.000 1b
———

:
T

Fig. 2-19

—6025 psi (compresién)

8. Determinar el espesor que debe tener el soporte de acero en la seccién A-A, cuando estd cargado
como muestra la figura 2-20, con el fin de limitar el esfuerzo de traccién a 10.000 psi.

Solucién:
M = (1000)(2)
= 2000 lb-pul en A-A

£ _ 1000

A 2b

Sp(max) = s, =—§ +%
_ 1000 +(2000)(1)(12)

2b 2°p

= 10.000 psi

b = 0,35 pul espesor requerido para

limitar el esfuerzo a 10.000 psi.

10001b

|

pLat
il

i)

12!

LS

Fig. 2-20

10001b

l.._z”_.ﬂ

M = 2000 lb-pul

10001b
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9. La varilla lateral paralela de una locomotora

10.

pesa 60 1b por pie. La longitud OP es 15 pulgadas
y el radio de la rueda motriz es 3 pies. Si la ve-
locidad de la maquina, es 60 mi/h y la fuerza
motriz por rueda es 10.000 lb, hallar el esfuerzo
normal maximo y el esfuerzo cortante maximo
en la varilla, debidos a la inercia y a la carga
axial para la posicién mostrada en la figura
2-21. Tener en cuenta el peso de la varilla. La
seccion trasversal de la varilla es 3" x 6.

Solucion:

A 60 mi/h las ruedas giran a 4,67 rad/seg.

Todos los puntos sobre la varilla lateral tienen 10.000 lb

una aceleracién dirigida hacia abajo, a‘b .

= ao + apo = a{)o'ya que aoz 0.

%

o = r@® = (15/12)(277 X 4,67 ) = 1080 pies/seg?

Peso total de la varilla = (60)(6,5) = 390 Ib.

1

- g'gh
1

1
s 21T

-
S—ie

?_P—“.
0&/ =

J

13

P LADA L

Fig. 2-21

Fuerza de inercia actuando hacia arriba sobre la varilla = (390/32,2) (1080) = 13.100 1b.
Fuerza neta hacia arriba sobre la varilla = 13.100 — 390 = 12.710 Ib.

La fuerza axial F puede determinarse usando la rueda trasera y la varilla como cuerpos libres y tomando

momentos alrededor del centro de la rueda, O.

15F = (10.000)(36), F = 24.000 lb carga axial

El momento maximo de flexién para una viga simplemente apoyada sometida a una carga uniforme-
mente repartida es WL/8 = (12.710) (78)/8 = 124.000 lb-pul

P Mc 24.000 (124.000) (3) (12)
Sx= v 3
A I 18 (3)(6)
sn(max) = 8= 8230 psi (traccion)

T(max) = 8230/2 = 4115 psi (cortante)

Un soporte en Z esta sostenido y cargado, como
muestra la figura 2-22. Calcular el esfuerzo cor-
tante mdximo en la seccién A-A y en la seccion
B-B.

Solucion:

Usando la parte del soporte que esta por encima
de A-A como cuerpo libre: En el punto N, Sy = Oy
Tey = 0.

2 N Mc _10.000  (10.000)(7) (1) (12)

s i
3 A 1 10 (5)(2)°

—22.000 psi (compresion)
T(max) = 22.000/2 = 11.000 psi (cortante)

Usando la parte del soporte que esta a la izquier-
da de la seccién B-B como cuerpo libre: En los puntos

QyR,sy=0y 7;Cy=0.

_ M | (10.000)(9)1)12)
I (5%2)°
27.000 psi (traccién en el punto Ry
compresién en @)

i

= + = 8230 psi

10.000 Ib

,.I,II
. o

4— L¢- A
1 1

| (i 10.000 1b

10.000 b P P e
Y
Fig. 2-22

T(max) = 27.000/2 = 13.500 psi (cortante en la seccién B-B).
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11. Un picaporte de acero tiene t" de ancho. Una fuerza P de 600 libras esta distribuida uniforme-
mente sobre él, como muestra la figura 2-23. Determinar los esfuerzos maximos de traccion, com-
presion y de corte en la seccién A-A y en el punto B.

Y
/.....-.——
6001b 6001b vy S A /
1R s -Tr_ 4
_____ B IB 15" B Z f
i l 9! ?’ /
M =300 Ib-pul CEE .\_ . i 2 | % %
sy = 7200 psi . A | s
i ! =900 1b-pul 7 %
| Z ;
5 = 5400 psi y 7
11“ A ——
=0
Fig. 2-23
Solucion: En el punto B (despreciando concentracién de
En la seccion A-A: esfuerzos):
El punto critico estd en las fibras supe- s = Mc [ P _ (900)1)(12) , _ Boo
riores. 3 I A (0.25) (2)° (0,25)(2)
Mc p P (600 X 1,5)(1)(12) + 600 = 6600 psi (traccién)
ST 3
I A 0,25) (2 0,25) (2
= 6600(psi g ( @ Sa, = & = w = 7200 psi (traccion)
Yoo (0,25) (1)

sn(max) S S = 6600 psi (traccién)
en las fibras superiores de la sz = 0, Ty = 0
seccion A-A.

_ 8600+7200 ‘/(6600—'7200)2_ 6§

Sp(max) = 2 5
s, (min) = —4200 psi (compresién) ) &
en las fibras inferiores de la sec- = 7200 psi (traccién)
cion A-A. 2
. 6600 +7200 6600 — 7200
Sy(min) = 2 - ‘/( 2 ) -0
T (max) = 6600/2 = 3300 psi (cortante) en
las fibras superiores de A-A. = 6600 psi (traccion)
T(max) = w = 3600 psi(cortante)

12. Determinar el esfuerzo normal méximo y el esfuer- 1
zo cortante miximo en la seccién A-A para el ci- j F
gienal mostrado en la figura 2-24, suponiendo una
carga concentrada de 2000 Ib en el centro del pasador.

2000 1b

Solucion:

Los puntos criticos estan en las fibras delanteras y tra-
seras de la seccién.

M = (2000)(3,5) = 7000 lb-pul
T = (2000%5) = 10.000 Ib-pul
Mc _ (7000)(1,5) (64) _

Sy = T = T = 2640 psi
o0 Tir 3 (10.000) (1,5) (32) = .
Ty = 7 \77(34) 1885 psi

Sp(max) = 2640/2 + V(2640/2)Z + (1885Y = 3620 psi (traccién)
T(max) = V/(2640/2)2 + (1885)2 = 2300 psi (cortante)
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13. En el rotor de una turbina de gas se ha encontrado un
esfuerzo radial de + 3000 psi y un esfuerzo tangencial
de + 7000 psi en un punto, como muestra la figura 2-25.
i, Cual es el esfuerzo cortante maximo en dicho punto?

Solucion:
s, = +3000 psi
Sy = +7000 psi
Sy(max) = Sy = 7000 psi (traccién)
T(max) = Mz;(l = 3500 psi (cortante)

PROBLEMAS PROPUESTOS

14. Una viga en voladizo con seccién trasversal circular se carga
como muestra la figura 2-26. En términos de T, F, L, d, y P,
expresar

(a) el esfuerzo maximo de traccién en el punto A,
(b) el esfuerzo maximo de compresién en el punto A,
(c) el esfyerzo maximo de traccién en el punto B,
(d) el esfuerzo maximo de compresién en el punto B,
(e) el esfuerzo cortante miximo en ambos puntos.
Resp. Ver el problema resuelto 1

Fig. 2-25

NN

' |

AN

Fig. 2-26

15. Un elemento de acero tiene aplicados un momento de torsién de 1000 lb-pul y una carga axial de 2000 1b, como
muestra la figura 2-27. ; Cuél es la magnitud de (a) el esfuerzo cortante maximo, (b) el esfuerzo normal maxi-

mo, (¢c) el esfuerzo normal minimo?

LI £
4
I { 6

2"Dia. .} Bl "

1000 1b-pul

20001b
Fig. 2-27

2" pia.
50001b-pul

15.000 1b

Fig. 2-28

16. Una barra circular corta de 2" de didmetro tiene un par de 5000 lb-pul y una carga de compresién de 15.000 1b
aplicada, como muestra la figura 2-28. Determinar (a) el esfuerzo cortante mdximo en la barra, (b) el esfuerzo
maximo de traccién en la barra, (c) el esfuerzo maximo de compresién en la barra.

Resp. (a) 3980 psi, (b) 1590 psi, (c) —6370 psi (compresién)
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17. Determinar el esfuerzo cortante maximo en el elemento que muestra la figura 2-29. Resp. 1785 psi (cortante)
20" .10001b 2000 Ib_L a la pagina

.- 4" Dia.

4" Engranaje
l cilindricuf [

Fig. 2-29 Fig. 2-30

18. Una manivela tiene una carga de 2000 lb aplicada, como muestra la figura 2-30. Determinar el esfuerzo cor-
tante maximo en la seccién A-A donde el didmetro es 2 pulgadas.
Resp. (sx = 28.000 psi, 79—cy= 11.450 psi), 7T(max) = 18.100 psi

19. Las tres componentes de la fuerza total que actia sobre el engranaje cénico son perpendiculares entre si, siendo
la fuerza de 1000 1b perpendicular al papel y actuando en el radio medio del engranaje, como muestra la figura
2-31. Determinar el momento mazimo de flexion y el esfuerzo cortante maximo en la seccién A-A.

Resp. M = 8150 lb-pul, 7(max) = 6120 psi

( BT B
x
R i E
Polea [ & = 9!l
—Cc o
= (= T
o L=
D
__SII__I _3II__ __-l 2"__
L 12"
Fig. 2-31 Fig. 2-32

20. Un soporte de acero de las dimensiones mostradas en la figura 2-32 se carga con dos fuerzas de 5000 lb. Se des-
precian tanto el peso del soporte, como cualquier concentracién de esfuerzos. Si el esfuerzo de traccién maximo

en el soporte no debe exceder de 5000 psi, icudl es el valor minimo que puede tener la longitud x?
Resp. 4,29 pul

21. La varilla lateral paralela de una locomotora pesa 60 1b/pie.
La longitud OP es 16 pulgadas y el radio de la rueda mo-
triz es 3 pies. Si la velocidad de la méquina es 75 mi/h
y la fuerza de traccién por rueda es 10.000 Ib, encontrar
el esfuerzo normal maximo y el esfuerzo cortante maximo
en la varilla lateral debidos a la inercia y a la carga axial.
La seccién trasversal de la varilla es 3" x 6,
Resp. Aceleracién de la varilla = 1790 pies/seg? hacia

arriba

Fuerza de inercia sobre la varilla = 33.400 1b hacia

abajo

Carga axial sobre la varilla = 22.500 1b (compresién) Fig. 2-33
sn(max) = 27.000 psi (traccién)

sp(min) = —29.500 psi (compresién)

T (max) = 15.750 psi (cortante)
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22. Los esfuerzos en un eje hueco debidos a un ajuste de presién son 5000 psi y 9000 psi en tracciéon, en un punto,
como se muestra en la figura 2-34. ;Cual es el esfuerzo cortante maximo en el punto?

. 13

5000 psi i 2
7 . )000 1b
ATl e
2" Dia, H 1300
A :
5"
_‘u Dia. l I|",--"---'*\
o s —|—+ i
=177
\"n ﬂ’
A !
—-J | 9 L...s—”._
Fig. 2-34 Fig. 2-35

23. Determinar el esfuerzo normal maximo y el esfuerzo cortante maximo en la seccién A-A para la manivela
mostrada en la figura 2-25, si una carga de 2000 b, que se supone concentrada, se aplica al centro del pasador.
Despreciar el efecto de la fuerza cortante trasversal en este problema.

Resp. s, = 2640 psi, = 1630 psi, 7(max) = 2100 psi (cortante), sn(max) = 3420 psi

x Ty

24. Sobre las aletas de una viga I se sueldan peldafios de escalera, como muestra la figura 2-36. Didmetro de los pel-
danos: 1. Para dar espacio al pie el peldafio estd doblado 3" hacia afuera en un plano horizontal. Suponiendo
que los soportes extremos proporcionados por las aletas son rigidos, calcular los esfuerzos cortantes maximos
que se inducen en el peldafio cuando un hombre de 180 Ib pone su pie en el centro de la luz. Despreciar la cur-
vatura del peldano al calcular el esfuerzo maximo. Resp. T(max) = 2200 psi

PREY 23
]
3|
L
[ e
s

ARALAR L)

_&Vdmiw_ PL
8 #

Fig. 2-36
Fig. 2-37

25. Un peso de 2000 1b estd suspendido de un soporte curvo, como muestra la figura 2-37. El soporte es trasportado
sobre una plataforma mévil cuya aceleracion es 8 pies/seg?. Encontrar el didametro necesario de la barra de
modo que el esfuerzo cortante maximo en su base no sobrepase de 10.000 psi. Resp. 2,41"

26. Una manivela construida con secciones cilindricas soldadas re-
quiere una carga de 250 b para vencer la resistencia cuandc sé halla
en la posiciéon mostrada en la figura 2-38.
(a) Calcular los esfuerzos cortantes y normales maximos inducidos
en la secci6on A-A.
(b) Determinar los esfuerzos cortantes maximos inducidos en las P&
partes I, II, y IIL
Resp. (a) s,(max) = 29.000 psi, 7(max) = 15.000 psi
(b) 10.550 psi para la parte I, 6880 psi para II, 15.000 psi
para III

Fig. 2-38



Capitulo 3 T

Ajustes y tolerancias

LOS AJUSTES deben especificarse bara asegurar el montaje apropiado de miembros de maquinas

que se acoplan. Como es imposible fabricar partes de maquinas que tengan exacta-
mente las mismas dimensiones, se han concebido sistemas que permiten tolerar variaciones pequefias
en las dimensiones de las partes que se acoplan sin sacrificar su funcionamiento adecuado.

El tamano nominal* es el tamafio aproximado decidido por el proyectista y al cual se aplican
las discrepancias y las tolerancias para llegar al dimensionamiento de las partes que se acoplan.
Las dimensiones basicas son las dimensiones con respecto a las cuales se permiten las varia-
ciones. Tolerancia es la variacién méaxima permisible en el tamano de la parte. Holgura (o inter-
ferencia) es la diferencia real en el tamano de las partes que se acoplan. Discrepancia es la diferencia
entre las dimensiones basicas de las partes que se acoplan. La tolerancia puede ser bilateral, en cuyo
caso se permite que el tamafio de la parte varie por encima y por debajo del tamafo basico, tal como

2,500 £ 0,003; o unilateral, en cuyo caso la parte puede ser exclusivamente o mas grande o mds peque-

na que el tamafo bdsico, tal como 2,500 ig’ggg . El orificio normal bdsico que tiene tolerancias unilate-

rales es el recomendado por la American Standards Association. En el sistema del orificio basico el did-
metro minimo del orificio es la dimensién nominal,

EL ORIFICIO NORMAL BASICO da ocho clases de ajustes que van desde el ajuste holgado hasta
el forzado o de presién.

1. El ajuste holgado tiene una gran discrepancia y estd concebido para aplicaciones en las cuales
la precisién no es esencial, tales como en el caso de algunos equipos agricolas, de construccién
de carreteras y de mineria.

2. El ajuste libre se recomienda para usarlo en cojinetes giratorios donde la velocidad es 600 rpm
o mayor. La discrepancia es suficiente para suministrar una lubricacién satisfactoria en equi-
pos tales como generadores, motores y algunas partes de automotores.

3. El ajuste medio se usa para ajustes de carrera por debajo de 600 rpm y para ajustes deslizantes
en equipos tales como maquinas, herramientas de precision y partes de automotores.

4. El ajuste estrecho es el ajuste mds préximo que puede montarse a mano, para usarse en donde
se permite un juego muy pequeiio y donde no se pretende que las partes moviles se muevan
libremente bajo carga.

5. El ajuste timbrante es practicamente un ajuste metal a metal y no es intercambiable sino de
montaje selectivo. Para montar las partes se requieren unos golpes suaves con martillo.

6. El ajuste apretado tiene una interferencia metélica Yy se usa para un montaje semi-permanente
recomendable para ajustes conductores o de presién en secciones livianas.

7. El ajuste semi-forzado requiere una presion considerable para el montaje y se usa para ajustes
de presién en secciones medianas o en ejes largos y es el ajuste mas apretado que puede usarse
seguramente con miembros externos de hierro fundido. Es recomendable en ajustes de presién
sobre ruedas de locomotora, ruedas de automdvil, armaduras de generadores y motores.

8. El ajuste forzado se usa como ajuste de fuerza o presion para miembros externos de acero en los
cuales se requiere una gran adherencia, tales como en llantas para ruedas de locomotora y
discos cigiiefiales pesados de maquinas grandes.

— .
* En otras partes del texto, tamafo “nominal” puede significar una dimensién “de nombre” que no guarda ningu-
na relacién especial con la dimensién real, como es el caso del tamafo nominal de una tuberia.

18
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DISCREPANCIAS Y TOLERANCIAS RECOMENDADAS
Interferencia
Clase de Método de Di . media Tolerancia | Tolerancia
Ajuste Montaje serepancla) 1y crepancia | de orificio | de eje
negativa) [
2 : 1
1. Holgado Intercambiable 0,0025d° | -------- 0,0025 d 0,0025 d 8
2 1 1
2. Libre ® ONOOIYER NN Sseesans 0,0013d° 0,0013 d°®
2 1 B
3. Medio 2 0,0009d° | -------- 0,0008 d° 0,0008 d°
1 1
4. Estrecho X 0,0000 | ce-ee--- 0,0006 d ® 0,0004 d &
1 1
5. Timbrante Selectivo | seee-a-- 0,0000 0,0006 d° 0,0004 d°
1 1
6. Apretado B e 0,00025 d 0,0006 d° 0,0005 d 3
1 1
7. Semi-forzado | R 0,0005 d 0,0006 d° 0,0006 d°
1 i
8. Forzadoode | " | seeeeaa- 0,0010 d 0,0006 d° 0,0006 d°
presion
LAS DISCREPANCIAS Y LAS TOLERANCIAS tal co- _
mo e MNGREER T
[}

aplican al orificio normal bésico se muestran en la figura 3-1.

Notar que las dimensiones del orificio son las mismas, tanto
para ajustes méviles, como para ajustes apretados.

d = dimensién nominal
¢, = tolerancia de orificio
Ells tolerancia de eje

a = discrepancia

rencia)

Para ajustes (Clase 1-4)

d dtg

 ecciia

interferencia media seleccionada (también llama-
da discrepancia negativa en ajustes de interfe-

Fig. 3-1

Para ajustes (Clase 5-8)

EL MONTAJE SELECTIVO es la prictica de separar las partes en grupos de diferente tamano y
luego montarlas en grupos que se corresponden, con el fin de obtener
ajustes mas estrechos que de otra manera no serian factibles econémicamente. Por ejemplo, suponga-
mos que se van a fabricar ejes de 1 pul con un ajuste clase 2, con dimensiones que van desde 0,9986 pul
hasta 0,9973 pul. Los cojinetes correspondientes se fabrican con dimensiones que van desde 1,0000 pul
hasta 1,0013 pul. Si se ejecuta un montaje totalmente intercambiable, la holgura variara desde 0,0014

pul hasta 0,0040 pul.

No obstante, si se quiere mantener el intervalo de holgura entre 0,0020 pul y 0,0034 pul, por razo-
nes de lubricacion, se pueden agrupar los ejes y los cojinetes en dos grupos como se indica:

G A Cojinetes
rupo Ejes
Cojinetes
Grupo B n
: Ejes

1,0000 pul a 1,0007 pul
0,9973 pul a 0,9980 pul

1,0007 pul a 1,0013 pul
0,9980 pul a 0,9986 pul
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Con intercambiabilidad completa dentro del Grupo A, el intervalo de holguras obtenido ird desde
0,0020 pul hasta 0,0034 pul; y con intercambiabilidad completa dentro del Grupo B, de 0,0021 pul
a 0,0033 pul. Lo que se ha hecho, efectivamente, es obtener el beneficio de tolerancias menores que

aquellas para las cuales se maquinaron las partes. Esto se ha realizado a costa de alguna intercam-
biabilidad.

Si las partes se dividieran en mds grupos, el margen de holgura podria reducirse atiin mas.

El mismo procedimiento de usar montaje selectivo se sigue para ajustes de interferencia. Aqui
la razon es mantener los esfuerzos maximos dentro de los limites convenientes.

En la tabla de Discrepancias y Tolerancias Recomendadas, bajo la columna Método de Montaje,
las clases 1 a 4 se describen como intercambiables, donde este término significa simplemente que todas
las partes dentro de una clase ajustan libremente; en forma similar, con las clases 5 a 8, Montaje Selec-
tivo significa que las partes deben agruparse de modo que permitan el Método de Montaje que garantice
el ajuste descrito.

LOS ESFUERZOS DEBIDOS A LOS AJUSTES DE INTERFERENCIA pueden calcularse con-
siderando como cilin-
dros de pared gruesa a las partes que se ajustan, por medio de las siguientes ecuaciones (Fig. 3-2):

i)
Pe devd; do+dg Bi o
c 2. 8. T e
Eid.—~d;) Ejd,—d.) E; E,
donde Elemento interno
p = presién en la superficie de contacto, psi
© (kg/ch) Elemento externo
0 = interferencia total, pul (cm)
d; = didmetro interior del elemento interno, pul (cm)
d, = diametro de la superficie de contacto, pul
(cm)
do = diametro exterior del elemento externo, pul {(cm)
(cm)
by = relacion de Poisson para el elemento externo I
p; = relacion de Poisson para el elemento interno .
Als modulo de elasticidad del elemento externo, fa—— &y —————=
psi (kg/cm?) .
E. = modulo de elasticidad del elemento interno, Fig.3-2

psi (kg/cm?)

Si ambos elementos son del mismo material, la ecuacién anterior se reduce a

0
P
c 2d (dy—d3)
E(d.—d;)(d,—d>)

Después de encontrar p.. los esfuerzos tangenciales reales en las diferentes superficies, de acuerdo con la
ecuacion de Lamé, (para usarla conjuntamente con la teoria de rotura por esfuerzo cortante maximo),
pueden determinarse por:

2
2p a.'C
Sobre la superficie en do, DS st
AT
do_ dc
do+d,
Sobre la superficie en ds para el elemento externo, SN D

| (e
¢
dy—d .
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2 2
d.+d;
Sobre la superficie en d. para el elemento interno, Stei = — P, ﬁ
c— d1,
—2pcdc
Sobre la superficie en d;, I 2 2
dc_ di

Los esfuerzos tangenciales equivalentes en las diferentes superficies, de acuerdo con la ecuacién de
Birnie, (para usarla conjuntamente con la teoria de rotura por deformacién méxima), pueden determi-
narse por:

2p.d
. @
Sobre la superficie en dy para el elemento externo, séo = orria
do = dc
2 2
. d,td,
Sobre la superficie en d, para el elemento externo, Steo = pc 5 >+ Ho
d,—d,
2 2
d.+d;
Sobre la superficie en d. para el elemento interno, s;tci = -p = — Ky
‘\d.~d
-2p d
. . c’c
Sobre la superficie en d;, R
dc" d’b

FUERZAS Y MOMENTOS DE TORSION. La fuerza axial médxima F, requerida para montar un
ajuste forzado varia directamente con el espesor y la

longitud del elemento externo, la diferencia en los didmetros de las partes que se acoplan y el coeficiente
de rozamiento. Este valor de la fuerza puede aproximarse por

F, = frdLp_

El momento de torsién que puede trasmitirse en un ajuste de interferencia sin que ocurra desliza-
miento entre el elemento externo y el eje puede estimarse por

2
fp md’L
e Clumi
2
donde
[«(‘z = fuerza axial, Ib (kg)
T = momento de torsién trasmitido, Ib-pul (kg-cm)
d = didmetro nominal del eje, pul (cm)
[ = coeficiente de rozamiento
L = longitud del elemento externo, pul (cm)
pivE presién de contacto entre los elementos, psi (kg/cm?)

ELL MONTAJE DE AJUSTES DE PRESION se facilita con frecuencia, calentando el elemento ex-
terno hasta que se haya dilatado en una cantidad por

lo menos igual a la interferencia. El cambio de temperatura AT requerido para producir un aumento &
en el didmetro interior del elemento externo puede determinarse por

)

AT = ——
ocdi,
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donde

= interferencia diametral, pul (cm)
o = coeficiente de dilatacion lineal, por "F (por °C)
AT = cambio de temperatura, °F (°C)

di = diametro inicial del orificio antes de dilatarse, pul (cm)

También se puede enfriar el eje por medio de un refrigerante tal como el hielo seco.

1.

PROBLEMAS RESUELTOS

(,Cuales son los valores de la discrepancia, tolerancia de orificio, y tolerancia de eje para las siguientes
dimensiones de partes que se acoplan de acuerdo con el sistema del orificio basico?
Orificio 1,5000" Eje 1,4988"
1,5009" 1,4978"
Solucidn:
Orificio 1,5000" Eje 1,5 —a a = 0,0012"
a 1,5" 4ty tp, = 0,0009" a 15" —a—ts ts=0,0010"

. Un eje de 3" gira sobre un cojinete. La tolerancia para eje y cojinete es 0,003 y la discrepancia requeri-

da es 0,004"". Dimensionar el eje y el orificio del cojinete de acuerdo con el orificio normal bésico.

Solucion:
Orificio d = 3,000” Eje d—a = 2,996"
d+4tp = 3,003" d—tg —a = 2,993"

. Un ajuste semiforzado sobre un eje de 3 pul requiere una tolerancia de orificio de 0,009 pul, y una in-

terferencia media de 0,0015 pul. Dar las dimensiones apropiadas del eje y del orificio de acuerdo con
el orificio normal basico.
Solucién:

Orificio d = 3,0000" Eje d +i = 3,0015"
d+ ty, = 3,0009" d+i+ts = 3,0024"

. (a) {Cuadl es la diferencia en el tipo de montaje usado corrientemente en ajustes de carrera y ajustes de

interferencia?

(b) Si se deseara un ajuste semiforzado (interferencia de 0,0015'"), ;cual eje deberia acoplarse a cada
rueda dentro del siguiente grupo?

Rueda A B C
Diametro del orificio 3,0009" 3,0005" 3,0000"
Eje A’ B’ C’
Diametro 3,0015" 3,0020" 3,0024"

Soluciéon:

(a) Los ajustes de carrera son estrictamente intercambiables mientras que los ajustes de interferencia requieren
un montaje selectivo.

(b) Para un montaje selectivo A’ deberia acoplarse con C, B’ con B, y C’ con A.

Dar las dimensiones para el eje y el orificio en los siguientes casos: (a) un cojinete de L pul para un mo-
tor eléctrico, (b) un ajuste semiforzado sobre un eje de 8 pul, (¢) un cojinete de 2 pul sobre el mecanis-
mo de elevaciéon de una motoniveladora.
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Solucion:
(a) Un ajuste libre, clase 2, seria recomendable para un cojinete ordinario de un motor eléctrico.

Discrepancia = 0,0014 x 0,522 = 0,0009 pul Tolerancia (eje y orificio) = 0,0013 x 0,51/3 = 0,0010
Dimen. orificio = d hasta d + tp =0,5000 pul

hasta 0,5010 pul Dimen. eje = d —a hasta d —a—ts = 0,4991 hasta
0,4981 pul

(b) Interferencia = 0,0005 x 8 = 0,0040 pul Tolerancia (eje y orificio) = 0,0006 x 81/3 — 0,0012 pul

Dimen. orificio = d hasta d + tp = 8,0000 Dimen. eje = d + { hasta d + i + tg = 8,0040 hasta
hasta 8,0012 pul 8,0052 pul

(c) Un ajuste holgado, clase 1, seria recomendable.
Discrepancia = 0,0025 x 22/2 — 0,004 pul Tolerancia (eje y orificio) = 0,0025 x 21/3 = 0,003 pul
Dimensiones del orificio = 2,000 hasta 2,003 pul Dimensiones del eje = 1,996 hasta 1,993 pul

. Una préctica comun es la de disefiar un anillo externo de modo que su didmetro exterior sea cerca del
doble del diametro del orificio. Se sabe también que un montaje selectivo deberia usarse cuando se
presiona un anillo externo sobre un eje. El propésito de este problema es determinar qué tan pequenos
y qué tan grandes pueden ser los esfuerzos con un ajuste forzado (clase 8) en el cual el montaje no es
selectivo. Determinar, para un eje solido de 1", los esfuerzos tangenciales maximos y minimos que
resultarian si se usaran las interferencias maximas y minimas para un anillo externo con 2" de diame-
tro exterior. El eje y el anillo estdn hechos de acero. La relacién de Poisson puede tomarse igual a 0,3.

Solucién
B oL SNl
d’i = 0, dc = o, do = 2

Primero se determina la presién radial sobre la superficie de contacto, p.. Puesto que tanto el eje como el ani-
llo son del mismo material,

SE(da-dy(do—dn 530 (10) (- 0)(Z - 1) 5
p = e = —— = 6 (11,25) (10))
& 2d (d,-d;) (2)(1)(2°-0)

Entonces, usando la ecuacién de Lamé se determina el esfuerzo tangencial en la superficie de contacto del
elemento externo,

2 2 2 2

d+d 2+1

(] c 8 (5]
Steo = Pz 3 = O(1L25) (10) 5— = (1875 (10)

dy—d, 2 -

Para un ajuste clase 8, la dimensién del orificio puede variar desde 1,0000”" hasta 1,0006" y la del eje desde
1,0010"" hasta 1,0016'"; entonces S(max) = 0,0016”, §(min) = 0,0004", y

stco(max) = (0,0016)(18,75) (108) = 30.000 psi
S 400 (MIN) (0,0004) (18,75) (108) = 7.500 psi

. Un eje de acero de 6 pul de didmetro debe tener un ajuste de presién con un anillo externo de 12 pul
d. e. por 10 pul de largo, fabricado en hierro fundido. El esfuerzo tangencial maximo debe ser 5000
psi. E = 30 x 108 psi para el acero y 15 x 10° psi para el hierro fundido; x = 0,3 para ambos
materiales; f= 0,12.

(a) Determinar la interferencia diametral mixima.

(b) ;Qué fuerza axial F; se necesitara para presionar el anillo sobre el eje?

(¢) (Qué momento de torsion puede trasmitirse con este ajuste?

Solucién:

(a) El esfuerzo tangencial maximo se presenta sobre la superficie d¢ para el miembro externo:

2 2

e d 2 @

o~ "c 127 +6
s = == |, 5000 = ——— ||15 = 3000 psi
tco p"“(d.‘*-rf;) pC <122_62> pC

)
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Usando i)
p 3 e ——— () —
G 2 2 2 .2
4 dc+d£ - dO+dC ﬁl: N _}A_O
3 2 Z 2 2 B =
bifdc - :f‘;) EO (do - dc) Ei LP
3000 = 3 5 f —_— B
6 +0 12+6 0,3 0,3
8., 2 i 6 ORI T g T 6
(30)(10)(6 = 0) (15)(10)(12°-6") (30)(10) (15)(10°)

de la cual & = 0,00278 pul (interferencia diametral maxima permisible).
(b) F'a = f7TdeC = 0,1277(6)(10) (3000) = 67.800 1b

()T = fp md'L/2 = F (d/2) = 61.800(6/2) = 203.400 Ib-pul
©

. Un anillo externo de acero fundido cuyo didmetro minimo es 4,000 pul debe colocarse sobre un

eje cuyo didmetro maximo es 4,006 pul. Suponiendo una temperatura ambiente de 70°F, un coefi-
ciente de dilatacion lineal para el acero de 0,0000063 por grado Fahrenheit, y una holgura diametral
deseable de 0,002 pul, ;cudl debe ser la temperatura a la cual debe calentarse el anillo de modo que
permita un montaje sin interferencia?

" Solucion:

10.

11.

12,

13.

0,008
0,0000063 x 4,0000

El anillo debe calentarse a una temperatura minima de: 70° + 317° = 387°F.

El didmetro del anillo debe dilatarse hasta 4,008 pul AT = = Sl

PROBLEMAS PROPUESTOS

. ¢ Cudles son los valores de la discrepancia, tolerancia de orificio, y tolerancia de eje para las siguientes dimensiones

de partes que se acoplan, de acuerdo con el sistema del orificio basico?

Orificio 1,7500  Eje 1,7490
1,7506 1,7483 Resp. ty = 0,0006, a = 0,0010, tg = 0,0007

{, Cudles son las dimensiones correctas para acoplar un eje de 6 pul de didmetro con un anillo externo para produ-
cir un ajuste de clase 8?
Resp. Orificio 6,0000 Eje 6,0060

6,0011 6,0071

Un ajuste semiforzado sobre un eje de 3 pul requiere una tolerancia de orificio de 0,0009 pul, una tolerancia de
eje de 0,0009 pul y una interferencia media de 0,0015 pul. Determinar las dimensiones apropiadas para el eje
y el orificio.

3,0000  3,0015
3,0009 7 73,0024

Resp.

Un anillo externo de acero de 174 pul d.e. x 10 pul d.i. debe tener un ajuste de presién sobre un eje de acero de
10 pul de didmetro. El esfuerzo tangencial en la superficie de contacto debe ser 15.000 psi. La longitud del anillo
es 12 pul. (a) ;Cual es el esfuerzo radial en la superficie de contacto? (b) ;Qué momento de torsion puede tras-
mitirse si el coeficiente de rozamiento es 0,187

Resp. p. = 7600 psi, T = 215.000 libras-pie

Un anillo externo de acero de 2" d.e. x 1" d.i. debe montarse sobre un eje de acero de 1"’ de didmetro, sin usar un
montaje selectivo y con un ajuste clase 8.

(a) Determinar la tolerancia, interferencia y dimensiones de las partes que se acoplan.

(b) ¢ Cual es el maximo esfuerzo radial de contacto?

(c¢) ¢Cuadles son los esfuerzos tangenciales maximos y minimos en la superficie de contacto? (Emplear la ecua-
cién de Lamé.)



14.

15.

16.

17.
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(d) ¢ Cudles son los esfuerzos tangenciales equivalentes maximos y minimos, basados en la teoria de la maxima
deformacion, en la superficie de contacto? (Emplear la ecuacién de Birnie.)

(e) ;Cual es la fuerza axzial maxima F; que se requiere para montar las partes, suponiendo que la longitud del
anilloes 3"y f = 0,127

(f) ¢Cudl es el momento maximo de torsién que puede trasmitirse con este montaje? (Basar la solucién en la
interferencia maxima.)

Resp. (a) Tolerancia 0,0006 pul Interferencia maxima 0,0016 pul Orificio 1,0000 pul Eje 1,0010 pul
Interferencia minima 0,0004 pul 1,0006 pul 1,0016 pul

(b) pc(max) = 18.000 psi (¢) st(max) = 30.000 psi (d) s't(max) = 35.400 psi (e) I = 20.400 libras
st(min) = 7500 psi s%(min) 8850 psi T = 10.200 lb-pul

Un antllo externo de acero de 1" d.i. va a montarse sobre un eje cuyo didmetro es 1,001. ;A qué temperatura debe-
ria enfriarse el eje para permitir un ajuste deslizante, suponiendo que la temperatura ambiente es 70°F y que el
coeficiente de dilatacién lineal es 0,0000063 por grado Fahrenheit? Resp. —88,5°F

Se quieren montar dos cilindros de acero cuyos didmetros nominales son 1"’ d.i. x 2"'d.e.y 2" d.i. X 3"’d. e. man-
teniendo limitado a 12.000 psi el esfuerzo tangencial en la superficie interior del miembro externo. Determinar la
interferencia requerida y los esfuerzos tangenciales en las superficies internas y externas de ambos miembros, de
acuerdo con la ecuacién de Birnie.

Resp. P, = 4130 psi ; séi = —11.020 psi

= 1 o3 3 ) .

) 0,001178" interferencia Sltc i = — 5650psi
81,5(:0 = 12.000 psi

St = 6608 psi

Un ajuste de centrado para un acoplamiento de aletas se usa para colocar las dos mitades del acoplamiento. Si
se usa un ajuste clase 4 para suministrar un ajuste estrecho, la discrepancia es adecuada pero las tolerancias son
pequefas. Determinar las dimensiones necesarias del ajuste de centrado para una dimensién nominal de 6 pul
tomando un término medio entre la discrepancia de un ajuste clase 4 y las tolerancias de un ajuste clase 3. Notar
que se obtienen algunas de las ventajas del ajuste clase 4 con la economia del ajuste clase 3.

6,0015 6,0000

Resp.
¢P- 50000 ° 75,998

Un ajuste clase 8 se utiliza para montar en caliente un cubo sobre un eje. ;Cudntos grupos de partes se necesi-
tan para un montaje selectivo intercambiable que produzca una interferencia méxima de 0,0022 pul y una
interferencia minima de 0,0018 pul? Didmetro del eje 2.

Resp. Cuatro grupos separados en la siguiente forma:

Grupo A ' B C D

Orificio| 20002 | 2,0004 | 2,0006 | 2,0008
2,0000 | 2,0002 | 2,0004 | 2,0006

Eje 2,0022 2,0024 2,0026 2,0028

2,0020 2,0022 | 2,0024 2,0026
|




Capitulo 4

Vigas curvas

LOS ESFUERZOS DE FLEXION EN VIGAS
CURVAS no siguen la misma variacién lineal como

en las vigas rectas, debido a la variacién
en la longitud del arco. Aun cuando las mismas hip6-
tesis se usan para ambos tipos, esto es, las secciones
planas perpendiculares al eje de la viga permanecen
planas después de la flexion y los esfuerzos son propor-
cionales a las deformaciones, la distribucién de es-
fuerzos es bastante diferente. La figura 4-1 muestra
la variacion lineal de los esfuerzos en una viga recta
y la distribucién hiperbélica en una viga curva. Debe
notarse que el esfuerzo de flexién en la viga curva es
cero en un punto diferente al centro de gravedad. No-
tar también, que el eje neutro estd localizado entre el
eje del centro de gravedad y el centro de curvatura;
esto siempre ocurre en las vigas curvas.

LA DISTRIBUCION DE ESFUERZOS debidos a la flexion estd dada por s =

donde s es el esfuerzo de flexion, psi (kg/cm?)

=

Eje del centro de gravedad .

Eje neutro™

M

Fig. 4-1

My
Ae(ry-y)

es el momento de flexién con respecto al eje del centro de gravedad, lb-pul (kg-cm)

y es la distancia del eje neutro al punto investigado, pul (cm) (positiva para distan-
cias hacia el centro de curvatura, negativa para distancias hacia afuera de él)

A es el area de la seccién, pul? (cm?)

e es la distancia del eje del centro de gravedad al eje neutro, pul (cm)

r, es el radio de curvatura del eje neutro, pul (cm).
Mh;
EL ESFUERZO DE FLEXION EN LA FIBRA INTERNA esta dado por s = 1
eri
donde hi es la distancia del eje neutro a la fibra interna, pul (cm) (hi: Tp=T)
r; es el radio de curvatura de la fibra interna, pul (cm).
i Mk,
EL ESFUERZO DE FLEXION EN LA FIBRA EXTERNA estd dadopor s = 7
eri

donde , %, es la distancia del eje neutro a la fibra externa, pul (cm) (hy = To—Tp)

r, es el radio de curvatura de la fibra externa, pul (cm).
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Si la seccién es simétriea (como un circulo, un rectdngulo, una viga I de alas iguales) el esfuerzo
méximo de flexién siempre ocurre en la fibra interna. Si la seccién es asimétrica, el esfuerzo maximo
de flexién puede presentarse en la fibra interna o en la externa.

Si la seccion tiene una carga axial, ademas de la flexién, el esfuerzo axial debe sumarse algebraica-
mente al esfuerzo de flexién.

Debe tenerse mucho cuidado con las operaciones aritméticas. La distancia “e” del eje del centro de
gravedad al eje neutro es generalmente pequeina. Una variacién numérica en el clculo de ‘e’ puede pro-
ducir un gran cambio porcentual en el resultado final.

La Tabla I a continuacién, da la localizacién del eje neutro, la distancia del eje centroidal al eje
neutro, y la distancia del eje centroidal desde el centro de curvatura, para varias formas comunes.

TABLA I
A ==
o ——— R ——=] g = h__
I pr—Ti—=] " log, 1, /r;
L
i be— | H|LJI_— I e = R =ty
i ik l R = r+h/2

r

n
» L
Eje C.G,_! - EEju ferut

Ty —=

d——u—'r‘-ﬁ{

|

|
[ ' "
__H_TR——"[ R = ry+d/2

Bie 0.6 = = Be noutra |

(bi=0)(t) + (by=t)(1)) + th

3 -l — :
A 7 n _ Tth - Tl rl,_,
[ hi log, —_:— + tlog, ﬁ + bo ngqﬁ
Tl '
b - - I e = R—-r,_.
il f Ll b;
LT | s,
| [ e g AW I_L__ ’ .
gk 1 | 2L o _2_{!_-'.‘“1: 215(bs=1) + (b () (h=3t,)
! & J s — o il —
b | (bi=t) () + (b, =) (1,) + th
p——— R —+]
1 g S

Fije .G =~ [ Eie neutrg
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TABLA 1 (continuacion)

(b;—t)(t) + th
| o = it t: P
r - Tl Q
A "f_"_'| (b;~1) log, m *otlog g
4.1{.-_
i1 | e = R- Ty
1l
. i 1 - )
Ll & e L g
i W) by I e _z_h Bk 2:5'(_'%;:_)
1 I | : ht + (b;=t)t,
i i} -
5 |
el
T
Ejo O.G.—= o Eje nutro
bl"i'b-}
(<52)
ro ol I = b
- b, r .
L - r-—-J To 0 0 -
e | 47 (5% ) 1om, ( i ) - G-ty
! |
- il
5, | : b, | e = R-r,
] I
.Plgp_fh_—, f’l(l’)i+2bp)
i 4 “H——F Ri=r. + —/——=
Eje (.6 —l o Fje nenteo ¥ 3(bi+bo)
(b=0)(t; +4,) + th
- % I -l =
g [ (e o o~ fo
: o : b logg 7 - logg Tt - rloge L
— I'l B [ 71 o
1o 11 ‘i b | e = R-g,
ié‘.;l * |
J 2
1 e : PYR %ifrpf- + 3l(b =0 + (b-0)(g)(h-%t,)
fFsaeny 2 ‘ ht + (b=t)(t; +¢,)
, A ]
Eje €. = =Ejp neatra
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PROBLEMAS RESUELTOS

. Una barra doblada est4a sometida a las

fuerzas mostradas. La barra tiene 1"
x 2". El efecto de las dos fuerzas apli-
cadas es un par que produce el mismo
momento de flexion en cualquier sec-
cién de la viga. Determinar los esfuer-
zos maximos de traccién, compresion
y cortante, y decir déonde se presen-
tan.

Soluciéon:

(a) El momento de flexiéon en cualquier
seccion es
200(5 ) = 1100 Ib-pul

(b) Como el par equilibrante es el mostra-
do, puede verse que se presenta traccién
en la fibra superior CDE y compresién
en la fibra inferior ABF. Debido a la si-
metria en la viga, el esfuerzo normal
maximo se presenta en la fibra interna
de la parte con el radio de curvatura
menor, con R = 33", r; = 3", r, =47,

SONRONRIIN

1 2l 2001b
== 3?_.[I
2z
+ 5%11
) 1
Fe—g" - 200 1b
- 20" -—
rzoolb
1100 Ib-pu LIt
2
200 1b
Fig. 4-2

el esfuerzo maximo en la fibra interna es de compresién. No obstante, la localizacién del esfuerzo méximo de
traccién no es evidente. Las secciones para las cuales R = 33"y R = 43" deben verificarse.

Para determinar e:

(c)

—rp = 3,56—3,485 = 0,015"

presion

oe=R—r = 45— 4,480 = 0,020".

3300 psi traccién

2860 psi compresion

h 1
= = = 3,485" =R
n log, N log, % ’ i
(d) Para la seccién con R = 35" el esfuerzo en la fibra interna es
M
So = B 0,V 5930 psi com
v Aer; 2(0,015) (3)
El esfuerzo en la fibra externa es
s, = Mho _ 11000,515) 4720 psi compresion
© Ae T 2 (0,015) (4)
" ) h 1
(e) Para la seccién con R = 41", r, = = : = 4,480""
loge ro/ri loge-lr
En la fibra interna, i = Mhi = __1100(0’480) =
Aer i 2(0,02) (4)
En la fibra externa, = i = M E
%  Ae To 2(0,02) (5)

(n

Por tanto, la traccién maxima se presenta en las fibras exteriores de la seccion con R=33".

La compresién méxima se presenta en las fibras interiores de la seccién con R = 3% Bl esfuerzo cortan-
te maximo es la mitad de la mayor diferencia entre dos cualesquiera de los tres esfuerzos principales. Como
s6lo se presentan esfuerzos de flexién en la fibra externa, el esfuerzo cortante maximo es %(—5930—0) =

2965 psi.

(Para efectos de comparacion, el esfuerzo maximo en la viga recta es

_ LB
I

_ 1100(3) _
2(1%)/12

3300 psi tracciény compresion.)
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2. Una grapa elastica, hecha de una varilla
de 1" de didmetro se muestra en la figura
4-3. Determinar el esfuerzo cortante ma-
ximo y especificar su localizacién o loca-
lizaciones.

Solucion:

(a) Mediante inspeccién y comparacién puede
encontrarse la localizacién del esfuerzo
normal maximo. Cualquier cuerpo libre
tomado de la barra que incluya las dos
fuerzas aplicadas tendra el mismo mo-
mento flector, ya que las fuerzas aplica-
das producen un par puro. El esfuerzo
maximo de flexién se presentara en las
fibras interiores de las secciones con radio
interior de curvatura r; = 3" (de A a B

100 1b

y de C a D). El esfuerzo maximo no se M=
presentarad donde r; = 4", \L&lo”———i——g”-—

[ro Ao rii/Q]Q ) [4224 31/2]2

(b) r, = = 3,482"
i 1 4
(¢c) e = R—ry= 385—3,482 = 0,018"
hi = 0,50 —0,018 = 0,482
Mh;
(d) s; = - 5002(0’482) = 5680 psi

(e) El esfuerzo desde A hasta B es de traccién
y desde C hasta D es de compresidn.

R 5”——

(f) El esfuerzo cortante maximo es 5(5680) — 2840 psiy se presenta en todos los puntos desde A hasta By desde

C hasta D.

(g) Como la seccién es simétrica, no es necesario verificar el esfuerzo maximo en las fibras externas.

3. Un eslabén abierto en S estd hecho con
varilla de 1" de didmetro. Determinar el
esfuerzo méximo de traccién y el esfuerzo
cortante maximo.

Solucién:

(a¢) Comparando las secciones A-A y B-B, en
la figura 4-4, puede verse que el momen-
to de flexién en A-A es menor que en B-B,
pero el radio de curvatura es menor en
A-A que en B-B. Es necesario investigar
ambas secciones.

Seccion A-A, punto P:

(b) M= 600 lh-pul

lo2 1/2 1/242
LR (68 e
Lo 4 4 Fig. 4-4
= 2,979
e =R-r = 30—2979_0,021" hy = .0,6—0,021 = 0,479"
Mh; P 800 (0,479) 200 .
Esfuerzo de flexién + traccién directa = +— = + = 6960+ 260 = 7220psi

der, A T¥(002)25 §7(1)2

traccion
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Secciéon B-B, punto Q:

(d) M = 800 lb-pul

U224 s + 35) Vil ,
Py = - = 3,984”
4 4

e = 4,0 —3,984 = 0,016", h; = 0,5—10,016 = 0,484"

Mk, A 800 (0,484) , 200

Aer, 4 IR 0,0665 w712

(e¢) Esfuerzo de flexién -+ traccién directa =

= 8800+ 260 = 9060 psi traccion

(f) Cortante maximo = '5 (9060) = 4530 psi en el punto Q.

4. Un barra doblada se carga como muestra la figura 4-5. El peso de la
barra puede despreciarse. ;Cudl es la mdxima deformacion (dimen-
sion X) si el esfuerzo de traccién permitido se limita a 10.000 psi?
;Doénde se presenta el esfuerzo maximo de traccion?

Solucién:

(a¢) Como la barra es simétrica, la flexién produce el mayor esfuerzo en la
fibra interna. El punto P sobre la seccién A-A tendra el mayor esfuerzo.

(b) M para la seccion A-A = 2000(X) lb-pul.

I:r“r"‘ & r; *‘:-!]7 [ 6.0) 12 (2,0) 1/2]2

oy i

- = 3,732"
n 4 4

e = R— rp= 4 — 3,732 = 0,268"
B, = 2 — 0,268 = 1,732"

A = §7T@2 = 12,56 pul?.
(¢) El esfuerzo permisible de tracciéon es 10.000 psi.
Esfuerzo de flexién + traccion directa = +B
eri A
o 10,000 = 20000 (1,732) - 2000 Fig. 4-5
A ~ 12,56(0,268) (2) 12,56
de la cual X = 197, es la deformaciéon maxima.

5. Establecer las relaciones basicas necesarias para
obtener la distribucién de esfuerzos en una viga
curva, debidos a la flexién considerada aislada-
mente vy deducir la ecuacién que da la distn-
bucién de los esfuerzos de flexidén.

Solucion:
(a) Considerar un elemento diferencial de la viga co-
rrespondiente a un angulo d 6

(b) Como resultado de la flexién, y de que las seccio-
nes planas permanecen planas, una seccién cual-
quiera p-q rota a p'-q’, con traccién sobre la fibra
interna y compresién sobre la externa. La rota-
cién deja fijo un punto sobre el eje neutro.

(¢) El alargamiento de la fibra a una distancia y de
la superficie neutra es yd ¢.
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(d)

(e)

()

(h)

(1)

()

(k)

La figura 4-7 muestra una seccién de una prensa en C. ;Qué
fuerza F puede ejercer el tornillo si el esfuerzo maximo de
traccién en la prensa se limita a 20.000 psi?

7"

.’ - P — a
Solucién: o 4 1
s ., 2 s T =
(a) El esfuerzo maximo de traccién ocurre en el punto P en la sec- 4 2 o fe

cién A-A, en la cual la flexién es maxima, existe una curvatu- ot R-1.330 =

- - .7 ] 102

ra, y actua un esfuerzo directo de traccién. [To.3327_] &

! . . A
(b) La distancia del centro de curvatura al eje del C. G. es, de la F

(c)

VIGAS CURVAS

La longitud original de la fibra diferencial es (=) dg.

Como el esfuerzo es proporcional a la deformacién,

) d
Alp o 4. 2 .

SR (r-y)d@" -

donde s es el esfuerzo de flexién.

La suma de todas las fuerzas diferenciales debe ser cero para el equilibrio; entonces
d dA
fs dA = 0 0 f M =0 o _¢)E 7 =0
(rn—y)de do L=y

Ademds, el momento de las fuerzas diferenciales alrededor de cualquier punto debe ser igual al par aplica-

do M.

Tomando el punto K como un centro conveniente de momentos

2
[syaa =m o f 196 plyad = o g 7 44
(r,—y)dg a0 r—=y

2
Manejando f / d4 = M y dividiendo (ry, — y) por y2, se obtiene

O
y
r d4 - dA = M
”f'n—y fy

Pero de (f), fr Zy dA = 0y fy dA representa el momento alrededor del eje neutro de las 4reas dife-
n

renciales que comprenden la seccién. Por tanto, f Yy d A puede escribirse como Ae, donde e es la distancia del
eje neutro al eje centroidal.

d y? de do
y 2 2 b E dd = M = ~LE[4 —F = — |
Asi, la ecuacién en (g) puede escribirse g f’_ A 0 [de] o ;.

ydp o M _y

La ecuacién de esfuerzos en (e¢) puede escribirse s = —

20 y la cual da la variacién del
esfuerzo. (=) € =Y

Tabla I,

4
7

K%t + 36 (b 1) - Y1) + SR E -t

I h= rs + =
ht + (b= t)t; (1) + F =)
= 1,332"
También, de la Tabla I,
(b;=0)(t) + th E-bHd + b o
. t4
(b;—t)log, AR tloge% (%—%)loge“‘Tﬂ + slloge%
i i

= 1,267"




(d)

(e)

N

(g)

(h)
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e =R —rp = 1,332 — 1,267 = 0,065". hi = rq —ri = 1,267 — 1,0 = 0,267".
Area= £+ + L(3) =0,203pul

Momento de flexién (alrededor del C. G.) = F(2 + 1,332) = 3,332F

Mh;
Esfuerzo de flexién + esfuerzo directo —t %
er;
i
3,332F (0,267) F -
000 = [ F (maximo) = 276 1b
s (0,203) (0,065)(1) 0,203 Y

Notar que el esfuerzo en la fibra externa puede ser mayor en este caso que el esfuerzo en la fibra interna, pero
este esfuerzo es de compresion.

7. Una bandeja de 1" de espesor por 8" de
largo estd sometida a una carga de 400

Ib. Determinar la magnitud y localiza-
cién de los esfuerzos maximos de trac-
cién, compresion y corte.

Solucion:

(a)

(b)

200 1b

2001b
A

La localizaciéon del esfuerzo maximo
de flexién puede reducirse, por inspec-
ci6én, a tres localizaciones diferentes:
1) Secciéon A-A Fig.4-8
2) Seccion B-B
3) Seccion C-C

En la seccién A-A, el momento de flexién es méximo pero la viga es recta.

En la seccién B-B, el momento de flexién es menor que en A-A pero la viga tiene curvatura.

En la seccién C-C, el momento de flexién es menor que en A-A y B-B pero la viga tiene un radio de
curvatura menor. También en C-C existe un estuerzo directo de traccion, el cual no existe en las otras sec-
ciones.

Por tanto, el esfuerzo se hallara en las tres secciones diferentes para compararlo. (Sélo es necesario
calcular los esfuerzos a un lado de la linea central ya que la viga es simétrica.)

Seccién A-A

1
s = & = e = (200760 S 3000 psi (traccién en el punto g, compresion en el punto p)

I bE3/12 8(1%)/12

Nota. El esfuerzo cortante trasversal es cero en los puntos py q.

Seccion B-B
Mk, (200 x 14) (0,5 — 0,019)
Punto r: S, = b= o2 ’ = 2215 psi (compresion
= L der, 8(0,019) 4) D)
h 1 '
donde r, = - = 44817, e = R—r, = 45— 4,481 = 0,019"
log, 'o/’i log, 5/4
Mh 200 % 14)(0,5 + 0,01
Punto s: s, = 0 < ( sEHi(OinF -’;9) = 1910 (traccién)
== Aer 8(0,019) (5)

0
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(d) Seccion C-C

Punto ¢t: En el punto ¢ el esfuerzo debido a la flexion es de compresion y el esfuerzo directo es de traccién.
Por tanto, los esfuerzos se restan entre si. El esfuerzo de flexién en el punto ¢ es

Mho (200 x 9,5)(0,5+ 0,024)

= = = 1300 psi i6
2 der, 8(0,024) (4) 1300 psi (compresion)
donde = —t— - L _ g4 .- R—r = 35—3476 = 0,024
log, r,/r; log, 4/3

P/4 = 200/8 = 25 psi
Esfuerzo neto = 1300 — 25 = 1275 psi (compresion)

Punto u: Mh, (200 x 9,5) (0,5 — 0,024)

Aer, ¥ 8(0,024) (3)

= 1570 psi (traccién)

i

P/4 = 200/8 = 25 psi
Esfuerzo total = 1570 + 25 = 1595 psi (traccion)

(e) El esfuerzo maximo se presenta en la seccién recta, A-A, y es 3000 psi (traccién en el punto g y compresién en
el punto p).
El esfuerzo cortante mdximo se presenta tanto en p como en q y es %(3000) = 1500 psi.

PROBLEMAS PROPUESTOS

8. La interferencia de las partes de una méquina exige el uso de un elemento de acero como muestra la figura 4-9.

Si se aplica una carga de 175 b, determinar el esfuerzo méaximo de traccién y el esfuerzo cortante maximo e
indicar su localizacién. Resp. 2670 psi, 1335 psi; ambos se presentan en el punto A

Una remachadora hidréulica portatil tiene una fuerza méxima de remachado de 15.000 Ib. El marco en U estd
hecho de acero fundido con un esfuerzo dltimo de traccién de 70.000 psi y un punto de fluencia de 35.000 psi.
Con referencia a la figura 4-10, considerar dnicamente la seccién A-A y determinar:

(a) Momento de flexién ' Resp. (a) 159.000 lb-pul

(b) Distancia entre eje centroidal y eje neutro (b) 0,334"

(¢) Fuerza directa de traccién (c) 10.600 1b

(d) Esfuerzo méximo de traccién (d) 17.860 psi en el punto P
(e) Esfuerzo cortante maximo (e) 8930 psi en el punto P

fe— 5T ;

]
15.000 1b l

Fig. 4-9 Fig. 4-10
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10. Un anillo estd hecho con una barra de 3 pul de didmetro. El didmetro interno del anillo es 4. Para la carga
mostrada en la figura 4-11 calcular el esfuerzo cortante maximo en la barra y especificar su localizacién.

Resp. 4210 psi en el punto A

P =40001b

Vi e

Fig. 4-11 Fig. 4-12

11. Determinar la magnitud y la localizaciéon del esfuerzo méximo de traccién en una parte de una mdquina
cargada, como muestra la figura 4-12. Resp. 1360 psi en el punto P

12. Un gancho de gra hecho con una barra de 2 pul esta cargado, como muestra la figura 4-13. Determinar el
esfuerzo maximo de traccién y especificar su localizacién. Resp. 5680 psi en el punto A

13. Un elemento de una maquina estd hecho con una varilla de 1" de didmetro y estd cargado como muestra la

figura 4-14.

(a) ;Dénde se presenta el esfuerzo méximo de tracciéon? Resp. (a) Enelpunto P sobre la seccién A-A
(b) ¢Cuél es el momento de flexién en la seccién mas esforzada? (b) 210 lb-pul

(¢) ¢Cudl es la carga directa en la seccion mas esforzada? (¢) 201b

(d) ¢Cusl es el esfuerzo maximo de traccion? (d) 2430 psi

14. La estructura de soporte de una gria mévil de 1 tonelada tiene las dimensiones mostradas en la figura 4-15.
Determinar: (a) localizacién del esfuerzo maximo de compresién, (b) localizacién del esfuerzo cortante maximo,
(¢) momento de flexion en la seccion A-A, (d) carga directa de compresion en la seccién A-A, (e) esfuerzo maxi-
mo de compresion, (f) esfuerzo cortante mAaximo.
Resp. (a) punto P sobre la seccion A-A, (b) punto P sobre la seccién A-A, (¢) 71.000 Ib-pul (d) 2000 1b, (e) 4800
psi, (f) 2400 psi

b 20 1b

i

"

¥

Fig.4-14 Fig. 4-15

-60
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15.

16.

17.

18.

Seceidn A-A

VIGAS CURVAS

La linea central de la viga portante del carro mévil inferior de una grda se muestra en la figura 4-16. La viga
estd soportada sobre rodamientos en (7 ¥ D. Considerando la viga como si fuera hecha de una barra de 2 pul
de didmetro, (a) ;cuiles son las reacciones en C y D? (b) {Cémo varia el momento de flexién en las secciones
perpendiculares al eje de la viga entre 4 ¥ B? {c) Determinar la seccién o las secciones mas esforzadas. (d) ¢{Cu4l
es el esfuerzo maximo?

Resp. (a) Reaccién en C = 1000 b, en D = 1000 1b. (b) El momento de flexién es el mismo en cualquier
seccion entre A y B, 10.000 Ib-pul. (¢c) De A a Eyde Fa B. (d) 15.700 psi traccién

En la pequena prensa mostrada en la figura 4-17, se ejerce una fuerza W = 1000 Ib entre la prensa en C y el
tornillo. (a) Si el esfuerzo cortante maximo permisible es 7500 psi, el esfuerzo de traccién méximo permisible
es 15.000 psi y el esfuerzo de compresién maximo permisible es 15.000 psi, ;jestd disefiada adecuadamente la
prensa en C, desde el punto de vista de su resistencia? (b) Si el disefio no es apropiado, ;qué cambios deberian
hacerse para mejorarlo? Suponer que el andlisis se hace después de apretar el tornillo.
Resp. (a) El disefio no es satisfactorio, porque el esfuerzo méximo de traccién es 45.300 psi y el permitido es
15.000 psi (o el esfuerzo cortante maximo es 22.700 psi y el permitido es 7500 psi).
(b) 1. Una secci6n diferente, como una I o una T, podria emplearse. 2. Aumentar el radio de curvatura.
3. Aumentar el didmetro de la prensa

1000 1b

Fig. 4-16

Fig.4-17

Un gancho de graa tiene una seccion, la cual, para efectos de andlisis, se considera trapezoidal. La traccién
maxima (y corte) se presenta en el punto P, como muestra la figura 4-18. Determinar (a) la distancia R del cen-
tro de curvatura al eje centroidal, (b) el momento de flexion para la seccién A-A, (c) la distancia del centro de
curvatura al eje neutro, (d) el area, (e) el esfuerzo maximo de traccion (punto P), (f) el esfuerzo maximo en el
punto Q.

Resp. (a) 4,33", (b) 86.600 Ib-pul, (c) 4,0", (d) IOBL pul?, (e) 17.50C psi, (f) 9130 psi (compresién)

Un eslabdén se encuentra torcido, como muestra la figura 4-19, para permitir espacio a las partes adyacentes.
Determinar el esfuerzo cortante maximo y especificar su localizacion {o localizaciones).

Resp. 1970 psi; puntos A y B

:

Pl

Fig. 4-18 Y Fig. 4-19




Capitulo 5

Deformacion y pandeo de elementos de maquinas

LA RIGIDEZ puede ser el factor determinante, en algunos casos, para el disefio de un elemento de
una méquina. El elemento puede ser suficientemente fuerte para evitar una falla por
esfuerzo, pero puede carecer de la rigidez adecuada para una operacién satisfactoria. Los temas siguien-
tes analizaran la rigidez desde el punto de vista de la deformacién axial, la deformacién torsional, la
deformacién por flexion, la deformacién debida al corte, y el pandeo debido al efecto de columna.

LA DEFORMACION AXIAL § debida a una carga axial F se basa en la ley de Hooke,

s -@)p) - £

de la cual
5 = FL
donde AE
B A i § = deformacién axial, pul (cm)
[ = longitud axial del elemento antes de la aplicacién de la carga axial, pul (cm)
A = érea de la seccién trasversal, pul® (cm?)
E = médulo de elasticidad, psi (kg/cm?)

LA DEFORMACION TORSIONAL 6°debida a una carga de torsién sobre una seccién circular solida
es

go - 984TL
GD*

Para un elemento hueco de seccién trasversal circular, la deformacién angular es

9° = 584 TL
G(Dg - D,?)

donde

0° = deformacién torsional, grados

T = momento de torsién, lb-pul (kg-cm)

D = didmetro del elemento sélide, pul (cm)

Do = didmetro exterior del elemento hueco, pul (cm)
Di = didmetro interior del elemento hueco, pul (cm)

e~
Il

longitud axial del elemento, entre el punto de aplicacién del momento de torsién
y el punto de aplicacién del momento resistente, pul (cm)

G = médulo de rigidez, psi (kg/cm?2)

37
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Para un elemento rectangular sélido la deformacién torsional es

@ = 57,3TL
abcd3 G

donde

b = lado largo del rectangulo, pul (cm)

¢ = lado corto del rectangulo, pul (cm)

a = factor dependiente de la relacién b/c, como sigue:

b/c = 1,000 1,500 1,750 2,000 2,500 3,000 4,000 6,000 8,000 10,000

)
I

0,141 0,196 0,214 0,229 0,249 0,263 0,281 0,299 0,307

G = moédulo de rigidez, psi (kg/cm?)

L = longitud del elemento, pul (cm)

0,313

=2

0,333

LA DEFORMACION LATERAL debida a la flexién puede determinarse resolviendo la ecuacién
diferencial de la curva elastica del eje neutro,

de

dx?

donde

= deformacién, pul (cm)

R R M o =
it

deformacién, pul (cm)

M
El

= momento de flexién, 1b-pul (kg-cm)
= momento rectangular de inercia, pul* (cm#)

médulo de elasticidad, psi (kg/cm?)

= distancia del extremo del miembro a la seccién en donde se determina la

Una solucidén analitica directa de esta ecuacién por medio de doble integracién es bastante tediosa
para cargas multiples y para vigas que tienen cambios en la seccién trasversal. Las soluciones pueden

obtenerse mds ficilmente por medio de métodos tales como: El método del momen

to de las dreas, la viga

conjugada, el uso de funciones escaldn, la aplicacion del teorema de Castigliano o mediante integracién

grafica.

EL METODO DEL MOMENTO DE LAS AREAS
para determinar la deformacién de una viga debida
a la flexién, se basa en la proposicién de que la dis-
tancia vertical de un punto cualquiera A sobre la cur-
va elastica de una viga medida desde la tangente has-
ta cualquier otro punto B sobre la misma curva, es
igual al momento del 4rea del diagrama M/EI com-
prendida entre los puntos A y B con respecto a la orde-
nada trazada en A. Ver figura 5-1.

A = Az, + A%y + ...,
donde

A, = é4rea de la parte I del diagrama M/EI

%, = distancia de la ordenada en A al centro
de gravedad de 4,

A, = drea de la porcién II del diagrama
M/EI

X, = distancia de la ordenada en A al centro
de gravedad de A, .

| Pa
L

Fig. 5-1
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Una viga simple de longitud L con una carga concentrada P localizada a una distancia a del so-
porte izquierdo y a una distancia b del derecho puede usarse para ilustrar el procedimiento anterior. Con
referencia a la figura 5-1, para determinar la deformacién y bajo la carga P deben seguirse los siguientes
pasos:

Dibujar la curva eldstica.
Dibujar una tangente a la curva eldstica en el punto B localizado en la reaccién izquierda.
Dibujar el diagrama M/EL

Determinar /\;sumando los momentos de las areas de la seccién 1y de la seccién Il con respecto
al soporte derecho:

A, = (Pb2a>(2b> N (Pba2><b +9) - Pb%a | Pb%a® , Pba®

2LEI "3 2LEI 3 3LEI = 2LEI 6LEI

RN

5. Determinar A, que es igual al momento de la seccién II con respecto a un eje vertical en el pun-
to C:

_ (Pba?y(ay _ Pba®
47 <2LEI><3) 6LEI

6. Determinar Agpor proporeién:

Iy 3[PE] ol 2El 6I°El

e gﬂ _ PbPa? - Pya® = Pha*

7. Entonces

e A Rk Pba® Pba* Pba®
Yy = g — AQ = > + > i % — !
3[°El 2[°E] 6l °E] 6LEI
En el ejemplo anterior debe notarse que las areas de las secciones Iy II son positivas. Si alguna
parte del diagrama M/EI es negativa, el momento de dicha parte debe tomarse como negativo.

EL METODO DE LA VIGA CONJUGADA para determinar la deformacién lateral debida a la

flexién de una viga se basa en la similitud matema-
tica existente entre los diagramas de cargas, fuerzas cortantes y momentos flectores y los diagramas de
carga con M/EI, pendiente y deformacién:

4y & M da_d¥y
for =w =g =@ SO TR TR T

Debido a la similitud de las ecuaciones anteriores, la base de la solucién se encuentra en los siguientes
principios:

1. La “fuerza cortante” en la viga conjugada es equivalente a la pendiente en la viga real.

2. El “momento flector” en la viga conjugada es equivalente a la deformacion en la viga real.

No obstante, la viga conjugada debe establecerse de modo que queden satisfechas las condiciones
de contorno. Donde la pendiente de la viga original no es cero, debe existir una “fuerza cortante” en la
viga conjugada. Si la carga es tal que no existe el “corte”, al cargar la viga conjugada debe introdu-
cirse una “fuerza cortante”. En la misma forma, si la deformacion no es cero, debe existir un ‘“momen-
to”. Si la carga es tal que no existe el “momento”, al cargar la viga conjugada debe introducirse un

“momento”’.

Para demostrar el procedimiento anterior, consideremos una viga en voladizo con una seccién
trasversal constante y una carga concentrada P en el extremo, como muestra la figura 5-2. Los pasos
siguientes determinaran la deformaci6n en el extremo de la viga:

a. Dibujar el diagrama de momentos flectores.

b. Cargar la viga conjugada de modo que la intensidad de la carga en cualquier seccion sea igual
a la ordenada de M/EL
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c. Para satisfacer las condiciones de con-
torno debe existir un valor de la pen-
diente, o “corte”, en la seccién de la

f—— |

viga conjugada sometida a la carga P,

]

representado por la reaccién “R”. Para
que exista una deformacién o “momen-
to” en la reaccién, debe existir un “mo-
mento” (“M”) aplicado en el extremo
derecho de la viga.

d. La “carga” triangular distribuida so- PL
bre la viga conjugada puede entonces
considerarse equivalente al drea de este

PELLEEEELLLLEE S

Momento flector

tridngulo, PL? /2EI, concentrada en el
centroide del tridngulo.

e. Sumando ‘“‘fuerzas” verticales, la “re- pr |
accion” en el extremo derecho de la vi- EJ
ga es PL? /2E]

f. Tomando momentos en el extremo de-
recho de la viga conjugada tenemos,

Y L5 VAL
2El( 3 )
0 “M” = PL®/3EI, que es la defor-
macion en el extremo derecho de la
viga.

LA APLICACION DE FUNCIONES ESCALON
para determinar la deformacién de una viga debida
a la flexién requiere la evaluacién de dos constantes
de integracién tunicamente, para cualquier nymero
de cargas o cambios de seceién que tenga la viga. Al
aplicar el método corriente de la doble integracion se
escribe la ecuacién M/EI para cada seccién de la
viga y deben evaluarse dos constantes de integraci6n
para cada seccién.

El uso de funciones escalén suministra un me-
dio de escribir matematicamente una expresion sim-
ple para M/ET que es valida para cualquier seccién
de la viga, la cual, después de la doble integracion
conduce a una expresion tnica para la deformacion,
valida para cualquier seccion de la viga.

Una funcién escalén, como se usard posterior-
mente, se define mediante la siguiente notacién:

Hg es una funcién escalén donde

H,=0six<a
H, =1sixza
Hp es una funcién escalon donde
Hy=0six<b
Hb =1 si xéb

El producto de dos funciones escalén es entonces, para
b>a, HoHy =0 six < b
HyoHy =1six2b

Un dibujo de las funciones escalén anteriores se
muestra en la figura 5-3.

| L Hpm_ P_L2
L PL* 2E]
2ET
Fig.5-2
— 00

)"

Viga conjugada

-o-—l—c-

Fig. 5-3
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El procedimiento matematico para integrar una funcién escalén multiplicada por una funcién

f(x) es
x X
JHaf(x)dx = Haf A
(o] a

Ejemplo 1. Sea f(x) = x2.

% x 8 x £ — a3
f Hyx2dx = Haf x2dx = [Ha —E] + C = 1 — C
a a

0
donde C = constante de integracién.

Ejemplo 2. Cuando b > g,

%
f HyH, (x —a) dx
0

x
Hbf (x—a) dx
b

b 2 2
Hb[(x;a)g] + C = Hb(x—a) ;(b a) o (7

Ejemplo 3. El método para manejar los cam- F Fa
bios de seccién por medio de funcio- ) -
nes escalén se demuestra como sigue: f ‘}
la figura 5-4 muestra una viga con
tres secciones con momentos de iner- R I
cia diferentes. K, y F, son cargas L
pendientes y existen rodamientos fi- [ e = _l
jos en Ry yen Ry . La ecuacion de _ x
mOII.l?ntOS valida para cualquier Fig. 5-4
seccién es

M=—-FEx+ RL (x—a)H, + RR (x —b) Hy

Ahora, 1/I_, el teciproco del momento de inercia en cualquier seccién, puede escribirse

_1_ = l[l_Ha.'.ﬂl_ﬂ) +ﬂ’]
m

s I m n
de la cual
ELY _ [CRx+ R Bt Reo—byH 1+ Byt 1)+ Hy(= 2+ )
2 —Fx + Rp(x—a)ilg + R (x —b) a(;- ) b(—m o

—Ex + R (x—a)H, + Rp(x—b)Hy — ExH, (=D
+ R v—aYHH, (L -1+ Ry (x =) HyH, (5 = D
—BxH, (—1+dy 4 Ry o—a) HyH, (— 5+ o)
+ Ry (x—b)HyHy (— 1 +1)

La doble integracién puede completarse como se explic6 anteriormente, notando que H, Hy
=Hy yHysHy = Hp.

LAS DEFORMACIONES DEBIDAS AL CORTE pueden ser significativas, por ejemplo en ele-
mentos de maquinas que son cortos en com-
paracién con su profundidad, o en elementos huecos de gran didmetro. En tales casos la deformacién
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debida al corte debe afadirse a la deformacion debida a
la flexién. Esto puede ser de importancia considerable cuan-

PesP a0
do se calculan deformaciones para determinar la velocidad A de i cont®
ono y ol P
critica de elementos en rotacién. Una expresion para la =
. X d Y1
deformacién y, debida al corte puede determinarse con- Lt—An e
e 1 e e e e o tes de la

siderando un elemento diferencial en el eje centroidal de
un elemento sometido a una carga trasversal, como se
muestra en la figura 5-5.

carga

-

1V
ﬁ _ S5 (enel e:ie neutro) ‘C, - Vo . = (a)
dx G 16G

(Ver capitulo 2 para la discusién de % J)

donde C; es una constante que tiene en cuenta el angulo
de rotacion de las secciones trasversales con respecto a la
linea de deformacién nula. (Todas las secciones trasversa-
les rotan el mismo angulo.) Integrando,

Al [;Iéx + Cx + G, donde K = ?—;
K = 4/3 para seccién trasversal circular, 4)
K = 3/2 para seccién trasversal rectangular. Fig. 5-5

(Para la figura 5-5, C; = 0. Ver figura 5-19 para
una ilustracién de C, )

EL TEOREMA DE CASTIGLIANO puede usarse para determinar la deformacién de elementos

sencillos, asi como de estructuras mds complejas. Este teorema
se basa en las relaciones entre energia y deformacion. Por ejemplo, la energia de deformacién U de un
elemento de longitud L en traccién simple es ‘

F?L

24FE
y tomando la derivada parcial de esta expresion con respecto a F, podemos determinar la deformacion
0 del elemento en la direccién de la fuerza aplicada F:

oU _ FL

oF AE

También, tomando la derivada parcial de la energia torsional de deformacién, podemos determinar
el angulo de torsién de un elemento con seccion trasversal circular cuando esta sometido a un mo-
mento de torsién T T2J, U i
eI I S

Tanto en las expresiones anteriores como en las siguientes se supone que el material del sistema
sigue la Ley de Hooke. La energia de deformacién en una viga recta sometida a un momento de

=9

= @ (radianes)

flexién M es M2 dx
-~ J 2kl
La energia de deformacién en una viga curva sometida a un momento de flexién M es
_ (M de
24eE
La energia de deformacién en un elemento recto sometido a una fuerza cortante trasversal V es
U =3 KV2 dx
24G
La energia de deformacién en una viga curva sometida a una fuerza cortante trasversal V es
KV? ds . KV°R do

246G 246G
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Con referencia a la figura 5-6, la energia diferencial almacenada en la seccién diferencial, debida

al momento flector M, la fuerza normal P, y la fuerza cortante V, puede escribirse

i - Wdp <P2R dp  MP d¢>> + KV°R do
24eE 24F AE
donde W2 d &
YW — energia de deformacién debida al momento de flexién actuando aisladamente.
2Ae
P°R d¢ . - 1 ]
—AE — energia de deformacién debida a la fuerza normal P actuando aisladamente.
%
MP d¢ , . :
= — energia de deformacién resultante del hecho de que P tiende a rotar las caras
AE del elemento contra el par resistente M.
Notar que en el caso de la figura 5-6, este término es negativo ya que la fuerza
P tiende a aumentar el angulo entre las dos caras, mientras los pares M tienden
a disminuir el 4ngulo entre las dos caras de la seccién. Si se invirtiera el sentido
de P, entonces tanto P como los pares M tenderian a disminuir el angulo entre
las dos caras.
2
EI{Z_fGﬂ — energia de deformacién debida a la fuerza cortante V.

La aplicacién de las expresiones anteriores resuelve
problemas de deformacion basados en el teorema de Casti-
gliano que establece que la derivada parcial de la energia
de deformacién con respecto a cualquier fuerza (o par) da
el desplazamiento (o 4ngulo de giro) correspondiente a la
fuerza (o par). En otras palabras, si la energia total de defor-
macién de un sistema se expresa como una funcién de una
o mas fuerzas, entonces la deformacion en la direcciéon de
cualquier fuerza seleccionada puede determinarse tomando
la derivada parcial de la energia total de deformacién con
respecto a la fuerza particular seleccionada. También, si
la energia total de deformacién es funcién de un par asi
como de una o mas fuerzas, entonces la derivada parcial
de la energia total de deformacién con respecto al par da
el angulo de rotacion de la seccién sobre la cual actua el
par. El teorema de Castigliano puede usarse también para
encontrar la deformacién en un punto en el cual no existe
carga en la direccién de la deformacién deseada, adicio-
nando una carga @ en el punto seleccionado y en la direc-
cién en la cual se busca la deformaciéon. Entonces la deriva-
da parcial 9U/0Q da la deformacién deseada cuando se
hace @ igual a cero.

LA INTEGRACION GRAFICA es otro método para
obtener una curva de
deformacién de un eje sometido a cargas de flexién. Se
ilustra el método por medio del siguiente ejemplo simpli-

ficado, con los pasos siguientes. Referirse a la figura 5-7.
1. Dividir el area en secciones, con ordenadas yi1, yz,
etc., en los puntos medios de x,, x2, etc., para lo-
calizar los puntos 1, 2, etc.,, (x1 no necesita ser
igual a xo, aun cuando generalmente se toman

iguales para simplificar los dibujos).

2. Desde los puntos 1, 2, etc., proyectar los puntos 1’, 2, etc., sobre cualquier linea vertical AB.
Desde cualquier punto O’ sobre el eje horizontal (que determina asi la distancia H), dibujar

rayos O'-1', O'-2', etc.

v
M
P ' />
Q
deb
Fig. 5-6
e j*
T
0~
]- H
Fig. 51 /

b — Area
-
| del

0 m
L

t - J
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3. Dibujar la linea O’ - 1" paralelaa O’ - 1’ y lalinea O’ - 2" paralelaa O’ - 2'. La linea m -1" es pro-
porcional al 4rea Iy la linea p-2 al area IL, o, la linea n-2" es proporcional a la suma de las
areas Iy II.

4. La prueba se obtiene de las propiedades de los tridngulos semejantes. Considerando los tri-

angulos O'-A-1'y O"-m-1":

A-1 _ m-1" o Hh - om-1" m—1" = *%

0'-4 O'-m H Xy H
oel drea x1y1 = H(m — 1"). Asi, la distancia vertical m-1" es proporcional al area I, la cual
se aproxima mediante (x;y1). Si la distancia x; es pequena, la aproximacién es muy cercana
al area verdadera. Asi, mientras mds pequenas son las divisiones, mds cercana al drea ver-
dadera es la aproximacion.

5. En forma similar, o - %5¥,
H

o el drea xpy0 = H(p — 2"). Asi, el segmento total n-2"" es la suma de las dos dreas mostradas.

C2

El procedimiento anterior se ilustra con dos casos:
(a) Viga soportada en los extremos, didmetros dados. Ver figura 5-8(a).
(b) Viga con una carga pendiente, didmetros desconocidos. Ver figura 5-8(b).

Ejemplo (a). Determinar la deformacién pajo cada carga. Utilizar la doble integracién graficamente.

1801b 90 1b
¢
Rodamiento ' Rodamiento
Escala horizontal: 1'"=3" 1 1 o
e =8”) Los.s o e —— A
1801b 901b
70 |b-pul 720 Ib-pul
Diagrama de
momenlos
w28 L M
1378 D b
iagrama El
0= | [ .
H=1" Escala: 1" = 0,0006pul ' = ¢

AI__.l B
0 < — [ I ' Linsadero Diagl:ama de
——-é - e —E U para disgramu pendiente
== ] pendiente
| \ {
N oy
B | Escala: 1" = sqH = r = 0,0048 |
| | | | |
| N
| | detTe |
L et

e |

| 2wl
| l 1 0,435 |
r—P-I | dimension

0,275 din ton renl

Resultados:

Diagrama de
deformacién

Calculo de deformaciones

0,275(0,0192) = 0,0053" ‘ et :
0,435(0,0192) = 0,0084" | | | |Escala: 1" = srH' = 0,0192 pul

En la carga de 180 1b: y
En la carga de 90 Ib: y

Fig. 5-8(a)
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Ejemplo (b). Determinar el didmetro D para limitar a 0,001 pulgada la deformaci6n en el punto
donde actua la carga de 90 libras. El momento de inercia de las secciones de diame-
tro D es L

901b 301b
¢

Rodamiento

Rodamientn

Diagrama de momentos

180 !
El |
3 180 Ib-pul
2 Escala: 1” =.2—0—0 ul =t =
gl P e
; - 180
: - 16E]
(L._: L . T r Diagrama M
« 6 ] .133 | El
H ! ‘ ! A0
AN i
| | ‘
~g T I I S L 4
H=1" | | !
| | |
| |
! | ! |
456 | & | 5
- 0 )
“las 2 L] AW
D —11L3 ! ,_g.' T2 Diagrama de pendiente
| Escala: 1" = s l—%b—
/] 1” ‘ ' % [ L‘/ 0,17 dimension real
H'== =
2 | + | |
AN L] ,
dimt-ns;-:l'm =g | Diagrama de deformacion
Ted I
Escala: 1" = er'|I' = 545?0 pul
| l ! | £
Resultados:

Deformacién en el punto donde actia la carga de 90 1b y = (0,15) (6400/EI).

Si la deformacién en el punto donde acttia la carga de 90 1b esta limitada a 0,001",
I = 0,032 pul® para E = 30 x 108 psi, o D = 0,90 pul.

Fig. 5-8(b)
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LA ACCION DE COLUMNA debida a la carga axial de las partes de una maquina se presenta con

frecuencia. Si la carga axial es de traccién, entonces la aplicacién de
S = P/A es adecuada. Si la carga axial es de compresion, entonces debe aplicarse una ecuacién apro-
piada de columna.

La ecuacién de Euler para la carga critica de una columna esbelta de seccién trasversal uniforme

E i CWQEA
€ (L/k)Q

es

donde
7 = carga critica que produce pandeo.
= constante que depende de las condiciones de los extremos (ver figura 5-9 para valores).
mddulo de elasticidad, psi (kg/cm2)
= érea de la seccion trasversal, pul?(cm?2)
= longitud de la columna, pul (cm)
= radio minimo de giro, el cual es vT/A pul (cm),
donde I es el momento de inercia minimo alrededor del eje de flexién.
Para una seccién circular, & = D/4.
Para una secci6n rectangular, k¢ = h V3/6, donde h es la dimensién mas pe-
quena del rectdngulo.

:c-h:b@(')“?’
1

La carga critica para columnas de longitud moderada y seccién trasversal constante se da en
muchas férmulas empiricas, una de las cuales es la de J. B. Johnson:

sy (L/kY?
E, = syA(l L Lé))
donde 4Cm2E
sy = limite de fluencia, psi (kg/cm?2). Los demas simbolos son los mismos definidos para la

férmula de Euler.

El valor de C depende de las condiciones de los extremos, figura 5-9. Aun cuando se dan valores
teéricos de C mayores que uno, se recomienda tener mucho cuidado al estimar el empotramiento de
los extremos. Cuando las condiciones de los extremos son inciertas, el valor de C no deberia sobrepasar
a 2, aun para el caso en que se piense que ambos extremos estdn empotrados. En general, puede ser
apropiado un valor maximo de C =1, y cuando existe bastante flexibilidad de un extremo podria
ser aconsejable un valor de C =

Fl-

¥ \‘“*% ﬁ‘ﬁ N*w
N N S B

No N SEIX S

MY YH Y

m BN M W

t

Un extremo fijo y el otro
libre de toda restriccion

c- ¢

Ambos extremos libres de
rotar, pero restringidos la-
teralmente (llamada co-
lumna con pivotes o ar-
ticulada en los extremos)

C'= 1l

Un extremo fijo y el otro
libre de rotar, pero sin
libertad para moverse la-
teralmente

C=2

Fig. 5-9

Ambos extremos fijos de
modo que la tangente a
la curva eldstica en ca-
da extremo es paralela
al eje original de la co-
lumna

C=4
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La carga segura se obtiene dividiendo la carga critica por un factor de seguridad N:

E. 2
Carga segura F, ecuacion de Euler: F = =£T = Cm?EA

N  N(L/kY

sy A sy (L/EY
Carga segura F, ecuacién de J. B. Johnson: F = ?lV (1-— :C(WZ{E) )

El valor de L/k que determina cuédndo debe usarse la ecuacién de Euler o la de J. B. Johnson se
encuentra igualando los valores dados para la carga critica en ambas férmulas:

Cm?EA Sy (L/kY 2C%E
= A4(1- ¥——+ de 1 1 L/k = =
(L/kYy 854 4CmE ) = / Y 5

El valor de L/k por encima del cual debe usarse la ecuacién de Euler y por debajo del cual debe usar-
se la formula de J. B. Johnson, para algunos valores representativos es:

C E s, (L/k)? (L/k)
i 30 x 108 psi 2,1 X 108 kg/cm? 80.000 psi 5625 kg/cm? 1849 43
70.000 4922 2113 46
60.000 4218 2465 50
50.000 3515 2958 54
40.000 2812 3697 61
1 30 % 108 psi 2,1 x 108 kg/cm? 80.000 psi 5625 kg/cm? 7394 86
70.000 4922 8451 92
60.000 4218 9860 99
50.000 3515 11.832 109
40.000 2812 14.789 121
2 30 % 108 psi 2,1 x 108 kg/cm? 80.000 psi 5625 kg/cm?2 14.789 121
70.000 4922 16.902 130
60.000 4218 19.719 140
50.000 3515 23.663 154
40.000 2812 29.579 172

Si L/k es menor que el dado por \/2C7T2E/sy, usar la férmula de J. B. Johnson, que es valida
hasta L/k = 0.

Cuando la accién de columna se combina con otros efectos como torsién y flexiéon se usan los Es-
fuerzos Equivalentes de Columna. El esfuerzo equivalente es un esfuerzo ficticio relacionado con el
esfuerzo en el limite de fluencia en la misma forma que la carga real estd relacionada con la carga
critica. El esfuerzo equivalente de columna para una carga real F, deducido de la ecuacién de Euler es

2
F (S (L/ky ) F

L/ky
. Seq = —q donde ¢ = fi/—)
A Cm2E A Cm2E

Notar que el esfuerzo equivalente depende del esfuerzo en el limite de fluencia, mientras la carga critica
es independiente de dicho punto. Si en una columna de longitud y proporciones dadas, se cambia el
material, no cambia la carga critica pero si cambia el esfuerzo equivalente. La relacién entre la
carga real y la carga critica es, sin embargo, la misma que la relacién entre el esfuerzo equivalente y el
esfuerzo en el limite de fluencia.

El esfuerzo equivalente de columna para una carga real F, deducido de la ecuacién de J. B.

Johnson, es
s 1 1 i o ey GO T W
Seq = y (I s).(L/'k]?) AOL donde « 1 sy(L/k)Q
" 4Cm?E ~ 4Cm°E

En las ecuaciones para el esfuerzo equivalente, son vélidas las siguientes relaciones, con los sim-

bolos definidos anteriormente:
Fr Sy
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Deducir una expresién para la energia eldstica de deformacién debida a la flexién en una viga recta.

Solucion:

El cambio de angulo da entre dos planos trasversales separados por una distancia dx en una viga recta
sometida a un momento de flexién M es da — Mdx/EL La energia de deformacién en la seccién de lon-
gitud dx es x 2

dU Mdd M~ dx L M~ dx

T2 T ToEn o U= )

Deducir una expresion para la energia elastica de deformacién debida a la flexién en una viga curva.
Solucidn:

El cambio de éngulo da entre dos planos trasversales separados por un dngulo d¢b en una viga curva
sometida a un momento de flexién M es do — M dg / AeE, donde e es la distancia del eje centroidal al eje
neutro, siempre medida desde el eje centroidal hacia el centro de curvatura. La energia de deformacién en la
seccion entre los dos planos es

2 24eE 24¢E

2 2
qu - Mdo _ WPdp szMdé

Demostrar que la deformacién debida a la flexion, en el punto donde actda la carga P, localizada
en el extremo de una viga en voladizo de longitud L, es PL? /3EI usando,
(a) doble integracién, (b) el método del momento de las areas, (c) el teorema de Castigliano.

Solucion:

(a) Usando doble integracién.

La ecuacién de la curva eldstica es

donde x se mide de la carga hacia el soporte. Integrando una vez se tiene

_ 2
Al B —Px
dx 2

+ C,

Como la pendiente es cero en x = L, C; = PL%/2 y

d _ 2 P 2
o -
dx 2 2
La segunda integracién da
—Px® | P
E = — + + C
Iy 6 9 2
Comoy=0en x=L, Co = —PL3/3 y
—Px3 | PI’x PI°
G S 2 3
y para x =0,
=P




(b)

(c)

(a)
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Usando el método de los momentos de las
areas, figura 5-10.

= |
h
|
~

(1) Dibujar la viga, mostrando la carga P.

(2) Dibujar la curva eldstica y trazar una tan-
gente a la curva en el punto B.

(3) Dibujar el diagrama M/EI

(4) La deformacién y se obtiene entonces toman-
do el momento del drea de M/EI entre los
puntos A y B con respecto al punto A. El
brazo del momento de esta 4rea es 2L/3.
El drea es —PL2/2EI Entonces

L

B Tangente en B

nﬂrl.a e’ L

_ (aLy (=PI _ =PP
v = VG = G 2
Usando el teorema de Castigliano. 1

La energia de deformacién almacenada en PL
una viga recta sometida a un momento de flexion ET

Mies } Di M/EI
iagrama
U = M2dx /
2El
Como el momento es —Px, Fig. 5-10
L
i 2 f (=Px)?dx _ p23
- J | 2EI 6EI
3 3
Entonces la deformacién se obtiene tomando la derivada parcial % Doy = g—g = 26PE[; = %’7

El valor positivo de la deformacién significa que ésta estd en la direccién de la carga, la cual es hacia
abajo en este problema.

4. Demostrar que la deformacién producida en el punto de aplicacién de la carga, debida a la flexién
de una viga simplemente apoyada que tiene una carga concentrada P en el centro de la luz es
PL?2 /48EI (a) usando el método del momento de las dreas, (b) usando el método de la viga
conjugada, (c¢) usando funciones escalén, (d) usando el teorema de Castigliano.

Solucion:

Dibujar la curva eldstica y el diagrama M/ETI
como se muestra en la figura 5-11. Luego se
traza una tangente a la curva eldstica en su L
punto medio A, el cual en este caso es el punto 2
de maxima deformacién. Sabiendo que la pen-
diente bajo la carga es cero, se simplifica el pro- = i
cedimiento para este problema.

L5 ]

La deformacion A se determina entonces to-
mando el momento del drea del diagrama M/EI
entre los puntos A y B con respecto al punto B. A

1= sl

> -

El 4rea del diagrama M/EI entre los pun- PL |

tos Ay Bes 4E]
l(.’i)é _ PLQ /\
2 4EI’ 2 16E1

El brazo de momento al centroide del area tri-
angular desde el punto B es (2/3)(L/2) = L/3.
Entonces

Fig. 5-11

PI?\(Ly _ PL
<16EI)(3> T 48E]
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(b) Usando el método de la viga conjugada, dibujar PL
la viga conjugada y cargarla de modo que la in- Ui

: . . - 4E]
tensidad de la carga en cualquier seccién sea igual

a la ordenada del diagrama M/EI, como mues-

tra la figura 5-12. Considerar las cargas sobre la
viga conjugada debidas al 4rea A y al 4rea B co-

mo cargas concentradas en sus propios centroides. A JB
Las magnitudes de estas dreas son ]
e E. e L_ %
4 = B =L(PL)L _ P < A : R
2 4El" 2 16E1 - 3
L

Las reacciones en los extremos izquierdo y
derecho pueden determinarse. En este caso ambas Fig.5-12
son iguales debido a la simetria de la carga, y pue-
den encontrarse igualando la suma de “cargas”
verticales a cero.

p P
59 gt £ 16EI

Ahora, la deformacién en cualquier seccién de la viga original es igual al momento de flexién de la
viga conjugada en dicha seccién. El momento de flexién de la viga conjugada, o la deformacién de la viga
original en su punto medio es

3 48E]

_ (PI®\/(L PI’\/(L Ly _ PI®
M= G @ - (16E1) o

(c) El empleo de funciones escaldn en este caso es simple ya que la viga tiene seccién uniforme. La ecuacién de
momentos puede escribirse

d? P L
ElgE = M = Sx—Px-H,

donde la funcién escalén: Hps= 0 para x < L/2, Hpp= 1 para x 2 L/2.

La primera integracién da

g% . Px® _ Pa-L/2y
dx B 1

n 2 HL/Q + Cy

notando que

x %
P(x —L/2)?
f P(x—L/Z)HL/zdx = PHL/Qf (x—L/2)ydx = _Z—HL/Q
o Lf2
Una condicién de contorno para determinar Ci es: dy/dx = O cuando x = L/2; entonces Cq =
—PL?/16 y
g% . Ps® _ P(x-L/2f /PR
dx 4 2 Lf2 16
La segunda integracién da
Px®  P(x—-L/2y PI?
Ely = 'E - _——6 HL/Q_ ﬁx ar CQ

Una condicién de contorno para determinar Cp es: y = 0 cuando x = 0; asi, Co = 0. Entonces, sus-
tituyendo L/2 por x, la deformacién en x = L/2 es
pr? pr® -PL? P

El = — —_ — = = =
Y 7 96 T 33 48 ¥ a T 48E]
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(d) Usando el teorema de Castigliano, podemos escribir la ecuacién de la energia de deformacién

M? dx _fL/QMde +fL M2dx _fL/b(Px/Z)de +fL [Px/2—P(x—L/2)]2dx
1

U
2EI 2E1 o 2EI 2FE] I)o 2E]
2,3 3
de la cual U = Pl . La deformacién en el punto de aplicacién de la carga P es @ = PL
96E1 OP  48E]
5. Determinar la deformacién vertical, debida a la fle- L L
xi6n, del punto P de una viga en voladizo cargada > F
con una fuerza horizontal F, como muestra la figura ﬁ
5-13(a). Despreciar la deformacién en el miembro % h
vertical. : #
N P
Solucion: N & =
Y
Un problema de este tipo puede resolverse con el teore- ﬁ

ma de Castigliano si se supone una carga vertical @ en el (a)
punto donde debe encontrarse la deformacién, como muestra

la figura 5-13(b). La energia de deformacién es

v - f " (Fh+QxV dx ——F
(o] 2E] d !
N
FWL_+ FhQL® + 0°LY3 \ i p
2E] 3 o T
\ I
La deformacién vertical es L_ -
b) '
5 . OU _ FAZ+ 20173 ( o
Y% 2E]
Fig.5-13

Ahora, haciendo @ = 0, se tiene la deformacién vertical en el punto P:

_ FhI?
By = 2E]

6. Un eje estd soportado por dos cojinetes anti-rozamiento en A y C, con cargas de 30 lb que acttan
en los puntos By F, como muestra la figura 5-14. La parte del eje entre By C tiene un didmetro
2D comparado con el didmetro D de los segmentos del eje comprendidos entre A y By entre C y
F. Simultdneamente, y en conexién con el célculo de una velocidad critica, se requiere determi-
nar la deformacion del eje en los puntos B 'y F. Usar el método del momento de las dreas y consi-
derar las deformaciones debidas unicamente a la flexién. (Ver el capitulo sobre ejes para un ma-
yor analisis sobre deformaciones.)

Solucion:
(1) Dibujar la curva elastica que pasa a través de los puntos de deformacién cero en Ay C, y trazar la tangente

en el punto A.
(2) Dibujar el diagrama M/EI notando que el momento de inercia de la seccién de didmetro 2D es 16 veces
mayor que el de las secciones de didmetro D. La I se refiere a los segmentos del eje con el didmetro menor.
(3) Determinar A, tomando el momento de las dreas del diagrama M/EI entre los puntos A y F con respecto
al punto F.

= (180y(& 180 180) (6 _ 103275
i E E,)(z)m) + (16E1)<6)<9) + <E1)(z)“4’ =
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(4) Determinar Ag tomando el momento de las areas

del diagrama M/EI entre los puntos A y C con p—— 6" 6" 6"
respecto a C. YFi=301b 7
. 4522,5 —r—— Efh-darery |
. (180 180Y(6) gy - , _ 2 -
bo = ({ggpem + (BN @ = === ‘
Ry = I(Py+ P, Py=301b
(5) Determinar As por proporcion:
_ 18 _ 618375
b, - 12 B, = EI A c
BJYE
entonces y, = Ai— As = M 1}.5
1 EI Ly
AP
(6) Determinar As por proporcion:
A Ay 2261,25
5 = —= = ——— ~
3 EI
(7) Determinar A4: %}Q %@
180 180 | -
A, = (180y(6 . loso 180 180
« = (PQ@ = FP : 161 16E]
1181,25
entonces ¥, = As— A4 = TF5I
Fig.5-14

7. Resolver el problema 6 usando el teorema de Castigliano.

Solucion:

La energia total de deformacién U debida a la flexién es

M2 dx
szI = U +U,+ U

donde Uh = energiade x= 0ax= 6
» Uy = energia de x = 6 a x = 12

Uz = energia de x = 12 a x = 18,
s fe (Ryx) dx [Rgx‘T’ 36R? 36(P1 + p2)2
(i —_— = = = —_
1 2E1 6EI 5 EI El 2
18 po 2 2
P (18 —x) dx 36B
Ahora se halla Ug: U, = f 2 = 2
. 3 - 2E] ET

Si I es el momento de inercia de una seccién de diametro D, entonces el momento de inercia de la seccién
de x =6 a x = 12, cuyo didmetro es 2D, es 16 I. La energia de deformacién en la parte central es

u, - fm [Ryx~BG - )T dx
2 2E(161)

Integrando, sustituyendo %(Pl+ B) por Rj y agrupando términos,

.2 P:»—f{)“’ !ﬁ_%) 2
% = 32E1[7( 2 ) PO - &

7
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La energia total de deformacién es U = U + U, + U,
7
=N g;(PNPQ)Q , 12 7(P2—P1)2+ - (P1+PQ) ~ GPQ] , 365
EI\ 2 32E1 2 N2 ! EI
La deformacién producida por P; es
U 18 9 1 1080 , 101,25 1181,25
Al =Y = _1 = + =
3, = EitR gty gl t TEI ET
La deformacién en el punto de aplicacién de P, es
U 18 72 =12 i 9P, 72P, 1080 . 303,75 2160
— = = + 2 Iy + L)+ = + + 2298
3, - mOtR T e MR T El El T EI EI
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3543,75

EI

(@) Usando el método de los momentos de las 4reas, mostrar que la maxima deformacién por
flexi6on de un elemento de longitud L simplemente apoyado y que soporta una carga uniforme-
mente distribuida de w lb por pul (kg por cm), como se muestra en la figura 5-15(a), es

5wL*/384EL (b) Igual a (a) pero usando el teorema de Castigliano.

Solucion:

(a) Usando el método de los momentos de las
areas.

1. Dibujar la curva eldstica, como muestra la
figura 5-16(b). Trazar una tangente hori-

zontal a la curva eldstica en el punto M. En- L-

tonces, la deformacion y es el momento del (@) ™ x—-1’ I T
drea del diagrama de momentos entre los wlb/pu

puntos M y B, con respecto a B, dividido wLi&
por EIL )

o b~
o b~

2. Dibujar el diagrama de momentos, como A

muestra la figura 5-15(c). (6)

3. Para cambiar, dibujamos el diagrama de M

2
momentos por partes, figura 5-15(d), ilus- “%
trando este procedimiento el cual en algunos w2 2
casos puede ser adecuado para simplificar (<)

la determinacién de las areas y de sus cen-
troides.

4. En este caso sélo tratamos con los momentos
de las secciones [y IL

2
Area de la seccion I = (u;—L)(%) = —E— .

2 3
Area de la seccién II = (%)(Lz_)(%) = %

La distancia del centroide de la seccién F— x——1 1Q
I alpunto B es (2/3)(L/2) = L/3. (e) !
La distancia del centroide de la seccién L I
I al punto B es (3/4)(L/2) = 3L/8. el L e - 4
wL+Q wlL+0Q
Ent Ely = ELyky - @L3L, ’ 1
L & 16 '3 48 "\
4
_ 5wl Fig. 5-15
384
SwlL?

384E] -
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(b) Usando el teorema de Castigliano.

1. En el punto donde debe determinarse la deformacién debe imaginarse una carga @, como muestra la
figura 5-15(e).
M2dx
2E]

2. La energia de deformacién por flexién es f . Para la mitad izquierda de la viga, la energia de

deformacién es

U - fMQ [%(wL +Q)x — %wa]de
Ll 2E1

Como la energia de deformacién en la parte izquierda es la misma que en la derecha, la energia
total de deformacidén en la viga es U = 2U;:

A L/2 [%(wL +Q)x ~ %wa]Q N 1 (wL +Q>2L_s (wL +Q)wL4 ] w2I?
5 . 2E] El 2 24 128 640
U wl*
= == = L+Q)—= - —+ 0
4 30 [(w Q) 128 ]
Cuando @ = 0,
Sl w__L" _wll o swL
" EI 128 384E1
. sWL®
o si Wes la carga total wL, 384E] °

9. Determinar la deformacién horizontal del pun-
to A de una viga curva de acero de 2" de dia-
metro, con 4" de radio interior de curvatura y
cargada como muestra la figura 5-16. Considerar " N 2" Dis.
unicamente la flexién. F %

Solucion:
Para cualquier 4ngulo ¢ el momento de flexién

con respecto al eje de gravedad es M = P(5 sen & ).
Por tanto, la energia de deformacién debida a la

P=1751b

flexion es :
U T M2 dfé 7 (5Pseng) de N=Psendh M=PRsench
24ek 24eE

V= PcosqS-—r-...,_

_ 25 7P? %
4 AeE —’— e P

La deformacion en el sentido de la carga P es

oU _ 25 7P

oP 2 AeE

Fig. 5-16

El valor de e, la distancia del eje centroidal al eje neutro para una seccién trasversal circular, es

.2 2
- (\/__TQ_Z._‘L._\/T) - 5_———(\/?5;\/2) = 0,0505

La deformacidn en el sentido de la carga Pes

U _ 25mP _ 25m(A75)

OP 2 AekE 277(0,0505) (30 x 10°)

= 0,001442"
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10. En el problema 9, determinar la deformacién debida a (a) el esfuerzo cortante y (b) los efectos
combinados de la flexidn, el esfuerzo cortante, y la componente normal.
Solucion:
(a) En cualquier seccién el valor de la fuerza cortante trasversal Ves V= P cos ¢. La energia de deforma-

cién es

2
U = f M (donde K = 4 para una seccion trasversal circular)
o 24G 3

. f 7 4P cos?(5ydd _  0,0884P° f " cosgpdp - 08P [snzp 817 00sser® 7
b 3(2)(7X(12)(10%) 10° . 10° 4 2], 10° 2
La deformacién debida al corte en el sentido de la fuerza es

OU _ 0,0884PTT _ 008841757 . , 0000486"

oP 10° 108

comparada con una deformacién de 0,001442" debida solamente a la flexién.

(b) La componente normal de P que produce alargamiento axial en cualquier seccién es N = P sen ¢.
La rotacién de una seccidon debida a la fuerza normal N encuentra oposicién en el momento M =

PR sen ¢.
La energia de deformacién debida a la componente normal de la carga en presencia de flexién es
- f LAY P T 5P sen¢)2d¢ T (5P sen b)(P sen ¢b) dp
5 277(30x10°) s (30 x10°)

= —.0’02651)2 f (sengh)2 dp — ——0 IR f (senb)? dob
[¢] (o]

108

2 77 0,053 P2 171
0,0265 P2 77, _ hus

108 2 108 2
o - [0,0265(175) — 0,053(175) ] 77 — —0.0000145"
oP 108 ’

Entonces la deformacién neta debida a los efectos combinados de flexién, corte y fuerza normal es

& = 0,001442 4 0,0000486 — 0,0000145 = 0,0014761"" 6 0,0015".
11. Determinar el desplazamiento horizontal a lo largo de la linea de carga del marco mostrado en la

figura 5-17. El momento de inercia es el mismo en todas las secciones. Considerar la deformacién
debida dnicamente a la flexién.

Solucion:

Usando el teorema de Castigliano, la energia de deformacion del marco es la suma de la energia en los tres
elementos. Para los elementos 1 y 3 la energia es la misma.

R I
A i N L7 "R I =
= A 2Bl A oF] I ( SEI) ; 2
i
L
Fhy2 :
E f (};)Eldx x F:::IL para el miembro 2 Ao| it ?
(o}
Y
F2® . F%2L ‘
Total = on
otal U 2( 6El) Y] ]
[ > F
3 2
% = iFE’; + F£1L = AL en la direccién de F. L

Fig. 5-17
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12. Para el marco de una maquina mostrado en la figura

13.

5-18, determinar las deformaciones horizontal y vertical |Hr & Ny

del extremo inferior del elemento 1, debidas a la fuerza
horizontal F aplicada. Considerar cargas axiales y de * i
flexién.

Solucion:

La energiade deformacién para cargas axiales y de flexién

|
#
en las diferentes partes del marco es | 7 |
|
h 2 h H2 |
. (Fy) Q” dy - -F
Ui‘fozEzdy"o 24E i ’
|
U, = fL (Qx + Fh)? o L p2 gy e
o 2 ORI Fig.5-18
h
-} f QL+ Fyf f" Q%dy
3 o, 2l T ) 2dE
La energia total de deformacién es U= U+ Us+ Us.
2,3 2 2,3 2 2,2 2 272 2 28 2
3 (Fh+Qh +((_)L +QLFh+FhL+FL +(QLh+QLFh+Fh+Qh

6EI ' 24F 6E] 2EI 9EI ' 24E oEl ' 2EI ' GEI '24E

La deformacién horizontal se determina tomando la derivada parcial de U con respecto a F, igualando
Q a cero.

A Fh% oh FL
_— = S = (&5 V==
oF Oy TN

La deformacion vertical se determina tomando la derivada parcial de U con respecto a @, después de ha-
ber igualado Q a cero.

DI LR I LT ]

0 Y 2E1

Deducir la ecuacién de deformacién por cargas
cortantes para una viga con varias cargas y cam-
bios de seccion, la cual es de la forma:

KV

d
ah s

dx

Solucion:

1. Consideremos una viga con fuerzas aplicadas en
A, B, C, y D, como muestra la figura 5-19(a). En
este momento no se pone ninguna restricciéon que
prevenga a los puntos de la viga la deformacién.
(Se muestran cargas concentradas, pero el proce-

dimiento puede extenderse a cargas variables, en L Desplazamientos enormemente
forma similar.) ‘ 7 exagerados
2. La deformacién debida al corte se determinara 712(%)1 )
considerando Unicamente la deformacién de la
superficie neutra. Esto elimina la necesidad de Fig. 5-19

considerar el alabeo que se presenta a lo largo de

la seccion. Los elementos diferenciales de las sec-

clones trasversales en el eje neutro se deslizan en una direccién perpendicular a la superficie neutra de la
viga original. Entonces todos los planos que contienen estos elementos en la superficie neutra permanecen
paralelos ya que son perpendiculares a la superficie neutra de la viga original.
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3. Debido al corte, las partes del elemento se deformaran cada una en relacién con las otras, como se mues-
tra (exageradamente) en la figura 5-19(b).

4. Si se sabe que los extremos A y D no se deforman, puede trazarse la linea de deformacién nula (o linea de
base) AD.

5. Trazar la linea AE perpendicular a la seccién en A para tomarla como referencia.

6. El angule entre la linea de deformacion nula AD y la linea de referencia AE es Cj.

7. El dngulo entre la linea de deformacién nula y la linea central de un elemento se denomina8. 0; =
Cy+7¥1,05=Cy+7Ys, 03 =Cy +7Yg. Como todos estos angulos son pequefios (cercanos a cero o a 360°),
podemos escribir

tan 0, = C; +tan 7y, , tan 8, = Cy + tan Yy, tan 8; = Cy +tan y,

8. La tangente de 0 es la pendiente de la linea central con respecto a la linea de deformacién nula.
tan 0y = (dy/dx), tan 0, = (dy/dx)y tan 03 = (dy/dx);

9. Como el esfuerzo cortante es proporcional a la deformacién,

IS4 (tan )G, o tan?y = £

% T4
En donde, K es una constante para la seccién trasversal particular empleada (K = 4,/3 para una sec-
cién trasversal circular, o K = 3/2 para una seccion trasversal rectangular). Para las diferentes seccio-
nes tenemos

KV KV KV
tan = (—=x. tan = (— 1 tan = (—
VA (AG)I Yo (AC)H V3 (AG)IH

10. Sustituyendo los valores de (9) y (8) en (7), obtenemos
dy. KV L dy. KV L dy B KV
Sec. I: (E)I = Cy+ (E)I' Sec. II: (E)H = Cy+ (-E)H , Sec.IIl: (E)IH = €y +( AG)IH .
11. Dibujar un diagrama convencional de fuerzas cortantes al usar las ecuaciones en (10). Si la fuerza cortante
es (4 ), sustituirla como tal en las ecuaciones; si la fuerza cortante es (—), remplazarla como tal en las
ecuaciones. Una deformacién positiva significa una deformacién hacia abajo y una deformacién negativa
significa una deformacién hacia arriba.

Determinar la deformacion debida tnicamente al corte en

Rp = 1,2P
el sentido de la carga aplicada P, para la figura 5-20, (a) R
aplicando el teorema de la energia de deformacién de Cas-
tigliano, (b) aplicando la ecuacién de la fuerza cor ante ! 2
trasversal combinada con una funcién escalén. Observar 10" oMt AP
que existe una deformacién nula debida al corte, entre R, = 0.2P o
los soportes fijos. 1=
Solucion: Fig. 5-20
(a) La energia total de deformacion almacenada en el elemento es
la suma de las energias de deformacién en las secciones 1 y 2.
10 12 o 10 2 12 2 2
R P S i VY g 1 PR s (O RS e (S SRR L
24G 24G 24G 246G AG
o} 10 o} 10
La deformacion vertical en P es —B—U = 24KP X
op AG
P . ) . .. dy KV
(b) La deformacién en P puede obtenerse también por integracién de 4 = J1c + Cy.
X

Se observa que el valor de V entre las dos reacciones es 40,2P, y que el valor de V es — P entre la reac-
cién derecha y la carga P. Usando una funcién escaldn, el valor de V puede expresarse

V= 0,2P —1,2PH,5 donde Hio = Oparax < 10, Hyg = lparax 2 10.

dy  K(0,2P—1,2PH;0)

Entonces -
dx AG

+ Cy

KP p
= V1A f 02—1,2 A5 + Cy)dx = -f—c [0,2x — 1,2 Hyg (x—10) + C3x + Cy]
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De la condicién de contorno, y = 0 cuando x = 0, Co2 = 0.
P
De la condicién de contorno, y = 0 cuando x = 10, 0 = %(2+10C1) y €Ci=—02.

La ecuacion general de deformacién por corte es y

_ 24KP
) o b

La deformacion por corte en x = 12’ es

15. Determinar la deformacién debida dnicamente al cor-
te producido por la carga P para el elemento mostrado \ i

% [0.2x — 1,2 Hig(x — 10) — 0,2x].

en la figura 5-21, cuando existe un cambio en el drea
de la seccién trasversal de A a 24 en el punto medio 3 Ares = 4 Area = 24
: . L o
del elemento, (a) usando el método de la energia de 2 £, p
deformacién, (b) usando la ecuacién de la deforma- 3 2
cion por fuerza cortante, (¢) lo mismo que en (b) pero L
usando funciones escaldn. Fig. 5-21
Solucion:
(a) La energia total de deformacion debida al corte es
e fL/"’ KP/2P dx fL K(-P/2° dx _ KP°L . KP® L
5 24G Lo 2024)(G) 8AG 2 164G "2
La deformacion por corte bajo la carga Pes y = ou - KPL + KPL _ 3KPL
P  84G 164G 164G
(b) Usando la ecuacién de la fuerza cortante trasversal.
L dy KV
Ghe o G0 27 = = P/2.
1. Para 0= x = 35, de C, + i donde V = fuerza cortante P/2
dy _ K(P/2) 5 KP v +C
Int =L = Cq + 28Y 74 oht 1 = (C;+ 2+ .
egrando T 1 1C obtenemos (1) ¥ 1 9AC 2
IL d
2. Para 3 EnEi, % = C, + (ZKTY)G donde V = fuerza cortante =—P/2.
d K(-P/2) KP
Integrando d—Z = Cy + W' obtenemos (2) y = (Cy —M—G)x + Cq.
3. Las condiciones de contorno son:
a. cuando x = 0, y = 0; asi, de la ecuacién (1), 0 = (C1 + KP/2AG)0 + C2 o C2 = 0.
b. cuando x = L, y = 0; asi, de la ecuacién (2), 0 = (C;, — KP/4AG)L + Cj,.
c. cuando x = L/2, y de la ecuacién (1) = y de (2):
(C,+ KP/24GYL/2 + 8 = (C,—KP/4AG)YL/2 + Cg,.
; KP _3KPL
Resolviendo para C1 y Cg, C; = — 8dG Y 8 =5 4G °
La deformacién en x = L/2 puede encontrarse de la ecuacién (1) con las constantes insertadas en
lla:
ella =(_KP+KP£+0:3KPL
g 8AG = 24G’2 164G
(¢) Usando una funcién escalén.
i . d d
La ecuacién de la pendiente es, de d_a)c’ = ﬁ—g+ Gy, Exl = A_ch — %ﬁ—g HL/Q + C; con la fun-
cién escaléon Hp, = O para x < L/2y Hps, =1 para x 2 L/2. Integrando,
KP 3 i,
Y = 24 ¥ 3= 3] * Gt Co
Cuando x = 0,y = 0, loqueda Co = 0; cuando x = L, y =0, lo que da C1 = —KP/8AG. La defor-
macién en x = L/2es _ KP L 0 KP L oml 3KPL
246 2 84c 2 " 164G
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16. Para el eje hueco cargado como muestra la figura 5-22, comparar la deformacién en el sitio de la car-
ga debida a la fuerza cortante trasversal con la deformacién debida a la flexion.
Solucion:

(a)

(c)

(d)

(e)

La deformacién debida a la fuerza cortante trasversal es

0sx<2 2£x£6

—3—1: Ci+%= |:‘1+££1BGLm Z—Z: Cl+§—g= Cl-r%?
Integrando, Integrando,

() y = Cix + Kqugo)x + Cy, )y = Cix— Kf4420)x + Cg

Las condiciones de contorno son:

1. cuandox = 0, y = 0
2. cuandox = 6y y = 0 P =12001b
3. yde (I) = yde (2) cuando x = 2"

donde C1 =0, Co = 0, C3 = 2400K/AG.

P DL

B

Entonces, haciendo C; = C2 = 0 en la ecuacién (1) y
resolviendo para la deformaci6n en x = 2", ™ @
K(800)(2) 1600K i L*‘—P”’J
VSO TE T o ey AE D
) , R, =2P = goo1b |2l L fRy = 1P = 40010
donde K es el factor aplicado al esfuerzo cortante medio para L

encontrar el esfuerzo cortante méaximo en el eje neutro.

Ahora K(—E)=Q 0 K = o4

Ib Ib BOD Ib __‘
donde

Dingr. de corte

Q = momento del drea que estd por encima del eje neutro 0
0
ST i 7D} 2 D; -
= g3y ~ g3y
2 2 Fig. 5-22

- 7T(Do _Di ) 2 .,

ARSI= ST ey 4rea de la seccién trasversal
DS ~ D) L,

I = ——ed momento de inercia de la seccion trasversal
h = Do — Di ; DO = diametro externo, 8"'; D; = didmetro interior, 6".

1600K _ 1600(1,97)

. A
Sustituyendo en K = 24 , K=1,97. Entonces y = AC - Tm@@—65(12x109

Ib

= 11,9 x10~8 pul.

Deformacién debida a la flexién en el punto de aplicacién de la carga

y = DfE gzl 2 A0 D 62 42_22) = 1,035 x 10~°pul.
6LEI 6(6)(30 % 10%)(77/64)(Do — Dj

Relacién de la deformacion por corte a la deformacién por flexién en el punto de aplicacion de la carga
11,9%x107% i i
1,035 x107° I

Deformacién total en el punto de aplicacién de la carga

11,9 x 10-8 + 1,035 x 10-8 = 12,935 x 108 pul.
Notar que el esfuerzo de flexion es bastante pequefio: s = Me _ _ 1600(8/2) 46,6 psi.

I (77/64)(8* — 6*)
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(f) Deformacién por corte trasversal usando el teorema de Castigliano:

v - [KV2dx _ (® K@P/3Ydx | f ° K(-P/3°dx _ 2KP®
- 246 . 246 ; 246 346

OU _ 4KP _ 4K(1200) _ 1600K

Deformacion en el punto de aplicacién de la carga y =

TJP 346G~ T 34¢ AG

Notar que esta deformacién es la misma obtenida en (a).

17. Determinar la deformacién por cor-

te en el punto medio entre los so- ! :Q
portes debida a una carga trasversal 12' ‘—: 1001b/in
de 100 1b por pul. Referirse a la figu-
ra 5-23. Resolver por los siguientes ‘ ‘ l 1 I l 1 1* i,l 1 l ‘ l l l l l l l
métodos: 2., ¢
(a) Teorema de Castigliano. A 1t ’5;1;” o
(b) Ecuacién de corte trasversal. . 24 i
(c) Funcién escalén. _ x Ry =18751b+glh
Solucién: R_L =11251b + glb (a)
(a) Solucion usando el teorema de

Castigliano.

1001b/in

Laerergiadecoroontdadaper J LA LALELLLEL B BLELILEY

. [ kv2dx
v ‘f 246G
- 24r1 6"__

_ leK(nzs + 7Q — 100x)? dx
(o]

246G

z 24G
Fig. 5-23

o [7° K(3000- 100x)% dx
246G

+f24 K(1125 —3Q — 100x)? dx
1

24

donde se ha aplicado una carga @ en el punto donde quiere encontrarse la deformacién. Integrando,
O 60—01510_ [(20-15)° — (1125+30)°~ (30 +1275)° + (75 + 50)° — (600)°]

oU = —K

= 2U . 20 —175)2 — 70)2 — (3Q+1275)? + (75+ 3Q)?
y 30 7004C L(2Q =97 — (1125 + 70) — (30 )2+ (15+320Q)°]

Cuando @ = 0, la deformacién en @ esy = 7200K/AG.

7200K | 7200(3/2)
AG 2(12x 108)

Para una seccién rectangular de 27 x 1", y = = 450x107° pul.

(b) Solucién usando la ecuacién de corte trasversal. Figura 5-23(b).

— ez %p =18751b

0<x <24 24 £ x £ 30
dy _ KV K (1125 — 100x) dy _ o LKV _ c. + K(1125—100x +1875)
25 PR N AC i« 1T T ™ AC
Integrando, Integrando,

K K
y = Cix + E(1125::-50x2) + C, y = Cix + A—G(sooox—50x2) + Cq
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Condiciones de contorno: x = 0,y = 0; x = 24" y = 0 para ambas ecuaciones de deformacion.

Sustituyendo las condiciones de contorno en las dos ecuaciones se obtiene C1 = 75K/AG, Co = 0,

Cs = —45.000K/AG. La deformacién en x = 12" se encuentra de
K 75K K > _ 200K
y = Cyx+ E(1125x—50x2) +Cp, = ¢ (12 + E[1125(12)—50(12) ]+0 = iC

(¢) Soluciéon usando una funcién escalon.

La ecuacién de la fuerza cortante, usando una funcién escalén H,,, donde H,, = 0 para x < 24"
y Hos = 1parax 2 24", es V = 1125 — 100x + 1875H04.

d K
La ecuacién de deformacién por corte es it A —K—V +Cq=—=(1125—-100x + 1875Ho,) + Cy .
dx AG AG

Integrando, y = —Ko[1125% —50x2+ 1875(x — 24)Hps) + Cyx + Cy.
’ y AG

De las condiciones de contorno (x = 0,y = 0) y (x = 24,y = 0), tenemos C1 = T5K/AG, C2 =
0. La deformacién en x = 12’ es

s L 2 75K - TJ200K
y = AG[1125(12) 50(12)2+ 0] + e (1 + 0 9C

18. Determinar la deformacién por fuerza cortante en P, y P, para la viga mostrada en la figura 5-24,

la cual se encuentra cargada con P, = 30 libras y P, = 30 libras. Usar la ecuacion de deforma-
cién por corte dy/dx = C, + KV/AG.
| Solucién:

0<x£6 6 <x <12 12<x £ 18

dy _ K(30) dy _ K(0) dy _ K(—30)

Fal PP VT Taite e
Integrando, Integrando, Integrando,

30K 30K

(1)y=C1x+Ex+CQ (2) ¥y = Cix + 0+ Cq (3)y=C1x—-Ex+C4_

Condiciones de contorno:
x=0,y =20

x = 6,yde (I) = yde (2)
=12,y = 0d 2). 301b
x y e (3)y (2) ¥P.=301b
Sustituyendo las condiciones de contorno en = PN ) M— 1= —
(1), (2) y (3) se obtiene TR [ AZ
o™
x
Coo 1K o _o .. 180K  _ 540K S -
1774G 727 TR T AG T AT AG T n el J—
Asi, de la ecuacién (1), la deformacién en el 30 :
punto de aplicacion de la carga P, es
15K 30K 15K Diagramn de corte
= —=—=—x+ =Fx+ = —
s ac*t4c*t %" 4e”
y para x = 6", —30
y = +?4.;K (el signo mas indica deforma-

cién en el sentido positivo, esto
es, hacia abajo).
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La deformacién en el punto de aplicacién de la carga P, es, de la ecuacion (3),

. _I5K__ 30K 540K _ 45K 540K
4 TAGT T 4AcT T 4G AG AG
ypara x = 18",y = —270K/AG (el signo negativo indica una deformacién hacia arriba).
19. Resolver el problema anterior usando el teore-
ma de Castigliano. Ver la figura 5-25. Pi=301b %(3P2—P1)
Solucién: ! I
7

La reaccién izquierda es 5(P; + Py) y la - D-IT - — 2D Di“
derecha $(3P, — Py). e e !

La energia de deformacién es %(p1+ Py) P;=301b

8 L 2
U = f M 6” 6” 6” |
B 246G
N fl"’ K[3(Py+Py)—P,]%dx Fig. 5-25
. 2A44)G
. J‘ ¥ K(=Py)2 dx
3 246G
K(Pi+Po)*(6)  K(Pp—P1)°(6) = K(Pp)?(6)
U = +
Integrando, 3AC 324G 234G
Deformacién por corte en P;:  y = ﬂ = === (Py+Py) — 3K (Po—Pi)y + 0
& OP, 2AG 84G

y para P, = P; = 30lb, y = +?40é( (el signo mas indica una deformacién en el sentido de P, , esto es,
hacia abajo).
. U 3K 6K
Deformacién por corte en Po: = =— = —(P;+Py)) + =~ (P,—P;) + 22P,
p 2ty or, 2AG(1 2) SAG(Q 1) ic'2
y para Py = P, = 30 lb, y = +% (el signo mas indica una deformacién en el sentido de Po, esto es,
hacia arriba).

20. Determinar la deformacién debida al corte en el cen- )
tro de una viga de seccidn trasversal constante. La carga _ L :
es uniforme y la viga est4 simplemente apoyada en sus Vi * L i T 'bp”l* |
extremos. Usar el teorema de Castigliano. Referirse a la fi-
gura 5-26. i ]
Solucién: L -
wlL+Q wL+0Q
Introducir una carga concentrada @ en el punto en el cual 2 2

se va a determinar la deformacién. La energia de deformacién
por corte es

y Fig.5-26
2

1 K _wl, Q_ 2

vos J; dG (g toTwx) dx

24
K Qg wlL Qa wL QS
G =«

i 0 e G

64Gw 2 '2) T Ty) (2)]
ies K[3Q 3 wL Q, 3 wl 02392]
Y7 30 T Tedow 22 T T Ty ey

y para @ =0, y = KwLQ/BAG.
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21. Dos rotores deben montarse

sobre tres cojinetes y acoplar-
se entre si como se ilustra
en la figura 5-27(a). Se nece-
sita que, después de instala-
dos, el momento de flexién
en el eje B (en el cojinete cen-
tral) sea cercano a cero. El
procedimiento de instalacion
se muestra en la figura 5-27
(b). El eje B se montara en

|
M
n

Acoplamiento |
10001b  rigido

20001b

3
;i#
®

sus cojinetes. El eje A se mon-
tard en su cojinete (No. 1)
temporalmente soportado en
el acoplamiento. El soporte
para el cojinete No. 1 se ajus-
tara verticalmente para dar-
le el valor apropiado al an-
gulo ¢, entre las caras de las
mitades del acoplamiento.
Las mitades del acoplamien-
to se uniran fuertemente me-
diante pernos y el soporte
temporal sera retirado. De-
terminar el valor necesario
del Angulo .

, ()

(Cojinete elevado duran-
te la instalacién para dar
el angulo apropiado (P)

Solucion:

(a) Los diagramas de cuerpo li-
bre de los dos rotores serdan
como se muestra en la figura 5-28. Mc es el momento establecido en el acoplamiento cuando es unido con
los pernos. F es la fuerza vertical que una mitad del acoplamiento ejerce sobre la otra.

(b) Tomando momentos alrededor del extremo izquierdo del eje A,

M. + 80F = (1000)(30).

El momento de flexién en el eje B en el cojinete No. 2 debe ser cero:
M, - 10F = 0.
(c)

Resolviendo las ecuaciones anteriores simultdneamente,

F

MC

333,3 b,
3333 1b-pul.

JIOOD 1b
e 30" e 50" 101 4D||_"___40||
20001b
[ e

a__ [l

Ry

Fig. 5-28
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Estudiemos ahora la curva eléstica del eje A antes y después de unir con pernos las mitades del acoplamien-
to. La figura 5-29 muestra los diagramas de cargas, momento de flexién y deformaciones para este eje, antes
de colocar los pernos.

La pendiente de la curva de deformacién en el extremo del acoplamiento es Z, /80. Por el teorema de
los momentos de las 4reas calculamos

Z1EI = (18.750) (50/2) (30 + 50/3) + (18.750) (30/2)(20) = 27,50 x 108

) Z : 8 .
Por tanto, el dngulo Y= 8—3 =ﬂ,58?)5—110 radianes (tan 7, =y, ya que el dngulo es pequefo).
1000 Ib 10001b
F'SD"—*—- 50" —_‘ 30" 50"
[ ] ) | )3333
A [ A a _
e 18.750 Ib-pul 1375 Ib 666,7 Ib 33,315 |4 0Pu!
! i 20.000 1b-pul
|
" Momento|flector _
Momento| flector
L3
T %
Z, T %,
/ Zz
Fig. 5-29 Fig. 5-30

La figura 5-30 muestra los diagramas de cargas, momentos de flexién, y deformaciones para el eje A

después de colocar los pernos.

El cdlculo por el teorema de los momentos de las dreas da ZoEI = 34,61 x 106; entonces

34,61 x 10°

Y2 T T goRT

radianes

(e) Eldngulo a través del cual debe rotarse la mitad del acoplamiento unida al eje A al colocar los pernos es

(f)

Y= = |

(34,61 — 27,50) 108)
80EI

180
v

rados

Como E = 3 x 107 psi para el acero e I = 772%/64 pul4, Vo=V, = 0,215

Estudiemos ahora la curva eldstica para el eje B

20001b

antes y después de unir con pernos. La figura 5-31 }-10” 40" 40"

muestra la situacién antes de colocar los pernos. La | ir

porcion del eje a la izquierda del cojinete izquierdo [ A A

es recta y forma un dngulo 'y, con la linea central 1000 1b 10001b

del cojinete.

Después de colocados los pernos, la situacién
es como muestra la figura 5-32. La parte del eje a
la izquierda del cojinete izquierdo es ahora curva
y una tangente trazada en el extremo izquierdo
forma un dngulo 7y, con la linea central del coji-
nete. No obstante, como no ha cambiado el dia-
grama de momentos flectores entre los cojinetes,
una tangente en el cojinete izquierdo aun forma
un dngulo Y5 con la linea central del cojinete. El
angulo que debe girar el acoplamiento al colocar
los pernos es (Y4 — Vg).

Pero EI(Ya— Vg)

drea del diagrama de

Flz-m\
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3333 Ib 20001b

1—"’" 40" ‘ 40"

:
1333,3 1b | 10001b
140.000 lb-pul

3333 Ib-pul

3333 Ib-pul ~ : 3
_ Momento flector

ST

¢

Fig. 5-32

momentos flectores entre el extremo izquierdo del eje y el cojinete izquierdo.

(3333/2)(10)

180
Ya—VYa = I (T) 0,041 grados

(g) Finalmente, el 4ngulo entre las mitades del acoplamiento antes de poner los pernos deberia ser

¢ = 0,215 + 0,041 = 0,256 grados

22, Una seccién ahusada de un eje como la mostrada en la | |
figura 5-33(a) se analiza a veces en una forma mas :
conveniente si se remplaza por una seccion escalo- '5,'0 Dy D, ' )
nada, como muestra la figura 5-33(b). Para tener ri- : .
gideces aproximadamente equivalentes, los didmetros

|
| ; (a)
de los escalonamientos deben determinarse en la si- | i : :
guiente forma: : | [ '
D* + D* T
(DI)4 = 2 b ‘t Q. [
3 2 7 S Dl——D?—HDQ'—ﬁ
. | 4
D* + D%
(D‘; }4 =, .1_2___2‘ (b)
4 4
Dy* = D+ Dy Fig. 5-33
a 2

23. En la vecindad de ensanchamientos y ranuras, no es
efectivo todo el material para producir rigidez en el
eje. Una regla aproximada es ignorar el material som-
breado, como muestra la figura 5-34.

Fig. 5-34
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24. Una barra rectangular tiene una seccién trasversal de 2 x 3" y 40" de largo. El limite de fluencia

del material usado es 50.000 psi. En los extremos se aplican cargas axiales. Determinar: (a) la re-
lacién L/k; (b) cual de las férmulas (de Euler o de J. B. Johnson) debe usarse; (c) la carga critica
si los extremos son relativamente rigidos; (d) la carga axial segura para un factor de seguridad
N = 3; (e) el esfuerzo equivalente de compresién.

Solucién:

(a) L

40 40
- T T/—— = ————=—=—= = 69,3parah = 2"
k VI(min)/A4 VoK 12)/bh

(b) Elvalor de L/k por debajo del cual debe usarse la férmula de J. B. Johnson y por encima del cual debe usar-

se la de Euler es
L _ [erE _ Jardeeadd)
ko Sy 50.000

Por tanto, debe usarse la férmula de J. B. Johnson. Observar que C se ha tomado igual a 1, aun cuando los
extremos se consideran relativamente rigidos.

(c) La carga critica es

sy (L/ky 2
F, = s,A [1 - L | = 50000 (6)f1 - —20000@9D" | _ 09 001
Y 4CT2%E 4(1)(772(30)(10%)
(d) La carga axial segura es F = F, /N = 239.000/3 = 79.700 lb.
F 1 .
(e) Elesfuerzo equivalente de compresion es Seq = 4 W = 16.700 psi.
T 4Cn?E

Notar que el esfuerzo anterior es el mismo que se habria obtenido de

sy 50000
_— = o - = 5 ¢} S
Seg Seq eq
Notar también que utilizando simplemente F/A se tendria un esfuerzo de 79.000/6 — 13.800 psi, el
cual no tiene ningun significado por presentarse el efecto de columna.

= 16.700 psi.

25. El vastago del pistén de un cilindro de aire debe disefiarse para una carga axial de 6000 1b. El vasta-

go extendido tiene una longitud de 20”. Aun cuando un extremo del vastago esta sujetado mds o
menos rigidamente al pistén y el otro extremo est4 articulado a un elemento que esta restringido
en una guia, debe usarse un valor de C = 1. Determinar el tamafio del vastago que debe utili-
zarse para un factor de seguridad de 2,5 con un material cuyo limite de fluencia es 40.000 psi.

Soluciéon:

(a) Al principio no puede determinarse si se emplea la ecuacién de Euler o la de J. B. Johnson, ya que se desco-
noce el didmetro. Un procedimiento de tanteos es el adecuado. Ensayamos la ecuacién de Euler y la veri-
ficamos al final, para lo cual la usamos en la forma de esfuerzo equivalente.

El esfuerzo permisible es s

2q = Sy/N = 40.000/2,5 = 16.000 psi.

F [sy(L/k)Q] - 6000 [40.000 (20/4D)>2
C72E : $77D? | (1y72 (30 x 10°)

Seq = 1

de la cual D = 0,802". Ensayar con D = 13/16".

PR 0 B
D §(13/16)

s

(b) Verificacién de L/k: f =

Para C = 1, E = 30 x 108 psi y un limite de fluencia de 40.000 psi, debe usarse la ecuacién de
Euler si L/k es mayor que 121. Por tanto, deberia haberse usado la ecuacion de J. B. Johnson.

(¢) Usando la férmula de J. B. Johnson, D

- 20
2oL 20 _ g4
kD §(1/8)
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26. Un tornillo de rosca cuadrada de 1" tiene 15"’ de largo entre la tuerca y el cuello. La carga axial es de
5000 1b y el momento de torsién en el tornillo entre la tuerca y el cuello es 1000 lb-pul. Usando C =
1 y despreciando la rosca, determinar el factor de seguridad si se utiliza un acero cuyo limite de
fluencia en traccién es 50.000 psi. (Considerar que la carga es permanente.)

Solucion:
I 15

(a) El didmetro del nucleo de un tornillo de rosca cuadrada de 1" es 0,783". " = 6,7—83_’/‘4 = 176,6.

(b) El valor de L/k que determina si se usa la férmula de J. B. Johnson o la de Euler es:

L _  [eCm2E _ [0y 2)30)(10°%)
% s, 50.0000

Por tanto, debe usarse la férmula de J. B. Johnson con L/k = 76,6.

(¢) El esfuerzo equivalente de compresién es

F 1 5000 1 .
s - = = = 13.900 psi
‘" Al sy /e’ 0789 %] 50.000(16,6) °

4CT12E 4(1)(172)(30)(10°%)

(d) Elesfuerzo cortante debido a la torsiones sg = % = (173;);)2«))’(18’:73834 — 10.600 psi

(e) El esfuerzo cortante maximo es 7(max) = \@7/2)2+ SS2 = (13,900/2)2 + (10.600)2 = 12.650 psi.
(f) El limite de fluencia en corte es cercano a 0,5 Sy = 0,5(50.000) = 25.000 psi.
El factor de seguridad es 25.000/12.650 = 1,98.

27. Igual al problema 26, excepto que la carga se aplica repetidamente desde cero hasta el maximo. To-
mar como factor efectivo de concentracién de esfuerzos Kf para la rosca en carga axial 2,8 y para
la rosca en torsion tomar Kf' =20 (supuesto). El limite de fatiga del material para flexién con in-
version es 32.000 psi.

Solucion:

(a) En el problema 26, el esfuerzo equivalente maximo en compresién es 13.900 psi y el esfuerzo maximo en
torsion es 10.600 psi.

(b) El esfuerzo normal equivalente debido a la carga variable, con un esfuerzo méxjmo de 13.900 psi, un esfuerzo
medio de 6950 psi y un esfuerzo variable de 6950 psi es

sy Krsy (50.000) (2,8) (6950) )
T Tl + = 58.000
s, ABC 6950 + 3510000 0,7 (0,85) (1) STORATDIE

% = Sy

donde A — 0,7 (carga axial), B = 0,85 (efecto de tamafio), C = 1 (por usar factores efectivos de con-
' centracion de esfuerzos.)

(¢) El esfuerzo cortante equivalente debido a la carga variable, con un méaximo de 10.600 psi, un esfuerzo medio
de 5300 psi, y un esfuerzo variable de 5300 psi, es

sy Kss,q
Sps = Sps t — fus | 5300 + (50.000) (0,6) (2,0) (6300)
s, ABC (32.000) (0,6) (0,85) (1)

— 24.800 psi

(d) El esfuerzo cortante equivalente debido a la carga variable es

T, = V(S,/2F * (5,57 = V (68.000/2)7 + (24.800)® = 38.200psi
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(e) El esfuerzo seguro de disefio T tratdndolo como un esfuerzo estético es

s 0,5(50.000
% = % = 38.300 psi

de la cual N = 0,65. Un valor recomendable para un disefio seguro puede ser 1,5, es decir que el disefo
propuesto no es satisfactorio.

Notar que en este problema hay dos esfuerzos “equivalentes”. Uno de ellos debido a un esfuerzo de
compresion equivalente y el otro debido a la carga variable.

28. Para la formula de Euler, deducir la relacién del esfuerzo equivalente de columna.
Solucién:

CT2EA Br _ cm2E F _ Cm?E

T (LR’ NA ~ NL/KR A NL/k?
donde N es el factor de seguridad, A es el 4rea, y la carga seguraes F = F.,/N.

s Sy (L/kY
y = ‘s F| %y
Colocar N = —= en la tltima ecuacién y resolver para s = —[—*
2q € Al cm?E

29. Para la féormula de J. B. Johnson, deducir la relacién del esfuerzo equivalente de columna.

Solucién:

F, = sA[l_M Br _ 3y l_sy<L/k>2] F _ 5y l_syw/k)?]
v i F, €mE I' N4 N «n?%E ) 4 N 4C?E

donde N es el factor de seguridad, A es el drea, y la carga seguraes F = F.,/N.

s F 1
= =2 enlaulti i 1 8 =< I——=l
Colocar N 52 en la ultima ecuacién y resolver para 84 4 i sy (LR

4CT2E
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PROBLEMAS PROPUESTOS

Demostrar que la deformacién por flexion en el extremo de una viga en voladizo de longitud L, debida a
una carga uniformemente distribuida de w b por unidad de longitud es wL*/8EL
(a) usando el método del momento de las areas, (b) usando el teorema de Castigliano.

Usando una funcién escalén, establecer la ecuacién para EI(d®y/dx?) y por medio de integracion doble
demostrar que la deformacién maxima de una viga en voladizo de longitud L, debida a una carga concentra-

2
da P colocada a una distancia a del extremo libre y a una distancia b del extremo fijo es % @2b + 3a).

Determinar la deformacién vertical debi-

da a la flexion en el punto x = a, para -T

un elemento horizontal de lcngitud L, h

cuando estd sometido a una fuerza hori- | |

zontal F que actia a la izquierda y a una F - e 5

distancia h sobre el eje neutro, en la sec- ]

¢ién x = a, como muestra la figura 5-35. 1

(a) Usar el método de la viga conjugada. ="

(b) Usar una funcién escalén y aplicar ®
doble integracién. - T

F

Y

Fha
3EIL

Resp.y = (L —a)(L — 2a)

Fig. 5-35

Un eje de acero de 2 pul de didmetro esta libremente apoyado sobre dos cojinetes separados 30 pul. El eje opera
a 1800 rpm y soporta un volante en el punto medio entre los cojinetes. ;Cual debe ser el peso del volante si
se quiere operar el eje al 50% de su velocidad critica? Usar el método de la viga conjugada para la deforma-
cién. Resp. y = 0,00271 pul. (Ver capitulo 8 para velocidades criticas.) Peso del volante = 113,5 1b

Un eje de didmetro constante estd simplemente apoyado en sus extremos. La distancia entre sus soportes es
20 pul y tiene una masa de 50 lb localizada 4 pul a la derecha del cojinete izquierdo. El eje debe operar a 1800
pm y se sabe que la velocidad critica minima, o velocidad de alabeo que daria una operacién satisfactoria es
de 2500 rpm. ¢ Cuél es el didmetro minimo que podria usarse de modo que la velocidad critica minima sea
2500 rpm? Resp. Deformacién en el sitio de la carga = 3412/El. Didmetro minimo del eje = 0,81 pul

Un eje de acero, libremente soportado en sus extremos, esta hecho de tres secciones. La primera, de 12" de largo,
tiene un didmetro constante. La segunda seccion, de 24" de largo, tiene un didmetro dos veces mayor que el de
la primera. La tercera seccién, de 12" de largo, tiene un didmetro igual al de la primera secciéon. En los sitios
donde los didmetros cambian se aplican cargas iguales de 200 Ib. Demostrar que la deformacién bajo cada carga
concentrada es 0,0929/D4, donde D es el didmetro de las secciones extremas.

Un eje de acero, soportado libremente sobre cojinetes separados 2 pies, soporta una carga concentrada de 200 1b
situada a 8 pul del cojinete derecho y una carga de 100 Ib situada a 10 pul del cojinete izquierdo. El diametro
del eje es constante. Demostrar que la deformacién bajo la carga de 100 1b es 0,00244/I'y bajo la carga de 200 1b
es 0,00228/1.

Un eje de acero de 4" estd soportado sobre cojinetes separados 5 pies y soporta un disco de 3000 1b situado a 13
pies del cojinete izquierdo. El eje tiene un orificio de 2 pul que se extiende desde el cojinete derecho hasta la
linea central del disco de 3000 lb. Determinar la deformacién en el punto del disco. Resp. 0,027 pul

Un eje, de seccién trasversal constante y 2" de didmetro, esta libremente soportado por dos cojinetes separados
30". El eje soporta dos masas, cada una de 400 1b. Una masa esté localizada 9", hacia la izquierda del cojinete
derecho. Determinar la deformacién bajo cada masa y la velocidad critica del eje.

Resp. y = 0,0124", velocidad critica = 1680 rpm (Ver capitulo 8.)




70

39.

40.

41.

42,

43.

44.

45.

46.

DEFORMACION Y PANDEO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

El eje de acero de una mdaquina tiene 24" de longitud entre cojinetes. A partir del cojinete izquierdo y en una
distancia de 8" el diametro es de 2", El resto del €je tiene un didmetro de 3”. Una carga concentrada de 1000 Ib
esta situada a 10" del cojinete izquierdo, y una de 2000 b a 15" de dicho cojinete. ;Cudl es la deformacién en el
punto de aplicacién de cada carga?

Resp. y = 0,011" bajo la carga de 1000 Ib, y = 0,0094" bajo la carga de 2000 1b

Un eje de 4" de diametro se encuentra soportado libremente por cojinetes que estan separados 48"'. En su centro
existe un engranaje cuyo peso es 3000 1b. Un orificio de 2" de didmetro en el centro de la seccién trasversal se
extiende 18" desde el cojinete izquierdo hacia el engranaje. En este punto el didmetro del orificio se reduce a
13", y el agujero continda a lo largo de la longitud restante del eje. Determinar la deformacién bajo el engra-
naje por tres métodos diferentes, y calcular la velocidad critica del eje.

Resp. y = 0,0189". Velocidad critica = 1365 rpm (Ver capitulo 8.)

Un eje de acero, de 30" de largo, esta soportado por cojinetes en sus extremos. El didmetro del eje es 2" desde el
cojinete izquierdo hasta un punto situado 12’ a la derecha de él. El resto del eje tiene un didmetro de 1%”. Dos
cargas de 400 lb cada una se encuentran sobre el eje, la primera de ellas en el sitio del cambio de seccién y la se-
gunda en el punto medio de la porcién mas corta del eje. Usar el método de la viga conjugada para determinar
la deformacién en el punto de accién de cada una de las cargas.

Resp. y = 0,0381"" bajo la carga izquierda, y = 0,0374"" bajo la carga derecha

Un eje de acero, simplemente apoyado sobre cojinetes separados 45", debe tener un didmetro D sobre las 15"
centrales y 0,750 en los extremos. El eje soportard una carga de 4000 Ib en los puntos de cambio de didmetro.
Si las deformaciones estdticas en los puntos de localizacion de las cargas no deben exceder de 0,001"”, jcual
debe ser el didmetro del eje y cual la deformacién mdaxima en é1?

Resp. D = 6,15", y(max) = 0,00108” en el centro del eje

Un eje de acero esta simplemente apoyado sobre dos cojinetes separados 30", Para las primeras 10" desde el coji-
nete izquierdo el didmetro del eje es 3"'; para las siguientes 8' el didmetro es 23 "'; y para las 12" restantes el di4-
metro es 2. Una carga de 700 lb estd colocada en un punto a 10" hacia la derecha del cojinete izquierdo. Deter-
minar la deformacion estatica en el punto de accidn de la carga de 700 Ib. ; Cudl sera la velocidad critica del eje?
Resp. y = 0,0056". La velocidad critica serd 2500 rpm (Ver capitulo 8.)

Un eje de 2" de didmetro y 60" de longitud, recibe un momento de torsién de 10.000 Ib-pul proveniente de una
polea situada en su extremo izquierdo. Un engra naje situado en el punto medio del eje entrega 6000 lb-pul y otro
engranaje situado en el extremo derecho entrega el momento de torsion para el balance. Calcular la deforma-
cion torsional méxima del eje para estas condiciones, despreciando el efecto de las ranuras de las cufias. Utilizar
G'= 11,6 x 102 psi. Resp. 1,335"

Determinar la ecuacién de la deformaciéon debida al corte en una viga de longitud L, simplemente apoyada.
La carga es uniforme y su valor es w Ib/pul (kg/cm)
Kwl? )

8dGc On%=

Resp. y = %(Lx—xQ). y(max) =

Un eje hueco de 6" d.e. x 53" d.i. x 30" de largo, esta soportado
en sus extremos y carga cuatro rotores del mismo peso y espacia-
dos 6" entre centros, como muestra la figura 5-36(a). Cada rotor (a)
pesa 80 lb, dentro de las cuales se incluye i del peso del eje.
Entonces, para la carga que se muestra en la figura 5-36(b), de-
terminar: (a) la deformacion del eje debida al momento flector,
en los rotores extremos y en los centrales; (b) la deformacion del
eje debida al corte, en los rotores extremos y en los centrales. (b)

| 80Ib 80l BDIb gOlb

Resp. (a) y = 1,44 10-4 pul en los rotores extremos, por flexién
y = 2,31x10~% pul en los rotores centrales, por flexién 1601b
(b) y = 0,354 10~* pul en los rotores extremos, por corte
¥ = 0,532 10~ pul en los rotores centrales, por corte Fig. 5-36

———— ot 1601
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Utilizando el teorema de Castiglia-
no, deducir la ecuacién general de
la deformacién debida a la flexion

en cualquier punto de una viga ) 4 b
simplemente apoyada, de seccién z 1Q P
trasversal uniforme, que soporta [ :

una carga P aplicada como mues-
tra la figura 5-37. Sugerencia: Con-
siderar una carga concentrada ima- R = Pb+Q(L—z)“ Pa Qz
ginaria Q aplicada a una distancia - L R Ry =T +"E
2 del soporte izquierdo. La distan-
cia z es variable, aun cuando se
considera como un valor fijo al de-
terminar la energia de deformacion. ~ T~

La distancia z estd limitada a P - ey
0 < z < a en el diagrama de mo- i S
mentos mostrado.

Momento flector

Pbz [;2 2 _ .2
GLEI[L - —2%].
Esta ecuacién es valida para
0<z <£q. En forma similar
puede determinarse la ecua- Fig.5-37
cién para el tramo a la dere-

cha de P.

Resp. y =

o
A
N
1A
Q

PROBLEMAS SOBRE COLUMNAS

48.

49.

50.

51.

i Cuil es la carga permisible de compresi6én para una barra de 1" x 2"y 20"’ de largo, para un factor de seguridad
de 4? El limite de fluencia del material es 40.000 psi. = 1.
Resp. Para L/k = 69,4, se aplica la férmula de J.B. Johnson. F = 16.750 lb

Similar al problema anterior, pero con = Tt
Resp. Para L/k = 69,4, se aplica la ecuacién de Euler. F = 7670 lb

El vastago del piston de un cilindro de aire tiene 60" de longitud. Determinar el tamarfio de vastago requerido, pa-
ra una carga axial de 2000 lb, si el material es acero con un limite de fluencia de 40.000 psi. Tomar un factor de
seguridad = 4 y C = 1.

Resp. Se aplica la ecuacion de Euler. D = 1,58". Usar 1-2—”

Un tornillo de rosca cuadrada de 1" tiene una longitud de 40" entre el cuello y la tuerca. La carga axial es de

2000 1b y el momento de torsién entre la tuerca y el cuello es de 1000 Ib-pul. Usando C =1y despreciando la

rosca y las concentraciones de esfuerzos, determinar el factor de seguridad. Limite de fluencia en traccién del

acero empleado, 510.000 psi. El didmetro del nucleo es 0,783"".

Resp. Se aplica la ecuaciéon de Euler. Esfuerzo equivalente de columna = 12.900 psi. El factor de seguridad
para un limite de fluencia en corte de 25.000 psi es 1,93




Capitulo 6

Disefio de elementos de maquinas sometidos
a la accion de cargas variables

EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS POR SU RESISTENCIA es uno de los pa-

sos necesarios al
establecer las proporciones de un elemento de una méquina. Los pasos corrientes en el disefio de maqui-
nas son: la determinacién de una disposicién cinematica, un anélisis de fuerzas, la seleccién de los ma-
teriales y el proporcionamiento de las partes. El proporcionamiento de las partes puede estar controlado
por la resistencia, la rigidez, la velocidad critica, la rata de corrosién, la fabricacién, la facilidad de
fundicién, la estabilidad, etc.

LA RESISTENCIA DE UN ELEMENTO DE UNA MAQUINA estd influenciada por factores
tales como la concentracién
de esfuerzos, la fatiga o carga variable, el choque, el acabado de su superficie, y el tamafo de la parte.

LA CONCENTRACION DE ESFUERZOS puede tener su origen

en cualquier disconti-
nuidad (elevador de esfuerzos) tal como un orificio, un cambio brusco
en la seccién trasversal, una ranura, un canal o un defecto superficial.
Un ejemplo tipico de un elevador de esfuerzos se muestra en la figura 6-1,
en la cual en un elemento en traccién se ha abierto un orificio de dig-
metro d. El valor del esfuerzo maximo que se presenta en el borde del
orificio puede imaginarse como el esfuerzo normal nominal multiplica-
do por un factor de concentracién de esfuerzos K.

{w
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}rr S(max)
i
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s(max) = th

(=}
(=)
=
(o}
o
o

P = carga axial total, lb (kg)

E

A = 4rea neta de la seccién trasversal que contiene el orificio,
pul® (cm?2) ———
Kt = factor tedrico de concentracién de esfuerzos 3
(o factor geométrico)
Fig. 6-1

El valor de K; es dificil de calcular en la mayoria de los casos, y frecuentemente se determina
mediante algun procedimiento experimental, tal como el andlisis fotoeldstico de un modelo plastico de la
parte. Bajo cargas estacionarias, los materiales ductiles no se afectan por elevadores de esfuerzos hasta
el punto de que el analisis fotoelastico puede mostrar una redistribucién de esfuerzos en la region de
los elevadores de esfuerzo debida al flujo plastico del material cuando el esfuerzo maximo llega al limi-
te de fluencia. El efecto de un elevador de esfuerzos sobre un material fragil tal como el hierro fun-
dido, bajo cargas estacionarias, puede ser grave tal como lo indica un andlisis fotoeldstico, ya que se
presenta un flujo pldstico muy pequefio o nulo. Bajo cargas repetidas, sin embargo, la resistencia a la
fatiga aun en materiales dictiles puede decrecer enormemente debido a la concentracién de esfuerzos.
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LA SENSIBILIDAD A LA ENTALLA ¢ del material puede usarse para determinar el factor

de reduccién de la resistencia a la fatiga o factor real de
concentracién de esfuerzos K¢ en funcién del factor tedrico de concentracién de esfuerzos para el caso
de cargas repetidas. Los valores de K¢ y g pueden encontrarse en “Stress Concentration Factors” de
R. E. Peterson, y en la literatura que trata este asunto.

Kr-1
q = [} K = 1+ q(Kt - 1)
K,-1 f
donde
g = valor experimental de la sensibilidad a la entalla debida a la concentracion de esfuerzos.
Los valores van desde 0 hasta 1,0.
Kt = valor teérico del factor de concentracion de esfuerzos. Los valores medios van de 1,0 a 3,0,
pero pueden ser superiores a 3,0.
Kf _ factor real de concentracién de esfuerzos para determinar la reduccién de la resistencia a

la fatiga del material.

LOS ESFUERZOS VARIABLES PUEDEN CLASIFICARSE como (a) invertidos, (b) repe-

tidos, (c¢) fluctuantes, y (d)
alternados, como muestra la figura 6-2. El esfuerzo maximo es el mayor valor algebraico y el esfuerzo
minimo es el menor valor algebraico de un esfuerzo variable. El esfuerzo medio sq es el promedio del
esfuerzo maximo y el minimo. El esfuerzo variable sy, es el aumento o la disminucién del esfuerzo por
encima o por debajo del esfuerzo medio

s, = 2 [s(max) + s(min)], s, = % [s(max) - s(min)]

(el Fluctuante

g (h) Repotido _'_._‘.
& )
() Invertido §(max)
A i
= ¥
= U\ \ Sm
D VSRR JYE, (A
E‘ Fig. 6-2 (dl Alternado
EL LIMITE DE FATIGA de un material se de- 60
termina experimental-
mente rotando una probeta que se mantiene en 3 50—
flexion. En la figura 6-3 se presentan curvas tipicas :‘ ™N
que muestran la resistencia a la fatiga de un ma- g
terial ferroso y de uno no ferroso. Notar que el limite 2 40 " acero tipico
de fatiga de esta probeta particular de acero esta bien 3 n |
definido en unas 35.500 psi, mientras que la probeta 2 30 =S <
de aluminio no tiene un limite de fatiga bien defi- —é a‘feaof-.h\
nido. El valor del limite de fatiga de 35.500 para la & v r%. m
probeta de acero es en carga con inversién, en el g 20 L) Q’e:‘;'m{
cual la fibra extrema es esforzada alternativamente s %’"}U =
por cantidades iguales en traccién y compresion. ‘Em 10 <
Para evitar confusién, el término “limite de fatiga” =
se usard unicamente para flexién con inversion. Para 0
los otros tipos de carga se usard el término “resisten- 104 105 108 107 108 10°

cia a la fatiga” cuando se quiera hacer referencia a
la resistencia del material a la fatiga. El valor de la
resistencia a la fatiga sera diferente del limite de Fig. 6-3

Ciclos de esfuerzo de flexién con inversion
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fatiga para otros tipos de carga, y también sera di-
ferente si la probeta estd sometida a carga variable
debida a torsién o a cargas axiales. Una forma de
dibujar la resistencia a la fatiga en funcién del es-
fuerzo medio para diferentes tipos de carga, la pro-
porciona el diagrama modificado de Goodman que
muestra la figura 6-4. Cada material ensayado tiene
su propio diagrama de Goodman. Sin embargo, si
no se dispone de datos de ensayos, pueden construirse
diagramas de Goodman aproximadamente para
varios materiales dictiles suponiendo que el limite
de fatiga bajo carga invertida es aproximadamente
igual a la mitad de la dltima resistencia del material.
Mis recientemente, los datos sobre resistencia a la
fatiga se han dibujado en la forma que muestra
la figura 6-5. Esta grafica muestra la relacién entre
la linea de Goodman y la linea, un poco més con-
servadora, de Soderberg. En la discusién siguiente se
usard la linea de Soderberg como base para el di-
sefio. Aplicando un factor de seguridad apropiado N
al limite de fatiga y a la resistencia a la fluencia,
puede trazarse la linea CD paralela a la linea de
Soderberg AB como muestra la figura 6-6. La linea
CD puede considerarse entonces como la linea para
un esfuerzo seguro. De la geometria de la grafica pue-
de demostrarse que

1 s s
- v
N Sy s,

Para convertirla en una ecuacién de disero, el valor
experimental del limite de fatiga s, bajo flexién con
inversién debe reducirse por efecto de tamano, super-
ficie, y tipo de carga variable si es de torsion o axial
en vez de flexion. El esfuerzo variable calculado debe
aumentarse por medio del factor real de concentra-
cion de esfuerzos Ky para materiales ductiles. Para
materiales fragiles el factor teérico de concentracién
de esfuerzos K; debe aplicarse al esfuerzo medio y
K7 al esfuerzo variable.

1 _ Sn Kys, . o
v - .t — 5~ Ppara materiales dictiles
N s s,ABC Nz iy
y i en traccion o compresién
S, S K
Ll + v—fpara materiales fragiles
N Sy s,ABC
s Kss
iupwms 5 pof oS, para materiales ductiles
N Sys s, ABC LY
donde
Sy =

dio sp .

Esfuerzo variable

Sy
Sy I
T o= |
' |
: |
g o5
g Es| | AN
s =2e VY
[~] o
£ et 3 gt
SHHIEE
-} |
% 283 |
& s i
= e g 45‘:' |
3 i i
O/ Esfuerzo medio, psi
| Fig. 6-4
Al +
-~ +
"'\}\ Puntos de falla
<
\\ Corvi de falla
F AN /
b S o N Linea de Goodman
+> modificada
7 N
N Linea de Soderberg
8y b
+N\
!
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A3
L 3 G
=

Esfuerzo variable

=¥ —Tn

Esfuerzo estatico o medio

P

Fig.6-5

Linea de falla por esfuerzo

1

-— S 5

2
N

e

Esfuerzo medio

Fig. 6-6

limite de fluencia en traccién o compresi6n; debe tener el mismo signo del esfuerzo me-
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s, = esfuerzo normal medio, psi (kg/cm?).

Sps = esfuerzo cortante medio, psi (kg/cm?).

S = esfuerzo normal variable, psi (kg/cm?).

ST esfuerzo cortante variable, psi (kg/cm?).

s, '= limite de fatiga del material en flexién con inversion, psi (kg/cm?).

Kt = factor tedrico de concentracién de esfuerzos.

Kf = factor real de concentracién de esfuerzos basado en la sensibilidad a la entalla del material.
A = factor de correccién para carga diferente a la flexién con inversién.

A = 0,7 para carga axial invertida.

A = 0,6 para carga torsional invertida.

B = factor de correccién por tamaifio, ya que la probeta normal del ensayo tiene un didmetro

nominal de 0,3 pul.
B = 0,85 para partes cuyo tamafo va de % pul a 2 pul.
C = factor de correccién por superficie, ya que la probeta del ensayo es pulida.

Algunos valores de C para una superficie maquinada y para una superficie laminada en caliente se
muestran a continuacion:

S, ) ¢ X Superﬁci% laminada
Superficie maquinada lealience
60.000 psi 0,91 0,72
70.000 psi 0,90 0,68
80.000 psi 0,88 0,62
90.000 psi 0,86 0,58
100.000 psi 0,85 0,55
110.000 psi 0,84 0,50
120.000 psi 0,82 0,48
150.000 psi 0,78 0,38
200.000 psi 0,72 0,30
N = factor de seguridad para tener en cuenta factores tales como variaciones en las propiedades

del material, incertidumbre de carga, certeza de las hipétesis, mano de obra, posibles reduc-
ciones en su vida ttil, costo de las paradas para mantenimiento, carencia de datos experi-
mentales, etc. El valor de N va desde cerca de 1,25 hasta 3,0 para disefios ordinarios, depen-
diendo de que se tengan condiciones bien definidas o de que existan incertidumbres
considerables. Pueden usarse valores de N superiores a 3 cuando la incertidumbre es bastante
alta y las consecuencias de una falla son muy serias. La seleccién de N es asunto de juicio.

EL ESFUERZO CORTANTE MAXIMO EQUIVALENTE, 7'es(max);cuando se tiene un esfuerzo

normal variable y un esfuerzo cor-
tante variable, puede determinarse usando la teoria de los esfuerzos combinados. El esfuerzo normal
equivalente s,, es

s. K¢s
Sen = Spt (s_y)_f__v
r ABC
El esfuerzo cortante equivalente, S €8
Sys Kf Sus

Ses = sms+(—§_) ABC

Nota: Hacer A = 0,6 en esta ecuacién cuando se usen materiales ductiles, y usar Sys = 0,6) (Sy)-
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El esfuerzo cortante maximo equivalente Tos (max), al disefar con materiales ductiles, es
_ A 7 2
Ts(max) = V(zs, )+ (s,4)

Esta puede igualarse a Sys /N para usarla en una ecuacién de disefio,

S /N = Vs, + (s,,)

e,

Notar que debe usarse s

s 0,5sy para esta ecuacién.

El esfuerzo normal méximo equivalente que debe usarse cuando se disefia con materiales fragiles es
i 2 2
+ V(z +
(zs,,) (s, )

Esta puede igualarse a sy /N para usarla en una ecuacién de disefio

- L
sen(max) T H8,,

/N = dsyy + Vs, + (5,7

El valor del limite de fluencia en corte, sys, que debe usarse en la ecuacién para el esfuerzo cor-
tante equivalente, s,5, puede tomarse como 0,6 veces el limite de fluencia en traccion. Esto esti de
acuerdo con los ensayos experimentales de corte por torsion. No obstante, el valor del limite de fluencia
en corte, sys, debe tomarse como 0,5 veces el limite de fluencia en traccién al usarlo en la ecuacién de
disefio. Esta ecuacién se basa en la teoria de falla por corte mdximo, la cual considera un elemento
en traccion simple.

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Una varilla de conexién hecha de acero AISI 8650, templado en aceite a 1500°F y normalizado a
1000°F, esta sometida a una carga axial con inversién de 40.000 1b. Determinar el didmetro re-
querido de la varilla, usando un factor de seguridad N = 2. Suponer que no hay accién de co-
lumna.

Solucién:
Las propiedades de este material son: sy = 155.000 psi, sy = 132.000 psi. Suponer que el limite de fatiga
para carga en flexién con inversién es la mitad de la Gltima resistencia a la traccién:
Sy = 3(155.000) = 77.500 psi
El esfuerzo medio es sy = 0.

F 4F 4 (40.000)
El esfuerzo variable es Sy = 17 12 = 22 :
Tt TT

El factor de correccién para el limite de fatiga en carga axial es A = 0,7.

El factor de correccién para el limite de fatiga por efecto de tamafio es B = 0,85, estimando d > % pul.
Usando el factor de correccién para el limite de fatiga para una superficie maquinada se tiene, C = 0,8.
Suponiendo que no hay concentracién de esfuerzos, Kf = .

Remplazando en la ecuacién de disefio

sn . Krsy 1 (1) (4) (40.000)

1 a 3
N 5, s4Bc 2 T Ot THE@s0) 00,8908 ¥ @ = 166pul. Usar d — 13 pul
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2. Una varilla de acero AISI 1025 laminada en caliente debe someterse a una carga de torsidén que

varia de —100 lb-pul a 4000 lb-pul. Determinar el didmetro requerido de la varilla, usando un
factor de seguridad N = 1,75.

Solucion:
Las propiedades de este material son: sy, = 67.000 psi, sy = 45.000 psi.

Suponer que el limite de fatiga para flexién con inversion es s, = '5(67.000) = 33.500 psi. Suponer que
el limite de fluencia en corte es 0,6 veces el limite de fluencia en traccién: Sys = (0,6) (45.000) = 27.000 psi.
Suponer que no hay concentracién de esfuerzos, Kf = 1.

El factor de correccién para el limite de fatiga en carga torsional es A = 0,6. El factor de correccion para
el limite de fatiga por tamano, calculando que d > '5 pul, es B = 0,85. El factor de correccion para el limite
de fatiga para material laminado en caliente, con sy = 67.000 psi, es C = 0,68.

Los esfuerzos medio y variable se basan en los momentos de torsion medio y variable. El momento de
torsién medio es

T = 3[T(max)+ T(min)] = 3[4000+(-1000)] = 1500 Ib-pul.

m

El momento de torsién variable es

T, = 3[T(max)- T(min)] = [4000-(-1000)] = 2500 Ib-pul.

Entonces, para cualquier punto en la superficie externa,
Tpe

Sms T ] b

16T,  (16)(1500)  24.000 | Tye 16T, _ (16)(2500) _ 40.000
S | (1 = = o= 3 - 3
77d

= 5 s -
3 7d® U 7 d® 7d

77d T77d

Remplazando en la ecuacion de disena

1 _sms , Kfdus 1 _ _ 24000 (1) (40.000)

N “sys s, ABC' L5 5iio7000) md (33.500)(0,6)(0,85)(0,68)
y d =1,34. Usar d = 1% pul.

. Una viga en voladizo, hecha de acero C-1025 estirado en frio y de seccién trasversal circular, como
muestra la figura 6-7, estd sometida a una carga que varia de —F a 3F. Determinar la carga
méaxima que puede soportar el elemento para una vida indefinida usando un factor de seguridad
N — 2. Un modelo fotoelastico indica que el factor teérico de concentraciéon de esfuerzos es
Kt = 1,42 y la sensibilidad a la entalla para un radio de 1/8 pul para este material es ¢ = 0,9.
Hacer el andlisis en el cambio de seccion trasversal, inicamente.

Solucion: 1 F
I 8 ! b
Para el acero C-1025 estirado en frio: | 5!
s, = 80.000 psi /] LR
) : T Y
Sy = 68.000 psT / 2 A g
S, = 40.000 ps1 /L—:—-ﬂiﬁ.a - ¥
Kf= 14 q(Kz—1 =1+09(,42—1) = 1,38; ’//
A = 1, ya que el miembro estd cargado en flexion. Fig. 6-7 3Fﬁ
B = 0,85 factor de correccién por efecto de tamano.
C = 0,88 factor de correccién por efecto de superficie.

1

El momento de flexién en el cambio de seccién trasversal varia de —5F a 15F. El esfuerzo de flexion
en el punto A, en funcién del momento flector, es

321 32M

sy = = = 81,5M
" nd® w05
Entonces  s(min) = (81,5)(—5F) = —407,5F s, = % (12225F + (—075F)] = 4075F
s(max) = (BL5)(15F) = 12225F s, = %(12225F— (—4075F)] = BI5F
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Sm Kesy 1 _ 4075F |, _ (1,38)(815F) sl i
sy  s,ABC' 2 ~ 68000 = (40.000)(0,85)(0,59) e

Remplazando en 1% =

Como asunto de interés, se podria haber analizado el punto B asi:

s(min) = —19222,5F S, = 2z[40T5F+ (—12225F)] = —407,5F
s(max) = +4075F s, = %[407,5F—(—1222,5F)] = +815F
1 _ s, K%
Remplazando en = = % 4 2 y notando que s, debe tener signo negativo, en concordancia con el
Sy s, ABC 3
signo negativo del esfuerzo medio,
1 _ —4075F (13DBISF) 4o 1a cual F= 11,5 Ib.
2 —68.000 (40.000) (0,85) (0,88)

4. Una varilla de acero C-1025 estirado en frio y de seccidn trasversal circular estd sometida a un
momento flector variable de 5000 Ib-pul a 10.000 Ib-pul mientras la carga axial varia de 1000 1b
a 3000 1b. El momento méximo de flexién se presenta en el mismo instante en que la carga
axial es maxima. Determinar el didmetro requerido de la varilla para un factor de seguridad
N = 2. Despreciar cualquier concentracién de esfuerzos y cualquier efecto de columna. Disefiar
con base al esfuerzo cortante mdximo.

Solucién:

Para el acero C-1025 estirado en frio:

Sy 80.000 psi B 0,85 factor de correccién por efecto de tamario
Sy 68.000 psi C 0,88 factor de correcccién por efecto de superficie
Sy 40.000 psi A = 1,00 para flexién

Kf =1 A = 0,70 para carga axial

Determinar el esfuerzo normal equivalente.

(a) Debido a la flexién, los momentos medio y variable son

Mp = 2(5000+10.000) = 7500 lbpul y M, = %(10.000-5000) = 2500 Ib-pul

Entonces, debido a la flexién

o Mc _ 32M - (32)(7500) s Mc - 32M . (32)(2500)

2 I 7d® 7d° g 7d® 7d®
s, Krs
68.000) (1) (32) (2500 .
Y Spm = P v = (32)(7200) . 3( ) (1) (32) ( ) r 1340300 e A
s,ABC 7rd 77d" (40.000) (1) (0,85) (0,88) d

(b) Debido a la carga axial, las fuerzas media y variable son

Fm = %(1000+3000) = 2000 1b y Fv = %(3000—1000) = 1000 1b

Entonces, debido a la carga axial,
2000) (4 6690
on = ( )2( ) + 5 (68.000) (4000) = 5 debido a la carga axial
T7d 7d"~ (40.000) (0,70) (0,85) (0,88) d

134.000 6690
==+

2

(c) Esfuerzo normal equivalente Sgp, (total) =
d

(d) Igualando el esfuerzo normal equivalente total a Sy/N,

134000 . 6690 _ Sy _ 68.000
a® a2 N e
de la cual, por tanteos, d = 1,625 pul.
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5. El eje S; rota a 1200 rpm en el sentido
del reloj y tiene una carga concentrada

no balanceada W de 8 1b a un radio de -
|

2 pul en el punto medio de los soportes
Ay B, como muestra la figura 6-8. Una
carga vertical constante Wy de 1500 lb
se aplica por medio de dos cojinetes an- = ! i p
ti-rozamiento en C y D. Si la resisten- )—7 ! oA i

cia ultima del material del eje es 60.000 &L L Jlll

psi y su limite de fluencia es 45.000 psi, e ey __J
determinar el didmetro requerido del eje i
en la seccién A-A para un factor de se-

guridad de disefio, N = 2. Considerar
unicamente el punto P.

Fig. 6-8 Wy

Solucion:

(1) Suponer: Limite de fatiga = s./2 = 30.000 psi; factor de concentracién de esfuerzos Kf= 1; factor
de correccién del limite de fatiga por tamafo, A = 0,85; factor de correccién del limite de fatiga para
acabado maquinado, C = 0,9.

(2) Demostrar que el momento de flexion debido a la carga en rotacion varia de —6540 1b-pul a 6540 1b-pul.
(3) Demostrar que el momento de flexién debido a la carga vertical constante es 7500 lb-pul.
(4) El momento de flexién combinado varia entonces desde 960 lb-pul hasta 14.040 lb-pul.

(5) Debe notarse ahora que, si consideramos el punto P sobre la fibra externa en el punto medio entre los dos
soportes, el momento de 14.040 lb-pul producird un esfuerzo negativo o de compresién, mientras que el
momento de 960 lb-pul producird un esfuerzo positivo o de traccion.

(6) Los esfuerzos de flexién maximo, minimo, medio y variable son

—(32) (14.040) —143.000 —143.000 + 9775 —66.610
s(max) = 3 = 3 . Sp = 3 = 3
77d d 2d d
: +(32)(960) +9775 9775— (—143.000) 76.390
s(min) = 3 = T s, = 5 = z
(7) Entonces 7d d 2d d
K:s :
L _ 5 fvoo 1 —66.610 (1)76.390
W E Omm e s 0 gt 7. ¥ d=2]12. Usar d = 2-lpul.
N sy s ABCT 2 _45000d” (30.000) (1) (0,85) (0,90)d 5 ypu

6. Un acero aleado tiene una resis-
tencia ultima en traccién de . A
90.000 psi, un limite de fluencia S01000kpE:
de 60.000 psi y un limite de fatiga
bajo flexién con inversion de
30.000 psi. Dibujar un diagrama
de Goodman modificado. Indi-
car sobre el dibujo el esfuerzo de
fatiga para carga libre.

60.000 psi | T T T 4

Esfuerzo

30.000 psi 120.000 psi

Solucion:

~3

Dibujar un diagrama de Good- 0
man como el que se muestra en la
figura 6-9. La linea NP representa la
magnitud de la resistencia a la fatiga C—
para carga libre. Los valores pueden
determinarse en un esquema hecho a
escala, o de un cdlculo simple como

sigue. NT 90.000

Por tridngulos semejantes ACB 'y ANT, "g9000 ~ 120.000 © NT = 67.500 psi.

Esfuerzo medio

|
|
I
I
I
I
!
|
l
By — — '~
L
|

Fig. 6-9

Entonces MN = 22.500 psi, y NP = 45.000 psi ya que MA es una linea de esfuerzo medio.
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7. Un eje de acero laminado en caliente est4 sometido a una carga torsional que varia desde 3000 lb-
pul en el sentido del reloj hasta 1000 Ib-pul en el sentido contrario al reloj, mientras un momento
de flexion aplicado en una seccion critica varia de + 4000 1b-pul a —2000 lb-pul. El eje tiene sec-
cién trasversal uniforme y no presenta ninguna ranura en la seccién critica. Determinar el didme-
tro requerido del eje. El material tiene una resistencia tltima de 80.000 psi y una resistencia de
fluencia de 60.000 psi. Tomar como base para el disefio un factor de seguridad N = 1,5. Tomar el
limite de fatiga como la mitad del valor de la resistencia ultima.

Solucion:

(a) Determinar el esfuerzo normal equivalente debido a la flexién.

(32)(4000) [(32)(4000)] + [-(32)(2000)]  10.200

s(max) = ——— iy 3 = g
7Td 2ird d

.. _ —=(32)(2000) _ [2)(4000)] - [~(32)(2000)]  30.600
s(min) = ——-— Sy T 3 B 3
md 2md d

El esfuerzo normal equivalente es [A =1 B = 0,85 C = 0,62 K; = 1]

10.200 60.000 30.600 _  97.300
Sen. T an, a - ¥
d 40.000 | Ld™(1)(0,85) (0,62) d
(b) Determinar el esfuerzo cortante equivalente.
sl (16)(3000) . (16)(1000) 5100
x = —_———— = =
S| d® mS d® 4°
e —(16)(1000) L _ (16)(2000)  10.200
s 7Td3 v ’ITd:3 ds
El esfuerzo cortante equivalente es [A = 0,6, B = 0,85, C = 0,62, sy5 = 0,653/]
5100 (0,6) (60.000) 10.200 (34.100)
Ses T 5t 3 -
d 40.000 d” (0,6) (0,85) (0,62) d

(c¢) Igualar el esfuerzo cortante equivalente maximo a Sys/N’ donde Sys = (0,5) sy = (0,5)(60.000) = 30.000 psi

1 97.300 30.
Tsman) = g % o)t 341007 = OIL;)O o d=144pul
Nota. Mientras usamos Sys = 0,6 sy para corte torsional puro, usamos s

= 0,5 s,, para esfuerzo cortante
! - Fa ys i
combinado, de acuerdo con la teoria de falla por corte maximo.

8. Una polea esta fijada por medio de una cufia a un eje en el punto medio entre dos cojinetes anti-
rozamiento. El momento flector en la polea varia de 1500 lb-pul a 4500 lb-pul mientras el mo-
mento de torsién en el eje varia de 500 a 1500 Ib-pul. La frecuencia de la variacién de las cargas
es la misma que la velocidad del eje. El eje esta hecho de acero estirado en frio con una resistencia
ultima de 78.000 psi y un limite de fluencia de 58.000 psi. Determinar el didmetro requerido para
una duracién indefinida. El factor de concentracién de esfuerzos por el cuilero en flexién y en tor-
sién puede tomarse como 1,6 y 1,3 respectivamente. Usar un factor de disefio N — 1,5.

Solucién:
L. Determinar el esfuerzo normal equivalente, Son,
: v 3 = .
(a) Debido a la flexién, s(max) = ( 2)(45500) = 45'%00 Y s(min) = (32)(1500) = - 15320_
7d d 7d® d
45.900 4 (—15.300 15.300 45.900 — (—15.300 30.600
(6) Debido a la flexién, S, = 3 - i A SR ( 3 ) - 3 -
2d d 2d d

(¢) Suponer Sy =5,/2 = 78.000/2 = 39.000, A = 1, B = 0,85, C = 0,88. El esfuerzo normal equivalente es

L, Sy Kesy 15300 58.000 . (1,6)(30.600) 112.600
Sopm = Sy P - + 5 =
sy ABC a3 39.000° (0,85)(0,88)d e
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IL. Determinar el esfuerzo cortante equivalente, S, .

(a) Esfuerzos cortantes maximo y minimo:
16) (1500 7635 3 1 500 2545

sy(max) = {16)¢ 2 ) = = s(min) = ‘ﬂs_) = = .

Td d 7rd

(b) Esfuerzos cortantes medio y variable:

us [

7635 + 2545 _ 5090 - _ 7635 — 2545 _ 2545
ZdG 42 243

mS

(c) Sys = 0,6sy = 0,6(58.000) = 34.800 psi, A = 0,6 para torsién, B = 0,85, C = 0,88. El esfuerzo cor-
tante equivalente es

Sys Krsys 5090 (34,.800 (1,3) (2545) (11.620)
s, "ABC d° 39.000° ~ (0,6)(0,85)(0,88)d 2°

Ses = Sps * (

IIL Igualando el esfuerzo cortante equivalente maximo a sys/N,

i, Sen.o 2 _ Sys 1 [ 112600 2 2 _ (0,5)(58.000)
Tsmax) = Y5+ = e YT )P (Le0) = e

d® = 2,97, d = 1,44 pul.

9. Un eje de hierro fundido, ASTM-25, con una resistencia ultima en tracciéon de 25.000 psi, esta so-
metido a una carga torsional que se invierte completamente. La carga debe aplicarse durante un
ntimero indefinido de ciclos. El eje tiene 2'' de didmetro y estd unido a un eje de 3"’ de didmetro con
un filete de " de radio. El factor de seguridad debe ser 2. ; Cual es el momento maximo de torsién
que puede aplicarse al eje? Resolver por dos métodos: (1) usando la ecuacién de Soderberg, (2)
usando s, = Te/J directamente.

Solucion:
(a) Esfuerzo cortante medio = 0. El esfuerzo cortante variable es

Ssy = 1_»§_£ = 161;3 = H. donde T es el momento maximo de torsién, lb-pul.
md 7(27) s

(b) El esfuerzo cortante equivalente s, sobre una particula en la superficie es

S

S = s K.+ Krs Js
es ms f Sus 5,4BC
donde Sps = esfuerzo cortante medio = 0.
Ky = factor teérico de concentracién de esfuerzos, el cual es 1,17 para el didmetro y el radio
dados, segin se encontré en ensayos fotoeldsticos en torsién para la forma especificada.
K = efecto real de concentracién de esfuerzos sobre la fatiga, donde Kr= 1+ q(Kt— 1) =
f i t

14 01,17 —1) = 1.

Los valores de sensibilidad a la entalla g para hierro fundido no se han divulgado
especificamente en la literatura, aunque los ensayos realizados sobre hierro fundido
indican que la reduccién en el limite de fatiga como resultado de hacer ranuras en las pro-
betas de ensayo es cero para una resistencia a la tracciéon de 20.000 psi y 26% para una
resistencia a la traccion de cerca a 43.000 psi. Para material ASTM-25 el factor de sen-
sibilidad g a la entalla se toma igual a cero. (Notar que mientras el efecto de sensibi-
lidad a la entalla es muy bajo para fatiga, es muy alto para carga con impacto.)

Sys = esfuerzo cortante variable = 27/77 psi.
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10.

(c)

(e)
(f)

Sys = resistencia a la fluencia en corte para hierro fundido. Este valor se toma frecuentemente
igual a la resistencia a la fluencia en traccién para hierro fundido, Syp- La resistencia a
la fluencia en traccion puede tomarse aproximadamente como el 60% del esfuerzo
ultimo de traccién. Asi,

Sys 3 sy = 0,6(25.000) 15.000 psi.
Sy = limite de fatiga en flexién para hierro fundido. Este valor tiene una gama més amplia

que la encontrada para aceros. Los ensayos que se han divulgado establecen que el li-
mite de fatiga en flexion varia de 0,33 a 0,6 de la resistencia al fallar. Los resultados
indican que el limite de fatiga en torsiéon ha variado de 0,75 a 1,25 del limite de fatiga
en flexién. Arbitrariamente se toma el limite de fatiga en flexién como 0,4 de la resis-
tencia dltima. El limite de fatiga s en flexion es, entonces, 0,4(25.000) = 10.000 psi.

A = 0,7 (el valor mas bajo de los anteriores).

S
I

efecto de tamafio, tomado como 0,85, el mismo que para aceros.

C =  acabado superficial = 1.
Remplazando en la ecuacién del esfuerzo cortante equivalente se obtiene

. 2T 15.000 1
Ses = 01D + W wogenomosm - YT

El esfuerzo normal equivalente es cero. De la ecuacién del esfuerzo combinado, el esfuerzo estéatico de trac-
cién equivalente maximo es

+ V(35,7 + (5,7 = 0+ Vo+ (1L5T)2 = 15Tpsi

n
sn(max) = IS8

El esfuerzo estdtico de traccion permisible es = sy/N = 15.000/2 = 7500 psi.
Igualando (c) y (d), 7500 = 1,57 o T = 5000 lb-pul. Asi, el momento admisible de torsién es 5000 Ib-pul.

La solucién anterior ilustra el procedimiento de aplicacién de la ecuacién de Soderberg al trabajar con hie-
rro fundido. Como el esfuerzo se invierte completamente y pueden aplicarse directamente los resultados
de ensayos en torsién con inversién, por aplicacién de ss = Tc/J, puede obtenerse més rapidamente una
solucion para este problema particular. Sg = (S (A (BY(CY/N.

(s)(4)(B)Y(C) Tec 10.000(0,75)(0,85) (1) _ T(1)

N T 2 m2%/32

o0 sea que el momento permisible de torsién es T = 5000 Ib-pul. En la ecuacién anterior, el limite de fatiga
en flexién de 10.000 psi se multiplica por A = 0,75 para corregir por torsién, por B = 0,85, para tener
en cuenta el efecto de tamano, por C = 1, por efecto de superficie, y se emplea un factor de disefio N = 2.
No se aplica factor de concentracién de esfuerzos porque el factor de sensibilidad a la entalla para el hierro
fundido es cero.

Debe notarse que cuando hay datos de ensayos disponibles, deben utilizarse directamente. Si la carga
no se invierte completamente y/o no hay datos de ensayos disponibles, entonces es recomendable usar
la ecuacion de Soderberg.

En la figura 6-10, el eje trasmite 10 hp de la polea P al engranaje G a 900 rpm, bajo condiciones de
carga estacionarias. El eje estd hecho de acero AISI-1035, laminado en caliente. La resistencia
ultima en traccién es 85.000 psi y el limite de fluencia en traccién es 55.000 psi. El didmetro
de la polea es 10", y el didmetro primitivo del engranaje es también 10”. El peso de la polea Pes 30 1b
y el peso del engranaje G es 30 1b. Despreciar el peso del eje. La relacién entre las tensiones de la
correa es I3 /T, = 2,5. El 4ngulo de presién del engranaje es 20°.

Debe determinarse el tamafio del eje usando la ecuacién de Soderberg. (La solucién hallada

empleando el Cédigo de Ejes de ASME se encuentra en la pagina 121. El disefio por rigidez y velo-
cidad critica estd en las paginas 123-127.)

Solucion:

(a) El momento de torsion M4 sobre el eje se encuentra de

M N/63.000 = hp, M+(900)/63.000 = 10,0 M4 = 700 Ib-pul.
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(b) Las fuerzas en la correa se encuentran de

(c)
d)
(e)

(T, — T)(R) = M o (T, — T,)(6) = 700y T,/T, = 2,5
de la cual T, = 233 1b, T, = 93 Ib.

511b
2d I
= == t (a)
¥
%4
ﬁ” ot & 5" _ 6rr P =
»
3261b
j' 5591b * Cargas horizontales
: 140 1b 4
93 1b I o
] Diagrama de momentos
\‘W\/ Flectores horizontales
301b
1956 1b-pul
255 1b l 85,5 1b :
| \ Cargas verticales
‘ B11b 1‘ (incluyendo los pesos)
H 153 th-pul
Diagrama de momentos
W Flectores verticales
A, 1965 lb-pul
580 b-pul = e
s “~_ Diagrama de momentos
Flectores combinados
Fig. 6-10

Fuerza tangencial del engranaje, F; = M;/R = 700/5 = 140 lb.
Fuerza separadora, F, = F; tan ¢ = 140 tan 20° = 51 lb.

Los diagramas de cargas y de momentos flectores se muestran en la figura. Las fuerzas en la correa y en
el engranaje se suponen concentradas. Se incluye el peso de la polea y el peso del engranaje.

Consideremos primero la seccién del engranaje. Aun cuando el momento de flexion aqui es menor que
en el cojinete derecho, el cunero puede ser el factor influyente.

El factor de concentracion de esfuerzos Kf debido al cufiero en flexién es 1,6

El factor de concentracién de esfuerzos en flexién debido al filete donde la porcion del eje de dia-
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(8)

(k)

(1)

()

(k)

(1)

(m)

metro d se une con la de didmetro 2d depende del radio del filete. Aun si la relacién del radio del filete
al didmetro del eje d se especifica, para obtener el factor teérico de concentracién de esfuerzos, Ky, el
factor real de concentracién de esfuerzos Kf depende de la sensibilidad a la entalla, la cual es funcién del
radio del filete. Asi, es necesario usar una solucién de tanteos, aproximando el didmetro d y el radio
del filete y verificando con los valores calculados de d. Los valores usados en los caleulos siguientes estan
de acuerdo con el valor final:

r/d = 0,083, de la cual r =%”

Para r/d = 0,083, y una relacién de didmetros = 2, el factor teérico de concentracién de esfuerzos, K¢,
en flexion, es 1,86. El factor de sensibilidad a la entalla, g, es 0,78 para aceros aleados con el radio del filete
de %”, Entonces

Kf =1+ qgKs—1) =1+ 0,78(1,86 — 1) = 1,67

Por tanto, el radio del filete es tal que produce un efecto peor que el cuiiero.

El momento de flexién es constante, 580 Ib-pul, pero una particula sobre la superficie estd sometida a
una inversion completa del esfuerzo. Esfuerzo medio = 0. El esfuerzo variable de flexién es

o . Mc _ s80(d/2) _ 5910

v 1 md*/64 d®
El esfuerzo normal equivalente es
s
Y 5910 55.000 17.300
= sy + Kes, —%= = 0 + 1,67 (5 =
Sen = S T %% ABC (T ) 4250001 (0,85 0,87 13

El esfuerzo cortante debido a la torsién es constante, ya que el momento de torsién lo es. El esfuerzo cor-
tante variable es cero. El esfuerzo cortante medio es

Te 700(d/2) 3570
S =] —_— = =
= J 7d ¥/32 d®

El esfuerzo cortante equivalente es

S,

- ys . 3570
SO sms+Kfsv—s 48C - e + 0
r
El esfuerzo cortante admisible es
S 0,5(S.)
ys U0 Vy _ _0,5(55.0000 _ .
5 = 7 = 5 = 18.300 psi

Igualando el esfuerzo cortante admisible al esfuerzo cortante méximo,

18300 = V(Is,)® + (s,5° = V (17.300/2d > + (3570/d°%?  de la cual d = 0,796"

A continuacion se analizara el eje en el cojinete derecho. Se considerara, especificamente, la seccién con
didmetro d en el filete, con el momento de flexién en la linea central del cojinete tomado como si actua-
ra en la seccion con el filete. El esfuerzo medio de flexién es Sy =0.

El esfuerzo variable de flexién es

Mc 1965(d/2) 20.100
SU = — = % = 3
I d /64 d
El factor de concentracion de esfuerzos, K, no puede determinarse directamente aqui, pero si se em-
plea el mismo procedimiento de ensayo y error que se empleé en la seccién del engranaje. Se utilizard un
valor alto de r/d:r/d = 22. (d resulta alrededor de 1—'”, y r alrededor de IT”') Para r/d ~ 0,22, K¢+ =
1,37; para r = 1‘[: g = 0,95. Asi, Kf =1+ ¢g(Kt—1) =1 4 0,95(1,37 — 1) = 1,35. Entonces, el es-
fuerzo normal equivalente S,y €8

S

5 y_ 20.100 55.000 _ 47600
Sen = Sm * Kesy g = 0+ 1.3%¢ 2 (42.5000(1)(0,85) 0,80 2°
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11.

(n) El esfuerzo cortante medio debido a la torsién es

16T 16 (700) 3570
s = m—— = = S
ms md® 77d® d®
Esfuerzo cortante variable, Sys = 0. Por tanto, el esfuerzo cortante equivalente es
- PR | Sl easiio).
Ses T Sms T KpSysl 5) YiBC ~ i

(o) El esfuerzo cortante permisible es, de acuerdo con (k): 18.300 psi

(p) Del esfuerzo cortante combinado para el esfuerzo equivalente,

18.300 = \/<%sen)2 + (s = V(47.600/24%2 + (3570/d°° o d=109".Usar d=13".

(q) La dimension del eje, d, se determina en esta forma por los esfuerzos que actiian sobre el eje en el cojinete
derecho. Las proporciones finales, determinadas por condiciones de resistencia tnicamente, usando la
ecuacién de Soderberg, son: d = lJe-”, 2d = 2-&”

Un elemento de acero en voladizo, tal como se
muestra en la figura 6-11, estd sometido a una
carga trasversal en su extremo, que varia desde
10 1b hacia arriba hasta 30 lb hacia abajo, mien-
tras una carga axial varia de 25 lb (compre-
sién) a 100 Ib (traccién). Determinar el didme-
tro requerido en el cambio de secciéon para una
vida infinita, usando un factor de seguridad de

2. Las propiedades de resistencia del material
son: Fig. 6-11

101b

< — —p
251b 1001b

301b

s, = 80.000 psi (resistencia ultima),
Sy 68.000 psi (resistencia a la fluencia),
40.000 psi (limite de fatiga),

Sn

Resultados de ensayos indican que los valores del factor tedrico de concentracion de esfuerzos para
cargas de flexién y axiales son K; = 1,44 y Ky = 1,63 respectivamente, en el cambio de seccion
trasversal.

Solucion:

Para el punto A, que es critico, se determina el esfuerzo normal equivalente. Se supone que el esfuerzo
normal equivalente en este punto es la suma algebraica del esfuerzo normal equivalente debido a la flexién
y del esfuerzo normal equivalente debido a la carga axial.

Debido a la flexion el esfuerzo normal equivalente es

- el A SySufp 510 (68.000)(1020)1,44) _ 3180

Fenlo = %0 ™ S ABC T T T (40,0001 (d7)(1) (0,85 0.9) e

(32)(150) ) (32)(50) (32)(100) 510 (32)(200) _ 1020
donde s(max)= ——5—, s(min)=--——5—, L e LGB S
i 77d® i 7d° *n 277d® d° v 277d° a®

Debido a la carga axial, el esfuerzo normal equivalente es

I 150 (68.000) (250) (1,63) _ 460
(Sgndg = 2 T 2 = T2
7d (40.000) (1) (d ") (0,7) (0,85)(0,9) d
donde s(max) = - s(min) = 100 S, = 490 s, = 259
md>’ md? ™ L md? VT mg?

Entonces, el esfuerzo normal equivalente total S,,en Aes

_ 3780 460 _ Sy _ 68.000

S,
en da d2 N

de la cual d = 0,490 pul.
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12. En algunos casos, puede ser mas econémico disefiar sobre la base de una resistencia a la fatiga para

13.

14.

una vida finita, en vez de disefiar para una vida infinita. Como una ilustracién supongamos que
la varilla de empuje de una bomba de combustible se disefia para un valor no mayor de 100.000 ci-
clos, mientras estd sometida a una carga ciclica de 1750 1b, la cual en cada ciclo se reduce hasta ce-
ro (carga libre). Datos de ensayos indican que el material del cual estd hecha la varilla tiene una
resistencia de fluencia de 55.000 psi y un limite de fatiga de 38.000 psi para carga con inversion,
pero tiene una resistencia a la fatiga de 50.000 para carga con inversién a 100.000 ciclos. Con un
factor de seguridad igual a 2, determinar el didmetro requerido para la varilla de empuje, tanto
para una vida finita de 100.000 ciclos, como para una vida infinita.

Solucion:
Como se tiene carga repetida, Sm = Sy = F/A = 1750/(&7Td2) = 2230/d2.

KfS'U
s, ABC"

s
Suponer K = Kf =1,A=07 B=1, C =0,9; y remplazar en la ecuacién = -s—m +
y

Z|~

(a) Parauna vida finita de 100.000 ciclos

1 2230 (1)(2230)
= = 5 + 5 0 @ = 0,475 pul
2 d~(55.000) d " (50.000) (0,7)(1)(0,9)

(b) Parauna vidainfinita

1 9 230
5 = z %50 - - (1)¢2 ) o @l = 0,517 pul.
d” (55.000) d” (38.000)(0,7)(1)(0,9)

PROBLEMAS PROPUESTOS

Un voladizo de acero torneado de una pulgada de didmetro y 10 pul de largo esta cargado en el extremo con
una fuerza que varia desde 60 b hacia abajo hasta 100 Ib hacia arriba. En el sitio donde el elemento estd unido
al soporte hay un filete de &” que origina un factor tedrico de concentracién de esfuerzos, K3 = 1,32. El factor
de sensibilidad a la entalla, g, puede tomarse igual a 0,92.

Si el material tiene un esfuerzo altimo s, — 80.000 psi, un limite de fatiga en flexién con inversién, Sp =
35.000 psi y una resistencia de fluencia, sy = 60.000, determinar: (a) esfuerzo maximo de flexién, (b) esfuerzo
minimo de flexidn, (¢) esfuerzo medio, (d) esfuerzo variable, (¢) factor de disefio V.

Resp. (a) 10.200 psi, (b) —6120 psi, (c) 2040 psi, (d) 8160 psi, (e) 2,29

Una fugrza aplicada en el extremo de una barra en voladizo varia con el tiempo, en el plano del papel, como
muestra la figura 6-12. Aun cuando las proporciones dan las dimensiones maximas mostradas, se desea un fac-
tor de seguridad N = 2,5.

El material es AISI-1020 con una resistencia dltima de 64.000 psi, un limite de fatiga de 32.000 psi en fle-
Xi6n con inversién y un limite de fluencia en trac-
cién de 48.000 psi. Para la seccién A-A, el factor te6ri-
co de concentracién de esfuerzos Ky es 1,37 para el A F (fuerza variable)
didmetro de 2" con un filete de radio%”. El factor de ! é R
sensibilidad a la entalla ¢ para un acero normaliza- —
do es 0,95 para el filete de radio3". ol

Usando un factor C = 0,90 por efecto de super-
ficie, un factor B = 0,85 por efecto de tamario, y
un factor A = 1 ya que no hay carga axial, deter-

Wt
—
D-.
—
o

minar para la seccién A-A: (a) el factor de concen- F

tracion de esfuerzos Kf, (b) el esfuerzo medio s, Fig. 6-12 12001b \ [\ ﬂ

(c) el esfuerzo variable's;,, (d) el factor de seguridad / t
N, (e) si las proporciones son satisfactorias, (f) en 6001b L AT A/

caso de que las proporciones no sean satisfactorias,
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15.

16.

17.

18.

19.

20.

qué podria hacerse para dar una solucién satisfactoria sin cambiar la seccién de 2" de didmetro.
Resp. (a) Kf = 1,35, (b) s, = 3820psi, (c)s,= 11.480psi, (d) N = 1,4. (e) Las proporciones no son satisfac-
torias. (f) Usar un material mejor con un limite de fatiga mayor. Un radio de curvatura mayor en el filete
no da un aumento suficiente en la resistencia para aumentar el factor de seguridad a 2,5. Esto puede veri-

ficarse utilizando Kf = 1 como valor limite.

Determinar la carga maxima para la viga simplemente apoyada, carga-
da ciclicamente, como muestra la figura 6-13. La resistencia dltima es
100.000 psi, el punto de fluencia en traccién es 75.000 psi, el limite de
fatiga para flexion con inversién es 50.000 psi, y el factor de diseno N
es 1,3. Usar un factor B = 0,85 por efecto de tamano y un factor C = 0,90

por efecto de superficie.

Resp. Para un esfuerzo medio 32W/77 psi y un esfuerzo variable 16 W/mr

psi, W = 2850 Ib y 3W = 8550 lb.

W a 3W

L
—

N2 pia,

Fig. 6-13

Una seccién de un eje de didmetro d se une a una seccién de un eje de didmetro 1,56d con un filete que produce

un factor real de concentracion de esfuerzos K = 1,22 para torsion.

El material tiene un limite de fluencia en traccién de 81.500 psi y un limite de fatiga en flexién con inver-
sion de 54.500 psi; el limite de fatiga en torsién con inversién es 0,6(54.500) =32.700 psi.
Usando un factor B = 0,85 por efecto de tamafio, un factor C = 0,85 por superficie, y un factor A = 0,6,
determinar el tamafio del eje requerido para un momento de torsién que varia de 0 a 20.000 lb-pul en el punto

de menor diametro del eje. Usar un factor de diseno NN igual a 2.

Resp. d = 1,93"'; usar 1%”

Una viga en voladizo de seccién trasversal circular estd sometida a un esfuerzo alternante en un punto situado
sobre la fibra externa, en el plano de soporte, que varia de 3000 psi (compresién) a 4000 psi (traccién). Simultd-
neamente hay un esfuerzo alternante debido a carga axial que varia de 2000 psi (compresién) a 4000 psi (trac-
cién). El material tiene una resistencia altima s, = 60.000 psi y una resistencia de fluencia sy = 45.000 psi.
Suponer que Kf = 1, B= 0,85, y C = 0,9. Determinar (a) el esfuerzo normal equivalente debido a la carga
axial, (b) el esfuerzo normal equivalente debido a la flexién, (c) el esfuerzo normal equivalente total debido a

la carga axial y a la flexién. Resp. (a) 9425 psi, (b) 7360 psi, (c) 16.785 psi

Un elemento de acero de seccién trasversal circular esta sometido a un esfuerzo de torsién que varia de 0 a 5000
psi y simultdneamente estd sometido a un esfuerzo axial que varia de —2000 psi a 4000 psi. Despreciando con-
centracién de esfuerzos y efectos de columna, y suponiendo que el esfuerzo maximo en flexién y en carga axial
ocurren simultineamente, determinar (a) el esfuerzo cortante equivalente maximo, (b) el factor de seguridad
de diseiio basado en la fluencia en corte. El material tiene un limite de fatiga s, = 30.000 psi y una resisten-
cia de fluencia sy = 70.000 psi. El didmetro del miembro es menor que % pulgada; B = 1; la superficie tiene

un pulimento de espejo, C = 1. Resp. (a) Ts

(max) = 9100 psi,

(b) N = 3,85

Un acero SAE-3125 tiene una resistencia ultima en traccién de 100.000 psi, un limite de fluencia de 64.000 psi,
y un limite de fatiga para flexién con inversién de 32.000 psi. Hacer un diagrama de Goodman modificado y
de él determinar la magnitud de la resistencia a la fatiga para carga libre en flexién.

Resp. 48.600 psi.

Una varilla de 2 pul de didmetro estd doblada en
la forma que muestra la figura 6-14. La fuerza apli-
cada varia de 0 a un maximo de F libras. La vari-
lla estd hecha de un acero con un limite de fluencia
en traccién de 60.000 psi y un limite de fatiga de
45.000 psi. ;Cusl es la carga maxima que puede
aplicarse para un factor de seguridad N = 2, ba-
sado en el limite de fluencia estatico? Usar las
ecuaciones de Soderberg para esfuerzos variables.
Factor de acabado superficial, C = 0,8. La carga
maxima debe encontrarse de los esfuerzos varia-
bles que se presentan en la seccién A-A.

Fig. 6-14

Resp. El esfuerzo maximo en la seccién A-A debido a la flexién y considerando la viga como viga curva (ver el
capitulo correspondiente) es 5,08 F. El esfuerzo variable es 2,54 F y el esfuerzo medio es 2,54 F. Como el
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21.

22.

esfuerzo maximo se ha encontrado del anélisis de una viga curva, K = 1. Usando A = 1, B = 0,85, y
C = 0,8, la carga maxima F es 3980 lb.

Similar al problema 20, excepto que la carga méxima debe encontrarse de los esfuerzos variables que se presen-

tan en la seccién B-B.

Resp. El esfuerzo maximo en la seccién B-B (para una viga recta) es 7,65F. Usando la ecuacién de Soderberg
con A=1 B= 085y C = 0,8, la carga maxima F es 2650 lb.

Una barra plana de acero de 2"’ x 1" estd doblada en la forma mostrada en la figura 6-15. La carga F varia de

1000 1b a 4000 1b. El material tiene una resistencia tltima a la traccién de 80.000 psi, un limite de fluencia de

50.000 psi y un limite de fatiga (en flexién con inversién) de 40.000 psi. Determinar:

(a) el esfuerzo medio de flexién en el punto P F

(b) el esfuerzo variable de flexién en el punto P Fig. 6-15

(c) el esfuerzo axial medio en P

(d) el esfuerzo axial variable en P {

(e) el esfuerzo equivalente de flexion en P usando un factor 5
de acabado superficial, C = 0,9

(f) el esfuerzo equivalente de traccién en P debido a la carga
axial, usando A = 0,7 por carga axial y C = 0,9

(g) el esfuerzo equivalente total en P

(h) el factor de seguridad en P basado en los esfuerzos va-
riables

(i) el esfuerzo méximo de traccién en el punto P usando la
carga méaxima y determinar el factor de seguridad ima- 5
ginando la carga constante.

]

-

Resp. (a) 22.500 psi (d) 750 psi (g) 47.600 psi (traccién)
(b) 13.500 psi (e) 44.600 psi (h) N = 1,06
(c) 1250 psi (f) 3000 psi (i) 38.000 psi, N = 1,32



Capitulo 7

Vibraciones en maquinas

LOS MOVIMIENTOS VIBRATORIOS en mdquinas se presentan cuando sobre las partes elasticas

actian fuerzas variables. Generalmente, estos movimien-
tos son indeseables, aun cuando en algunos casos (trasportadores vibratorios, por ejemplo) se disefian
deliberadamente en la maquina.

EL ANALISIS DE LAS VIBRACIONES requiere el siguiente procedimiento general:

1. Evaluar las masas y la elasticidad de las partes envueltas.

2. Calcular la cantidad de rozamiento envuelta.

3. Idealizar el implemento mecénico real, remplaziandolo por un sistema aproximadamente equi-
valente de masas, resortes y amortiguadores.

4. Escribir la ecuacién diferencial de movimiento del sistema idealizado.

5. Resolver la ecuacién e interpretar los resultados.

EL SISTEMA IDEAL MAS SENCILLO consiste de una ma-
sa unica, un resorte P AWy A 8 iy

Gnico, y un amortiguador, como muestra la figura 7-1. La ecua-
cion diferencial de movimiento para este sistema es

mx + ¢x + kx = F@) I=)
donde

m = masa.

k = constante del resorte (fuerza por unidad de deformacién).

¢ = constante de amortiguamiento (fuerza por unidad de m l
velocidad). (Se supone que la amortiguacién es viscosa, ¥
es decir que la fuerza resistente es proporcional a la ve- t
locidad.) F(t)

F(t) = fuerza externa cualquiera, funcién del tiempo.
x = desplazamiento de la masa desde la posicién de equili- Fig. 7-1
brio estatico.

%, x = derivadas, primera y segunda respectivamente, de x
con respecto a t.

CUALQUIER SISTEMA DE UN SOLO GRADO DE LIBERTAD puede describirse por me-

dio de la misma forma de
ecuacion diferencial escrita anteriormente, si la fuerza de restitucion (fuerza del resorte) es proporcional
al desplazamiento y si la fuerza de rozamiento es proporcional a la velocidad. Para el sistema general
de un solo grado de libertad podemos escribir

mea'é + cea'c + kex = F(1)

donde m,, ¢,, &, son la masa equivalente, la constante de amortiguamiento equivalente, y la constan-
te del resorte equivalente, respectivaménte. El desplazamiento x puede ser lineal o angular.

89
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La funcion excitadora, F(t), puede ser de cualquier forma en la prictica. Para este andlisis se
supone que es sinusoidal:

F(t) = F,sen wt

donde F, es la amplitud de la fuerza aplicada externamente y w es la frecuencia.

LAS VIBRACIONES LIBRES se presentan cuando después de una perturbacién inicial, no existe
ninguna funcidn externa de excitacién, esto es, F(¢) = 0. La ecuacién
diferencial es - .
Mm% + c,% + k,x = 0
La solucién de esta ecuacion puede escribirse
G %
7 = Aies1 + AQGSQ

donde o = - ey Loy _ ke y 5 o ey SRS P Y

2m, mg r 2m, m,

y A, y A, son constantes determinadas por las condiciones iniciales.

En el caso particular en que (ce/2me)2 =k,/m,, si=s.=s ylasoluciénesx = (A + Bt)e -st

EL AMORTIGUAMIENTO CRITICO se refiere al caso especial que se acaba de mencionar para el
, Y e, = (cg)e = 2Vk,m, es llama-

cual (2678)2 = m_e
e e
do el valor critico del coeficiente de amortiguamiento.
Si el amortiguamiento es mayor que el critico, entonces la solucién de la ecuacién para vibraciones
libres no contiene términos periddicos. La masa, después de la perturbacién inicial, regresa hacia la posi-
cién de equilibrio pero no oscila.

AMORTIGUAMIENTO MENOR QUE EL CRITICO. Esta es la situacién oscilatoria. La solucién
de la ecuacién diferencial para vibraciones

libres puede escribirse en la forma

e

- (2.

-at c k
x = e Xsen (w;t+7) donde 0= &, @,= e o

2m,’ “d m,
w; es la frecuencia amortiguada del sistema. Si el amortiguamiento fuera cero la frecuencia

seria w,= We, la cual se llama frecuencia natural.
e

Las constantes X y ¥ se determinan de las condiciones iniciales.

PARA VIBRACIONES FORZADAS, la soluciéon de la ecuacién diferencial es la dada anteriormente
para vibraciones libres, adicionada de una integral particular.
La solucion puede escribirse en la torma

5 = e_atX sen (a)d£+'y) + Y sen (wt - ¢)

La primera parte de la expresién anterior representa la vibracién transitoria, la cual desaparece con el
tiempo. La segunda parte se llama vibracién en estado estacionario y es la parte que generalmente
presenta mds interés para el ingeniero.

LA AMPLITUD EN ESTADO ESTACIONARIO Yes Y = Fy . BEsta ex-

9.2 2
V((fie— Maw™ ) + (c,w)

presion puede escribirse (E,/k)

V(1 -P2 + (2617

donde r = w/wy es la relacién de frecuencias 05 = Ce/(ce)c es la relacion de amortiguamiento
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EL FACTOR DE AMPLIFICACION M es

v oo X 1
Fo/k \/TI - 4 (2.’;:r)2
M es la relacién entre la amplitud del desplazamiento en estado estacionario y el desplazamiento
que produciria una fuerza estatica igual a F .

EL ANGULO DE FASE ¢ puede determinarse de las expresiones

Co®

tan ¢ = — : sen ¢ =
k, - m, o Vik,— m,0?)? + (c, wf

LA FUERZA TRASMITIDA A LA BASE es la suma de la fuerza del resorte y de la fuerza de
amortiguamiento:
kx + c%

Usando la solucién en estado estacionario mostrada anteriormente para x, puede demostrarse que la am-
plitud de la fuerza trasmitida es
FVE: + (¢, @)

Vik, - my?? + (c, Re

Fp

LA TRASMISIBILIDAD es la relacién entre la amplitud de la fuerza trasmitida y la amplitud que
se tendria si la masa estuviera anclada a la base (sin resorte y sin amorti-

guador).
TR - ‘B . ke + (cp0f
E, Viky~ my oV + (cyw)
V1 + g

V(1 -r22 + (2872

LA FUNCION EXCITADORA, en ladiscusion ante-
rior, estaba en la for-

ma de una fuerza periédica aplicada a la masa mdvil. a, 2(t) Z
Otra situacién importante se ilustra en la figura 7-2. ‘;’_, =
Aqui un movimiento peridédico de la base produce el L k,
movimiento de la masa. Corrientemente, el problema —\N\/\—
de diseno en esta situacion consiste en escoger un resor- Base Me
te y un amortiguador tales que la amplitud del movi- —{r—

&

miento de la masa sea pequefia en comparaciéon con la E
amplitud del movimiento de la base. 2 I; :5 A A 5 3 f 77
Si z(t) se toma de modo que sea sinusoidal, esto es
z(t) = 2z senwt
la ecuacién diferencial para el movimiento de la masa es
mi + ¢x + hx = zVES + (c,»)? sen(wt-y)
donde i es un dngulo de fase.
ke

-, @
COSRUENESIE ———— ———— sentf = g

Vi + (c,0? VEZ + (e, o)

La ecuacién diferencial anterior, excepto por el dangulo de fase i, es idéntica en su forma a la ecuacién
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discutida previamente. La solucién muestra que la amplitud de la vibracion en estado estacionario es

z \f'k;j,' + (i, w)*

Viky = My + (c, )

Y =

LA TRASMISIBILIDAD es la relacién entre la amplitud del movimiento de la masa y el de la base.

VEZ + (c, w)’

Vik, = m, Y + (¢, ©)°

u o~

LOS SISTEMAS DE MAS DE UN GRADO DE LIBERTAD no pueden describirse mediante
una simple ecuacién diferencial
de segundo orden. Un analisis completo de un sistema tal requeriria, en general, la solucién simultdnea
de un sistema de n ecuaciones de segundo orden, donde n es el niimero de grados de libertad del sistema.
Sin embargo, existen métodos practicos relativamente
sencillos que permiten determinar la frecuencia mds baja
de vibracién (o frecuencia fundamental). Esta informa- N
cién es de gran importancia para el ingeniero proyectista. — =
El sistema de dos grados de libertad de la figura
7-3 posee dos modos de vibracién. En el primer modo las
dos masas se mueven en fase, alcanzando los desplaza-
mientos maximos en el mismo sentido y en el mismo
instante. En el segundo modo las masas estdn fuera de
fase, alcanzando los desplazamientos méximos en sen-
tidos opuestos y en el mismo instante.

Wi

—.-xQ

Fig. 7-3

EL METODO DE LA ENERGIA para determinar la frecuencia del primer modo se basa en que,
si se desprecia el rozamiento, la energia cinética maxima del
sistema debe ser igual a su energia potencial maxima.

Sean X, = amplitud del desplazamiento de la masa m, y X, = amplitud del desplazamiento
de la masa m,. Supongamos un movimiento sinusoidal de frecuencia .

La energia cinética maxima del sistema sera

2 2 i o 2
E.C. max. = zm X0 + zmXow

La energia potencial mixima almacenada en el resorte sera

E.P. max. = 3k X: + 3ko(Xp- X))

Sin rozamiento, E.C. max = E.P. max.
PR IR AR X0 P ) Y NSy Wo &) AST
lei + mQXE my + mQ(XQ/X1)2

Esta ecuacidn daria la primera, o mas baja, frecuencia natural de vibracién, si se conociera la relacién
de amplitudes X, /X, . El procedimiento practico consiste en ensayar una serie de valores para esta rela-
cién. El valor que dé el resultado mds bajo para @ es el mas cercano al valor correcto.

LA RESONANCIA se define en varias formas en textos diferentes. El término se refiere generalmente
a la operacién en la vecindad de la amplitud maxima en vibracién forzada. Para
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un sistema sin rozamiento significa operacién a la frecuencia natural w,= Vk,/m, .

Con amortiguamiento viscoso y una funcién excitadora de la forma F, sen ot aplicada a la masa,
la amplitud maxima se obtiene cuando la frecuencia de operacién w es

= V1 - 267

Dmax ¥

Notar que es diferente a la frecuencia amortiguada w; .
w; = a)n\/l_— 6_2-

En ausencia de implementos de amortiguamiento colocados deliberadamente, el factor & =
ce /(co)c es generalmente pequenio y @y, @3 Y Wpay son aproximadamente iguales. Por tanto,
@y, se usa ordinariamente en cdlculos de ingenieria. En los problemas siguientes, cuando se menciona
la resonancia, significard operacién a la frecuencia natural w,.

Para sistemas de varios grados de libertad, resonancia significara operacién a cualquiera de las fre-
cuencias naturales.

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Escribir la ecuacién diferencial de las vibraciones libres del sis- g—’”
tema que muestra la figura 7-4, en que x se mide a partir de la k
posicién en el que el resorte estd sin esfuerzo.

Solucién: 4 77%—

Se hace el diagrama de cuerpo libre de la masa y se sefialan cuidado-

. - 2.4 . E = —fx o
samente todas las fuerzas que actuan en la direccién x. Se aplica la segun- P % m
da ley de Newton, igualando la suma de las fuerzas externas al producto de L
la masa por la aceleracion.
Fig. 74

—cx — kx = mx [0} mX + cx + kx = ©

Notar que la fuerza del resorte se ha escrito apropiadamente como
—kx, ya que su sentido es opuesto al de x. En forma similar, la fuerza de
amortiguamiento se ha escrito como —cx, ya que su sentido es opuesto al
de la velocidad x.

2. Escribir la ecuacién diferencial de las vibraciones libres del sis-
tema mostrado en la figura 7-5. Despreciar la masa de la varilla.

Solucion: m, masa concentrada

Existe un movimiento angular. Se sumaran los momentos de las fuer-
zas externas alrededor de la articulacién O y se igualaran al producto de la
aceleracién angular por el momento de inercia relativo a la articulacion.

Para un pequerio desplazamiento 0, la fuerza del resorte es muy cer-
cana a —ka Oy la fuerza del amortiguador a —ca 6. Ademds, los brazos de
momento para estas fuerzas son muy proximos a a. El brazo de momento
para la fuerza debida al peso es b sen 0, el cual se aproximara a b 9. El
momento de inercia de la masa relativo a la articulacién es mb? ; por tanto,

—(caé)a - (kaB)a - mg(b@) - mb30
0o meé.+ 0020.+ (k02+mbg)0 = 0

Fig.7-5
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Determinar para el sistema del problema 2 (a) la frecuencia natural, (b) la frecuencia amortiguada,
(c) el valor critico del factor de amortiguamiento c.

Solucion:

Comparando la ecuacién escrita en el problema 2 con la ecuacién general para un grado de libertad que se
discutio anteriormente, tenemos

x=0 %=6 X=0 m, =mb, ¢ = ca® k,=ka2+mgh
e e e g

Por tanto i = 5 - — g -
( [ir=32 & F
(a) Wy = g = a—;l.g__ (b) Wy = J_-? = (c_e)Q = ‘/ a ;'16 L ca2)2
A o Mg 2m, mb 2mb

(e) () = cca2 = 2Vkym, = 2V(kaQ+mgb)mb2 o G S (2/4?) v(k02+mgb)mb2

()

o

- Escribir la ecuacién diferencial para el sistema de la figura

7-6.
Soluci()n': k vatilla sin masa

masa
De nuevo se suponen desplazamientos pequefios y se hacen a /'/l I o et
aproximaciones como las del problema 2. Se define @ medido a i
partir de la posicion de equilibrio estatico. Esto significa que (7

J ] J' ¢ Ft‘) sen @
inicialmente la fuerza del resorte debe ser suficientemente grande (funcién
para equilibrar el efecto del peso. Tomando momentos alrededor excitadora)

b J

de O,
(—caé)a + (—ka@—gmg)a + mgb + Bybsenwt = mb> 0

R 2 4 2
o mb 0 + ca”0 + ka0 = F,bsenwt (—kal — L gy posicion de

equilibrio

Notar que al medir 6 desde la posicién de equilibrio estdtico,
la fuerza del peso se elimina. Aun cuando este sistema es el mis-
mo de los problemas 2 y 3, excepto por la orientacién con respecto
a la vertical, el comportamiento es diferente. Por ejemplo, la fre-
cuencia natural del sistema es

w, = (a/b)Vk/m Fig. 7-6

n

F, sen wt

L

Un motor se monta sobre resortes. Un pequefio desequilibrio del rotor
producira vibraciones cuando el motor esté en operacién. Analizar la
situaciéon de modo que se pueda tomar una decisién sobre las carac-
teristicas recomendables de los resortes para el montaje. Considerar

movimientos verticales unicamente. Ver la figura 7-7. @ (velocidad

Solucién: del motor)

Adoptamos los siguientes simbolos:

M = masa total del motor.
me = desequilibrio del rotor (producto de la masa desbalanceada por
el radio).
k = constante del resorte (efecto de todos los resortes actuando en
conjunto).
¢ = constante de amortiguamiento que tiene en cuenta el roza- mew? sen et

miento (principalmente los efectos de los rozamientos internos
entre las piezas y los materiales; su valor es pequeiio).

@ = velocidad del motor en radianes por unidad de tiempo.

ot = dngulo de rotacién de la masa no equilibrada, medido desde la ~kz —~Mg
horizontal.
x = desplazamiento vertical del motor, medido desde la posicién

de equilibrio estdtico. Fig. 7-7
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El motor, como un conjunto, tiene una aceleracion vertical ¥. Adicionalmente, la masa no equilibrada m
tiene la aceleraciéon —em> sen wt en la direccién vertical. Las fuerzas externas son las de los resortes y la del amor-
tiguamiento, mas el peso Mg. Entonces

—cX — kx — Mg + Mg = My - mea” sen wt

0 Mx + c% + kx = +mec” sen Wt

(Nota: El hecho de que el miembro derecho de la ecuacién aparezca con signo positivo o negativo, asi como
que sea m e’ senwt 6 me @? coswt depende de la referencia para el angulo de rotacién wt y del
sentido de rotacién w, asi como del sentido asignado como positivo al desplazamiento x. Por ejem-
plo, si se hubiera medido wt en el sentido del movimiento de las agujas del reloj, desde el eje verti-
cal positivo, la funcién excitadora hubiera sido m ew? coswt. Esto no cambia el resultado final del

analisis).

La ecuacién diferencial anterior tiene la misma forma que la discutida anteriormente para el caso general.
Sin embargo, la amplitud de la fuerza excitadora, en vez de ser una constante Fp, es una funcién de @. Se podrian
aplicar los resultados obtenidos anteriormente, pero en vez de esto se trabajardn los detalles principales.

Supongamos una solucién estacionaria de la forma x = Y sen (wt —¢). Entonces

% = Ywcos (wt—¢) y ¥ = —Yo’ sen(wt—a)

Remplazando en la ecuacién diferencial, se tiene

M [=Y o’ sen (cut—d))] + cYwcos (wt—p) + kY sen (wt—¢) = meaw’ sen Wi
0 —MY o’ (senat cos ¢ — cos wt senh)
+ cYw(cos wt cos ¢ + sen @t seng)
+ kY (senwt cos ¢ — cos wt send) = mea’ sen wt
Igualando los coeficientes de senwt, —MYw’cos ¢ + cYwsend + kY cos @ = mew’ .
Igualando los coeficientes de cos wt, MY &2 sen ¢ + cYwcos ¢ — kY sen ¢ = 0.

La solucién simultinea de las dos tdltimas ecuaciones da

2 T
6 = < b cos ¢ = N : sen @ = =

Vik =M + (cw) Vik =M + (cw) Vik =M. + (caw)

Asi, la solucién en estado estacionario de la ecuacién diferencial es

me(uQ

x = sen (Wt — )
Vik —Me?Y + (cwy

Investigamos la fuerza trasmitida a la base. Esta es la suma de las fuerzas de los resortes y el amortigua-

miento. P e oo 0 kY sen (wt—) + cYw cos(wt—d)

la cual puede ponerse en la forma YV k2 + (cw® sen(wt—d+[3)

donde (— & + ) es el angulo de fase entre la fuerza de excitacién mew’sen wt y la fuerza trasmitida.

Para nuestros propésitos, lo mds importante es la amplitud Fpp de la fuerza trasmitida:

2
Fpp = Y AT eoR - mea? VE2 + (cw)
Vk -Mw®? + (cw)?

Esto se comprende mejor si se pone en forma adimensional, como sigue.

(4] W 5 c .
Sean P sy s = , donde @, = frecuencia natural y ¢, = factor de
w, VM e 2ViM . ‘

amortiguamiento critico. Entonces

Fpp V1 + (2&ry?

mew” \/(1—r2)2 + (err)2
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La relacién entre la amplitud de la fuerza trasmitida y la amplitud de la funcién de excitacién se denomina
relacion de trasmision o trasmisibilidad.

La pregunta original en el problema era la de decidir sobre las caracteristicas aconsejables del resorte. Se
desea que la fuerza trasmitida sea pequena en comparacién con la fuerza que se trasmitiria si la armadura del
motor se anclara directamente a la base. Esto significa que la cantidad

V1 + (26r)
V-3 + @&y

debe ser pequefia comparada con la unidad. Como el rozamiento es pequenio, a no ser que se haya introducido
deliberadamente un amortiguamiento en el montaje, calculemos f = 0,05 y despejemos el valor de r necesario

para tener T.R. = 0,1:
V1 + 4(0,05r)

- V(1=r»)2 +4(0,05r)2

T.R.

0,1 de la cual r = 3,40

Nota: Si se hubiera supuesto un rozamiento nulo, se habria obtenido r — 3,41. Por tanto, para hacer estimaciones
rapidas en situaciones como la descrita, puede ignorarse el rozamiento.

Si r es 3,40, w, debe ser w/3,40; asi Vk/M = ©/3,40 o k = M w? /11,56.
Supongamos ahora que el motor pesa 42 Ib y opera a 1150 rpm. Entonces & debe ser

p . Mo®  (42/32,2) (271x1150/60)

11,56 11,56

= 16351b/pie = 136 lb/pul
Usando cuatro resortes en paralelo, la constante de cada uno de ellos debe ser 136/4 = 34 Ib/pul.

6. Parte de la operacién de un proceso requiere
que una mesa se mueva alternativamente con mesa cribadora G
una amplitud de 0,025 pul a una frecuencia de [ m |"o—'-
6 ciclos por segundo. La mesa debe tener dos
soportes elasticos de acero, como muestra la fi-
gura 7-8, cada uno con una constante de elasti-
cidad k definida como la fuerza sobre el extre- -
mo superior de uno de los soportes de acero L Fig. 1-8 T
dividida por la deformacién correspondierte
en dicho punto.
El peso de la mesa es aproximadamente de 80 lb. Un solenoide que produce una fuerza sinusoidal,
Fg senwt, se usa para accionar el sistema. ¢Para qué constante de elasticidad & deben disenarse los

soportes? Si el rozamiento efectivo se calcula que es ¢ = 0,05 ¢c, icudl es la fuerza maxima que de-
be suministrar el solenoide (Fg)?

k k

Esta es una situacién de vibraciones forzadas en estado estacionario. La amplitud de vibracién es

Y:—FO__

\/(ke— m, ch)2 + (cg a))Q

donde m, = m, masa de la mesa,

ko, = 2k (ya que hay dos resortes, cada uno con una constante k),
€g = ¢ = 005c, = (0,05 @ Vk,m,

W = (6)(277) = 12 77 rad/seg,

¥

= 0,025 pul, amplitud deseada.

Un examen de Y en la ecuacién anterior muestra que Y es cercana al méaximo, para Fy dada, en la reso-
nancia, esto es, cuando @ es igual a la frecuencia natural del sistema. Por tanto, el disefio debe ser tal que

ke = 2% = mw? o k = imw? = £(80/32,2)(127Y = 1765 lb/pie = 147 lb/pul.

En resonancia, Y = Fo/ca) . Entonces, la fuerza maxima requerida del solenoide es

Fy = cw¥ = 0,05c,0Y = (0,05)(2 Vk,m)wY = (0,05)(2\/(2)(1"{65)(80/32,2))(1277)(0,025/12)
= 0,74 1b
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7. Se propone montar una canasta de secado giratoria, en
la forma mostrada en la figura 7-9. Deben seleccionarse k
las caracteristicas recomendables de los resortes y de los
amortiguadores para las siguientes condiciones.

Peso total de la canasta mas su contenido =50 lb
Velocidad de rotacion = 400 rpm

— AL canasta de
Desequilibrio maximo supuesto = 20 lb-pul secado

(producto del peso por e)

En resonancia, la amplitud de la vibracién en cual-

quier direcciéon debe ser menor que § pul.

;\ \.
& AN

Solucion: B
Se escogen las coordenadas X y Y, como muestra la fi- dngulo entre amortiguadores
y resortes adyacentes = 60°
gura 7-10. Fig. 7-9

Consideremos una deformacién pequena x del centro de
la canasta. El resorte 1 se estirard, el 3 se comprimira y el 2
experimentard un cambio de longitud despreciable. Las fuer-
zas de los resortes serdn como se indica aproximadamente en
la figura 7-11.

La fuerza neta del resorte en la direccién X es
Fy = —2cos 30° kx cos 30° = —1,5kx

En otras palabras, la constante efectiva de resorte en la
direccién X es 1,5 k. Un andlisis similar dard el mismo valor
para la constante efectiva de resorte en la direccién Y.

Si se estudian en la misma forma las fuerzas de amor-

tiguamiento en las direcciones X y Y, se encuentra que el factor =%
| efectivo de amortiguamiento tanto en la direccién X como en

la Yes 1,5 c.

Debido a que todos los coeficientes en las ecuaciones dife- \
renciales para los movimientos X y Y son semejantes, solo se
necesita investigar una ecuacion, Fig. 7-10
M% + 1,5¢x% + 1,5kx = (me)w’ sen wt
La amplitud del desplazamiento serd
2
mew
Y =
V(1,55 = M2 + (1,5 cw)?

por analogia con el problema 5, en el cual la ecuacién diferen- |F51[ = kx cos 30°

cial era de la misma forma. La amplitud de la fuerza trasmi-

tida sera

- mea?V(1,5k)?2 + (1,5cw)? |, | = kx cos 30°
TR =
V(1,5k — Me?? + (1,5cw)? Fig. 7-11
En el problema 5 se vio que para mantener pequeiia la fuerza trasmitida, se hacia baja la frecuencia natural
en comparacién con la frecuencia de operacion especificada. Para un disefio tentativo escogemos w/w, = 3.

Como en este sistema la frecuencia natural es @y = V15 k/M, esto significa que debemos diseniar de modo que
15k =M = (/32 M, 0

2 2
M 0 x 277/60)% (50
AL L, (00 STYEUINSTAZZ) L b Ib/pie = 16,8 1b/pul
9 (1,5) 9 (1,5)

Ahora se calcula el factor de amortiguamiento ¢ requerido para limitar la amplitud del desplazamiento a
%pul, en resonancia. En resonancia,

2
V¥ = —% T o c = meWn _ U T B = 11,5 1b-seg/pie = 0,96 lb-seg/pul
Vo + (1,5 m:uw)2 15Y 1,5 (1/24)

donde Y = 1/24 pie, me = (20/32,2)(1/12) = 0,0517 slug-pie, w, = (27 x 400/60)/3 = 13,9 rad/seg.
Respuesta. Disefiar para w, = ®/3: k = 16,8 Ib/pul, ¢ = 0,96 Ib-seg/pul.
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8. En la figura 7-12, m, pesa 10 1b, m, pesa 20 1b, k, = 8 Ib/pul,
ko = 10 lb/pul, y kg = 5 Ib/pul. Usando el método de la ener-
gia, determinar la frecuencia natural de la vibracién en el pri-
mer modo, para movimiento vertical unicamente.

Solucién:

Sean X, y X, las amplitudes de los desplazamientos absolutos de
las masas m; ¥y m, desde la posicién de equilibrio estdtico. Sean &;
v & los desplazamientos de las masas bajo sus propios pesos, medidos
desde la posicién en que los resortes no estan esforzados.

v
i s

Ly

ny
Con referencia a los diagramas de cuerpo libre de la figura 7-13, é
para equilibrio estédtico se tiene

—k101 + ko(8,~8) + myg =

0
—kp(8,—=81) .~ kB + mog = 0O Fig. 7-12
0

- 88, + 10(8,-8) + 10 =
~10(6,—-6,) — 58, + 20 =

de la cual &, = 2,060 pul, 0o = 2,708 pul.
Las fuerzas iniciales en los resortes son: 1
—kydy

M
ey

LUy
2
Vi

0
0

Resorte No. 1, (8) (2,060) = 16,48 1b

—k2(82—81)1‘ - kaﬁet

Resorte No. 2, (10) (2,708 — 2,060) = 6,48 Ib
Resorte No. 3, (5) (2,708) = 13,54 Ib. i 2
Con los desplazamientos X1 y X, desde la posicién de equilibrio 1 l 4
estatico, existirdn los siguientes cambios de energia potencial: ko (8y—58y)
Almacenamiento en el Resorte No. 1, (16,48)X; + %(8))(12 m18 m28§

Almacenamiento en el Resorte No. 2, (6,48) (X, — X,) + %(10)()(2 — P
Almacenamiento en el Resorte No. 3,(13,54) X, + %(S)Xg Fig. 1-13
Cambio de elevacién, my, — 10 X, ¢

Cambio de elevacion, my, — 20 Xo.

El cambio total de energia potencial al moverse desde la posicion de equilibrio estatico es

PE. = 4X; + 5(X,~X,f + 2,5%2

Notar que los términos de cambio de elevacion cancelan los términos de las fuerzas iniciales en los resortes. El sis-

tema hubiera podido tratarse como si las masas se movieran en un plano horizontal, sin que se hubieran afectado
los resultados.

La energia cinética maxima de las masas en movimiento, suponiendo movimiento sinusoidal de frecuencia
@), sera

EC. = mli + Imds = 3(10/p)(X10) + 3(20/g)(Xow)® = (5X2+10X2)0g

2 2
4Xi+5Xo—X) + 25X
Igualando la E. C. a la E. P. se obtiene o~ =[ & X ) Q]g

> 2
forma 5X1 + 104X,

w? - 4+5X/Xs— 1)+ 2,5(Xo/X1F g
5 + 10(Xo/Xq)

la cual puede ponerse en la

El paso final es suponer valores para la relacién X5 /X4 y calcular la frecuencia @. El valor mas bajo resul-
tante para @ es el més cercano al correcto. (Nota: g = 386 pul/seg?)

X,/X4 supuesto ®? calculado ()
1,6 0,397¢ 12,38 rad/seg.
1,4 0,394¢ 12,33 rad/seg.
1,2 0,402¢ 12,45 rad/seg.

La respuesta es muy cercana a 12,33 rad/seg. Notar que el resultado no es muy sensible a la relacién supuesta para
X5 /X, . Generalmente, un buen valor para ensayar primero es la relacién de las deformaciones estéticas. En este
caso, 8,/8, = 2,708/2,060 = 1,31. En el caso de haber escogido X, /X1 = 1,31, se habria obtenido un valor tan
cercano al valor final @ = 12,33 rad/seg, como lo hubiera dado la regla de calculo.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

9. Escribir las ecuaciones diferenciales de movimiento de los sistemas que se muestran en las figuras 7-14, 7-15 y
7.16. En todos los casos el desplazamiento x se mide desde la posicién de equilibrio estético.

. . kik
Resp. PFig.7-14: mx + cx + ( 172 Yx = F()
ky+ ko by
Fig.7-15: mX + cx + (ki+ko)x = F() e
%0 o kik
Fig.7-16: mx + cx + (k11+ iQ)x = FO sen Wi
ko
m
_-teFe) I%mn wt
SRR
: Fig. 7-16
Fig. 7-14

10. Escribir la ecuacién diferencial del movimiento para

los sistemas de las figuras 7-17, 7-18 y 7-19. En todos k & @é

los casos el desplazamiento angular € se mide desde la

posicién de equilibrio estatico. Suponer que 0 es pe-

quefio y hacer las aproximaciones apropiadas. a F, sen wt

Resp.

Fig. 7-17: mb20 + ca’0 + ka’f = bFo sen wt g \\f

Fig. 7-18: mb20 + ca0 + (ka2+mgb)9 = bF, sen wt b Y

Fig. 7-19: m(R?+a®)0 + ka’0 = 0

11. ;Cual es la frecuencia natural para cada uno de los sis-
temas de las figuras 7-14 a 7-197

[ kik
Resp. Fig.7-14: -
(k1+k2)m
ki + ko
m

Fig.7-15:
/ kiko
Fig. 7-16: -~
4 (k1+ kg)m
Fig. 7-1T: —4f =
b m
Mupsg = m
A . H ka® + mgb k Radio de giro alrededor
Fig. 7-18: me = del centro de gravedad = #
a ——
: ka® \
Fig.7-19: — o I
m(ﬁ'?-!- a?

0
Fig. 7-19
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12,

13.

14.

15.

16.

17.

18.

19.

20.
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La ecuacién diferencial 10X 4 9% + 810x = 0 describe un sistema de un grado de libertad. Las unidades son pul,

seg, Ib. Determinar (a) la frecuencia natural @, (b) la frecuencia amortiguada W, (c) la relacién de amorti-

guamiento &= et

Resp. (a) @, = 9rad/seg, (b) @g = 9— rad/seg (no es lo suficientemente diferente de @,, como para notar la
diferencia con la regla de calculo), (c¢) f = 0,05

La ecuacidn diferencial 10X + 200% + 810x = 0 describe un sistema de un grado de libertad. Las unidades son pul,
seg, Ib. (Es éste un sistema oscilatorio? Resp. No: c/c, = 200/180. El amortiguamiento es mayor que el critico

La ecuacién 2% + 12% + 50x = 8 sen 10t describe un sistema de un grado de libertad en vibraciones forzadas. Las
unidades son pul, Ib, seg. Determinar (a) la frecuencia natural wy, (b) la frecuencia amortiguada g, (c) la
relacién de amortiguamiento f, (d) la amplitud de la vibracién en estado estacionario.

Resp. (a) 5 rad/seg, (b) 4 rad/seg, (¢) 0,60, (d) 0,0416 pul

Un motor eléctrico con peso de 25 Ib debe montarse sobre cuatro resortes. Las partes giratorias del motor pesan
10 b y tienen una excentricidad de 0,01 pul. La velocidad del motor es 1200 rpm. Se calcula que la relacién de
amortiguamiento es 0,05. Determinar la constante de resorte necesaria si la fuerza trasmitida a la base no debe
ser mayor que el 20 por ciento de la fuerza centrifuga debida al desequilibrio del rotor.

Resp. 41,2 1b/pul o menos

Un instrumento debe montarse sobre un tablero sometido a vibraciones de 0,2 pul de amplitud a una frecuencia
de 30 ciclos por segundo. El instrumento pesa 2 Ib. ;Qué constante de resorte se necesita para el montaje si la
amplitud de movimiento del instrumento no debe ser mayor de 0,02 pul? Resp. 16,7 Ib/pul o menos

Para el sistema mostrado en la figura 7-20,ky = ko =201b/pul,ym; = my, = 0,1 Ib-seg?/pul. Determinar la
frecuencia natural para el primer modo de vibracién. Resp. 8,77 rad/seg

Para un sistema como el de la figura 7-20, my =mg =0,2lb-seg?/pulyk, =k, = k. La frecuencia natural en el
primer modo debe ser 17,54 rad/seg. ;Cual es el valor de k requerido? Resp. 160 1b/pul

Se propone montar un ventilador dentro del gabinete de una parte de un equipo de en friamiento, como se mues-
tra esquematicamente en la figura 7-21. El ventilador (con motor) pesa 20 1b. El gabinete pesa 50 Ib. Los resortes
usados para aislar el ventilador del gabinete tienen una constante efectiva combinada de 100 Ib/pul. Los resortes
que aislan el gabinete de la base tienen una constante efectiva combinada de 200 Ib/pul. El ventilador opera a 400
rpm. ;Existe algin peligro de excitar el primer modo de vibracién del sistema? Usar el método de la energia.

Resp. No hay peligro. La frecuencia natural es aproximadamente 1,5 rad/seg para el primer modo de vibracién.
Como la velocidad del ventilador es 41,8 rad/seg (400 rpm), no hay peligro de que el desequilibrio del ven-
tilador excite el primer modo de vibracién

En un experimento sobre un sistema simple de masa-resorte-amortiguador, se ha encontrado que la frecuencia
de las vibraciones libres es 12 rad/seg. La constante de resorte y la masa se conocen con bastante precision, lo que
permite calcular la frecuencia natural @y, = 15 rad/seg. (a) ;Cudl es el valor de la relacién de amortiguamiento
f ? (b) (A qué frecuencia puede esperarse la maxima amplitud de una vibracién forzada con una funcién de
excitacion Fy sen wt aplicada a la masa? Resp. (a) f = 0,6 (b) Omayy = 1,95 rad/seg

Ventilador 1
.~ Gabinete
My my
ka
ky ky

Fig. 71-21



Capitulo 8

Velocidad critica de ejes

TODOS LOS EJES, aun sin la presencia de cargas externas, se deforman durante la rotacion. La.

magnitud de la deformacién depende de la rigidez del eje y de sus soportes, de
la masa total del eje y de las partes que se le adicionan, del desequilibrio de la masa con respecto al eje
de rotacién y del amortiguamiento presente en el sistema. La deformacion, considerada como una fun-
cién de la velocidad, presenta sus valores mdximos en las llamadas velocidades criticas, pero sélo la
mas baja (primera) y ocasionalmente la segunda tienen importancia generalmente para el proyectista.
Las otras son generalmente tan altas que estdn muy alejadas de las velocidades de operacién.

EN LA PRIMERA VELOCIDAD CRITICA, la flexién del eje sigue la forma mas sencilla posible.

En la segunda, la flexién sigue la segunda forma
mas sencilla, etc. Por ejemplo, un eje soportado en sus extremos y con dos masas relativamente gran-
des (en comparacién con la del eje), se deforma segtn la configuracién mostrada en las figuras 8-1(a)
y 8-1(b) cuando rota en la primera y en la segunda velocidad critica, respectivamente.

Fig. 8-1(a) Fig. 8-1 (b)

LA FRECUENCIA NATURAL DE UN EJE en flexion es practicamente igual a la velocidad criti-
ca, y generalmente se toman como iguales. Existe
una diferencia, normalmente muy pequena, debida a la accién giroscopica de las masas.

PARA UN EJE QUE LLEVA UNIDA UNA SOLA MASA (figuras 8-2y 8-3),

si su masa es pe-
quena en comparacién con la masa que lleva unida, la primera velocidad critica pue-
de calcularse aproximadamente por

w. = Vk/m rad/unidad de tiempo

RN RN
=== ! B,

Fig. 8-2(a) Fig. 8-2 (b) Fig. 8-3
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donde m es la masa y k la constante de resorte del eje (fuerza requerida para producir una deformacién
unitaria en el punto de localizacién de la masa). Esta relacién es independiente de la inclinacién del
eje (horizontal, vertical o intermedio). El simbolo X en la figura 8-2 representa la deformacién del eje,
durante la rotacién, en el punto de localizacién de la masa. Ademas,

®. = Vg/8 rad/unidad de tiempo

donde & es la deformacién estdtica (deformacion producida por una fuerza mg = W, en el punto de
localizacién de la masa), y g es la constante de gravitacion (32,2 pies/seg? 6 386 pul/seg? ¢ 981
cm/seg?).

PARA UN EJE DE SECCION TRASVERSAL CONSTANTE, simplemente apoyado en sus ex-
tremos, sin otra masa fuera de la
propia, la velocidad critica (primera) es muy cercana a

5 g o o
W, = 1}2((%(_)) rad/unidad de tiempo

donde & (max) es la deformacién estitica maxima producida por una carga distribuida uniformemente
sobre el eje e igual a su propio peso.

PARAUN EJE DE MASA DESPRECIABLE CON VARIAS MASAS CONCENTRADAS UNIDAS
A EL, (véase la figura 8-4), la primera velocidad critica es aproximadamente

."'TE il
M Ecuaciéon de Rayleigh-Ritz

J 7 a2
1£“n5n

donde W, = peso de la masa n-ésima
8, = deformacidén estdtica en la masa n-ésima
J = numero total de masas.

Fig. 8-4 Fig. 8-5

La misma ecuacién puede usarse para calcular la primera velocidad critica de un eje que tiene una
masa distribuida (véase la figura 8-5). Se divide la masa distribuida en un ndamero de partes, mi1 , mo,
mg, etc. Se considera la masa de cada parte como si estuviera concentrada en su propio centro de grave-
dad. La experiencia da el numero de subdivisiones que debe usarse, pero puede verse que con una parti-
ciéon no muy refinada se obtiene una buena precision.

LA ECUACION DE DUNKERLEY, la cual proporciona otra aproximacién para la primera velo-
cidad critica de un sistema de masas miltiples, es
4 _ 1 .1 1., .... Ecuacién de Dunkerley
02 o0 o o
donde w,. es la primera velocidad critica del sistema de masas multiples, @, es la velocidad critica que
existiria con la presencia aislada de la masa No. 1, w, la velocidad critica con la presencia aislada de
la masa No. 2, etc.

Es importante recordar que las ecuaciones de Rayleigh-Ritz y Dunkerley son aproximaciones a la
primera frecuencia natural de vibracién, la cual se supone igual a la velocidad critica de rotacién. En
general, la ecuacion de Rayleigh-Ritz sobrestima la frecuencia natural, mientras que la de Dunkerley la
subestima.
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LAS VELOCIDADES CRITICAS MAS ALTAS para sistemas con masas multiples requieren

calculos mucho més extensos que los necesarios
para determinar la velocidad critica mas baja (primera). Existen muchos métodos para dicho efecto.
Aqui se da la ecuacién para un sistema con dos masas:

@f — (@uamyt g mQ)# + (@41095 — 012851 )MaMmy = 0

Esta es una ecuacién bicuadratica con dos raices positivas 1/w1 y 1/ws, en la cual w1 y wo son la
primera y segunda velocidades criticas (o frecuencias naturales de vibracién). Las dos masas son my
ymsg.

Las constantes a son coeficientes de influencia. a;» es la deformacién en el punto de localizacién
de l1a masa No. 1 producida por una carga unitaria localizada en el punto de la masa No. 2, a;; es la
deformaci6n en el punto de la masa No. 1, producida por una carga unitaria en el punto No. 1, etc. El
teorema de reciprocidad de Maxwell establece que a;, = aps.

PARA UN SISTEMA DE MASAS MULTIPLES la ecuacién de frecuencias se obtiene igualando
a cero el siguiente determinante.

1
(@1amy —25) (a1o mo) (ay3mg) o s
(a1 mq) (agomy — é) (azgmg)
(agys M) (agomy) (aggmg — (:)13)

PROBLEMAS RESUELTOS

1. El eje mostrado en la figura 8-6 soporta un en-
granaje m, cuyo peso es 50 lb y un volante m,
cuyo peso es 100 lb. Se ha encontrado que las
deformaciones estaticas 8; y 8, son 0,0012 pul
y 0,0003 pul, respectivamente. Determinar la
primera velocidad critica, ignorando la masa
propia del eje.

Solucion:
SWS = (50)(0,0012) + (100) (0,0003) = 0,090 1b-pul Fig. 8-6
S WS = (50)(0,0012) + (100) (0,0003)2 = 81 x 10 °Ib-pul®

g2 W (386) (0,090)
= ————5 = 655 rad/seg = 6250 rpm

¢ ¥ Xws? 81x107°

2. Deducir la ecuaciéon @, =V g/8 de la velocidad critica de un eje que soporta una carga concen-
trada aislada.

Solucion:
Despreciando la pequefia inclinacién de la masa, ignorando los efectos de rozamiento, y suponiendo una
pequefia excentricidad e del centro de gravedad de la masa con respecto al centro del eje, se tiene que

EX = mX+e)w?
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donde kX es la fuerza eldstica que el eje ejerce sobre la masa, k es la
constante de elasticidad del eje, esto es, la fuerza requerida en el pun-
to de localizacién de m para producir una deformacion unitaria en
dicho punto. (X + e)@? es la aceleracion del centro de gravedad de la
masa. Resolviendo para X, la deformacion del eje en m es,

Xk —mw?) = mew? o X = mew?/(k—-mw?)
Se observa que, bajo las hipétesis hechas, la deformacion X lega a
ser muy grande cuando b = m@?. Por tanto, la velocidad critica es
Wy = V’m. Pero m = W/g; asi, k/m = ke/W = g/ 0. (Por
definicion, la deformacion estdtica & es la deformacion que seria
producida por una fuerza igual a W: por tanto W/k = &.) Entonces

W, = \fgfa_

. . g2Ws : i
Deducir la ecuacién W, = WSQ de la primera ve- .

locidad critica de un eje con varias cargas concentra-
das. Referirse a la figura 8-8.

Fig. 8-7

Solucion:

Dibujamos el eje en vibraciones laterales libres a la fre-
cuencia fundamental @ (primer modo de vibracién) y con-
cluimos que la energia potencial maxima almacenada en el
eje debe ser igual a la encrgia cinética maxima de las masas
en movimiento.

] 2 1
E.C. max = zmlj +Em2V§ ..

El movimiento de las masas es sinusoidal. Por tanto, la ve-
locidad maxima para cualquiera de las masas serd X0,
donde X es la amplitud del desplazamiento de esta masa.
Por tanto,

E.C. max = %mi(Xlw)Q + %"LQ(XQ(I))Q ..

La energia potencial maxima almacenada en el eje es igual al trabajo necesario para deformar el eje a
la forma definida por las amplitudes X,, X,, etc. Asi,

E.C.max = kX7 + 5koX5 + ... = 33k X2

donde cada k es una “constante de elasticidad” cuya definicién puede explicarse en la siguiente forma: Sean Fy,
F,, Fg, ete., aquellas fuerzas que actuando simultdneamente en las localizaciones 1, 2, 3, etc., respectivamente,
producirian deformaciones X, Xo, Xg, ete. Ahora, la forma de la curva de deformacién del eje depende de
estas fuerzas, independientemente de la forma como se aplican. Se podria haber supuesto, por ejemplo, que
Fy se aplica primero, luego Fj, wego Fo, , arbitrariamente. Podemos suponer que las fuerzas se aplica-
ron simultdneamente desde cero en relacién lineal a las deformaciones en sus puntos de localizacién. Véase el
diagrama de fuerzas y deformaciones de la figura 8-8. El trabajo hecho en cada sitio de localizacién de una
fuerza se representa por el Area sombreada bajo la linea recta de pendiente k.

kX7
> mnX,: ’

Igualando la energia cinética maxima a la energia potencial maxima, obtenemos @? =
Se supone ahora que la forma de deformacién del eje durante la vibracién es la misma de la curva de defor-
macién estdtica, esto es, se supone que X, = €8y, X, = €&, etc. Realmente esto es incorrecto, pero da una
aproximacion razonahle. Entonces -

Ekn&: L ngnSn

" Smsl SW°

®
va que my, = W, /¢ y k,5, = W,.

Suponiendo que la frecuencia natural de la vibracién lateral es igual a la velocidad critica de rotacién W,y

[eZ W5
eliminando los subindices n para simplificar, se obtiene finalmente . = ;TSQ X
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4. Las dos masas, m, y m,, unidas al eje de la figura 8-9 pesan

140 1b y 60 b respectivamente. Mediante un analisis de de-

formaciones, se ha encontrado que los coeficientes de influen-

cia para el eje son
ay; = 2x107° pul/Ib,
azo = 12x10°° pul/Ib,

105

ay, = ap = 4x10°° pul/ib.

w B = |
®
Fig. 8-9

(Recuérdese que aq; es la deformacion en la localizacion de la
masa No. 1 originada por una fuerza de 1 lb en dicha locali-
zacién, a,, es la deformacién en la localizacién de la masa
No. 1 originada por una fuerza de 1 lb en la localizacién No. 2,
etc.) Determinar la primera velocidad critica, ignorando la

masa del eje.
Soluciones:

(a) Usando la ecuaciéon de Dunkerley.

‘[ 386 —5 = 1174 rad/seg
(140)(2)10

386 .

g g
S i =
311 Wias
/ g / g
(DQ = —_— = -
522 Woaso
LR € i (S 1
2 2 2 2
(3 w; O, (1174)

(b) Usando la ecuacion de Rayleigh-Ritz.

e

85, = Wiay + Woaqp =
8y = Waapot+ Wiap =
W&
() (140,200 107% = (7,29)10°°
(2)  (60)(12,80)107% = _ (7,68)10 2

p3

(14,96) 102 1b-pul

(386) (14,96)10°2
(136,2)107°

@

(¢) Usando la ecuacion de frecuencias.

1 1 -
Pl (213m1 + 800 mQ)E + (@11000 — 158291 My =

(@1 mqt+ aoomg) = (2)(107%¢(

(11800 —a10809 )My Mo =

(140)(2)107° + (60)(4)107°
(60)(12)1078 + (140)(4)107°

[(2)(12) =(4)(4)

EON12)10°° 732 rad/seg

il
(732)°

[¢=W5
sSws®

] (140)(60)10°*2
(386

o, = 621 rad/seg

(65,2010 ~* pul
(12,80)10 ~* pul

w2
) (7,28)(107%) (5,200 107* = (37,9)10°°
(@) (1,88)(107) (12,80)107* =  (98,3)10°°
T o= (136,210 °b-pul?
651 rad/seg
0
140 e, 60, _ -6
3ag) + (12T (Gee) (2,59)10

(0,451)10 ™12

Asi, ﬁ' (2,59)10_8wi2+ (0,451)10—12 = 0, en la cual la raiz positiva mas pequefia es W, = 624 rad/seg.

Este es el valor verdadero de la velocidad critica (dentro de la exactitud de la regla de calculo). Para
este ejemplo particular, la ecuacién de Dunkerley es una mejor aproximacioén que la ecuaciéon de Rayleigh-

Ritz.
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El eje de acero de la figura 8-10 tiene unidos dos engranajes cuyos pesos son 50 lb y 100 1b respecti-
vamente. Despreciando la masa del eje, determinar la primera velocidad critica.

===
Wg = 100 1b
4 1%, = 501b
100 1b 201b
A Carga
4 A
701b 501b
700 Ib-pul
‘r _________ 400 Ib-pul
1
|
44 I Ay |
| £ Ay
: : {1 Momento flector
0 P (9]
8y
Curva de
deformacion
% }82 Zg
Zy
Z,
Fig. 8-10
i

Solucion:

/ Sw
Escogemos la ecuacién de Rayleigh-Ritz, W= gE - i . El mayor trabajo de calculo esta en la deter-
wo

minacién de los §. Se procede en la forma ilustrada en los diagramas de la figura 8-10.

(I) Se supone una carga estatica con fuerzas W1 y Wy iguales en magnitud y dirigidas en forma tal que el eje

se deforme en la forma més simple posible (sin inversién de curvatura). Esto da el diagrama de cargas mos-
trado.

(2) Se calculan las reacciones en los cojinetes, suponiendo soportes simples.

(3) Se determinan los momentos de flexién y se hace un esquema del diagrama de momentos flectores.
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(4) Se encuentran las deformaciones 81 y 05 por medio de una técnica adecuada. Aqui usamos el méto-
do del momento de las areas. Los pasos aritméticos necesarios se trascriben a continuacién.

(a) Z,EI = momento de las dreas A4,, 4,, A3 alrededor de @

(b) Z,EI = 76.667(10/20) 38.333 1b-pul®

(¢) ZsEI = 76.667(28/20) = 107.334 lb-pul®

2 3 2 3

(d) Z4EI — momento del 4rea A, alrededor de P = @)(27—00)(1—3?) — 11.667 Ib-pul®
(e) ZgEI = momento de las dreas A,, 45, A3, A4 alrededor de U
10)(300 20 8)(400) 16
= -———(10)(2700)(18 + %) + (10)(400)(13) + {10)(300) )(8 +—) + B0 )(’—)

= 157.216 Ib-pul ®
(fy 8.E1 = Z,EI — Z,El 38.333 — 11.667 = 26.666

(g) 84EI = ZgEl — ZyElI = 157.216 — 107.334 = 49.882

1)

4 4
) I = 7;—‘1— = léZ—) = 0785 pul*, E = (3)107 psi (acero)
(6) 81 = 49.882/(3)(107)(0,785) = (2,118)107° pul.
5, =  26.666/(3)(107)(0,785) = (1,132)107° pul.
(7 W8, = (50)(2,118)107° = (10,59) 107° W52 = (2,243 10°*
W,8, = (100)(1,132)107° = (11,32)107° W,85 = (1,282 107%
T = @1,9) 1072 3 = (3525107

o, - [EEWS _ [(386)@19) 107 _ 4o0 rad/seg
- 1ws* (3,525) 107

. Determinar la primera y la segunda velocidad critica para el sistema de la figura 8-10.

Solucion:

1. Usamos la ecuacién de frecuencias

1 1 -
i~ @umit a2 m)~5 ¥ (011820 — G1p000)mymy = 0

La mayoria del trabajo aritmético estd en la
determinacion de los coeficientes de influencia,
@44, @00, Q10 = Gz1. Deben hacerse dos anali-

sis de deformacion. T

{ :11

2. Para determinar ay; y a5y aplicamos una car- oy 11b
ga de 1 1b en el punto de localizacién de la ma-
sa No. 1 y resolvemos para las deformaciones
en los puntos de localizacién de las masas No. 1
y No. 2 respectivamente (véase la figura 8-11).

En forma similar se determinan ey, y 245 apli-

cando una carga de 1 b en el punto de locali- b Wz
zaci6n de la masa No. 2 y resolviendo para las j — ik
deformaciones en la localizacién de las masas 922 ‘A

No. 2 y No. 1, respectivamente. El proceso arit-
mético no se reproduce aqui. Los resultados son @

@y = 32 = 8,50010 ¢ pul/Ib

a1 = (25,35)107° pul/lb
a,,= (71,0710~ pul/lb

Fig. 8-11
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7.

2. La flexibilidad de los soportes aumenta la deforma-

VELOCIDAD CRITICA DE EJES

8. aumy +azomy = (2535) 107%(50/386) + (7,07)107%(100/386) =  (5,115)10~°
(@182 — agpap)mymy = [(25,35) (7,07) — (8,50)°] (50)(100)(10722) /(386)2 = (3,59) 10722

4. Por tanto, L, — (5415)(10‘%% + (3.591072 = 0 con raices positivas W, = 483 y @g = 1090
rad/seg.

Los cojinetes de soporte para el eje mostrado en la

figura 8-12 tienen una flexibilidad equivalente a W oW =13001b .

una constante de elasticidad, k, de 250.000 1b/pul = a4 L’b’ e

en cualquier direccién perpendicular al eje. Debido s g
a la flexién, el eje tiene una deformacién & de ?""'—"* . Soms—e ===
0,0018 pul en el sitio de aplicacién de la carga de

300 1b. ;,Qué efecto tiene la flexibilidad de los so- T,

portes sobre la velocidad critica? I» . .11 = 20"
Iy —t——— ly "
N, A

Solucion:

1. Si los soportes fueran completamente rigidos, la ve-
locidad critica seria

ws = Ve/8, = V386/0,0018 — 463 rad/seg T

S
cién en el sitio de la carga, medida con respecto a la  Rz= 2001b R,=1001b

linea central del eje descargado. Para calcular la ve-

locidad critica debemos usar Flg.8-12
W, = Vg/©@y+ )
l
n = Ru/k = 100/250.000 = (4)107* pul &g = m + (y2—-y1)ﬁ = (6,7 107* pul
1 2
Y, = Ro/k = 200/250.000 = (8)10™* pul O+ 05 = (180+6710% = (24,7)107* pul

Entonces w. = /386/(24,7 x 10 %) = 395 rad/seg. La flexibilidad de los soportes reduce la velocidad

critica en

463 — 395 _
( 63 )100% = 15%

Deducir la ecuacién de frecuencias

1 1

—a— (@amy + agoma)5 + (814850 — ag5851)mym, = O

@ [ Y
para un sistema con dos masas.
Solucion: NN

1. Véase la figura 8-13. Consideremos el eje en rotacion, defor-
mado por las fuerzas centrifugas m;y102 y myy002 sobre
las dos masas.

Y1 = Gumiyie? + a1pmoyow?,

2
mq y1w2 MaYo

Fig. 8-13
Yo = OgooMmoyow? + agy mgyi0?

2. Reorganizando las ecuaciones anteriores, reuniendo los coeficientes de ¥1 ¥ ¥o, y dividiendo por w?.

(umg — 1/w?)yy + (a1omo)y, = 0, (a1 my)ys + (az0mp — /%)y, = 0

3. Resolviendo ambas ecuaciones para y1/y5 ,

A a1omo Y1 _ Va? —ayom,
= —— 1272 £ . /% TT22ma

Yo 1/@w2?—ayymy Y2 @o1my

aiom 1/®2 —agom. .
Entonces 212 2 = 2272 la cual puede disponerse en la forma
1/w? —ayymy Q29 Mg
L 2280

o (@q1my + 022”12)(? (811820 — a18p1)mymy =
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4. Mas simplemente, se hubiera podido decir que para que las dos ecuaciones escritas en (2) sean satisfechas,
el determinante de los coeficientes de ¥, y y» debe ser nulo.

(@1 my — 1/w?) (a12my)
(ap1 my) (8oomo — 1/w?)

5. Para desarrollar la ecuacién de frecuencias con més masas, se podria seguir el mismo procedimiento, escri-
biendo una ecuacién para la deformacion en cada masa. Para que el sistema de ecuaciones sea satisfecho,
el determinante de los coeficientes de las y debe ser nulo.

Deducir la ecuacién de Dunkerley para un sistema de dos masas.

Soluciéon:

1. Comenzamos con la ecuacién de frecuencias deducida en el problema 8:

1 1 _
— = (@uumy + agomo)—2 + (@122 — 10 821)mame = 0
@ %
2. En cualquier ecuacién de la forma x2 + bx + ¢ = 0, la suma de las raices es —h: xy + x = —b. Por

tanto, en 18 ecuacion de frecuencias
/(1) + I/([) = QqqM4 + Qoo Mo
( Cl C2)

donde wci y (uc2 son la primera y segunda velocidad critica, respectivamente.

3. e, es mas grande que D¢, generalmente mucho mas grande. Entonces l/co es mas grande que 1/ mg
2
Por tanto, aproximadamente, 1/(:.)2 = @y mq taoomo.

4. Ahora, ay mq = ay We/g; y a1V = 011, la deformacién estitica en la masa No. 1 producida por W, ac-
tuando aisladamente. Por tanto, ajymy =811/8 = 1/&)1, donde @, = velocidad critica que existiria si
unicamente la masa No. 1 estuviera presente. Similarmente, asomo = l/a)

5. Asi, l/cog = l/co + 1/(o , aproximadamente, que es la ecuacién de Dunkerley.
1

6. Puede verse ahora la razén dada arteriormente de que la ecuaciéon de Dunkerley subestima la velocidad
critica. La ecuaciéon de Dunkerley supone que l/mv2 = ayymq + agoms , cuando realmente 1/(0 = aq mq +
agomg — 1/6?

Co

Un eje de acero de diametro D muestra una primera velocidad critica de 1200 rpm. Si el eje fuera
taladrado para hacerlo hueco, con un didmetro interior de § D, ¢cudl seria la velocidad critica?

Solucion:

1. a)2 es proporcional a 1/8; entonces “’ch/ =0 /Sh, donde @y, es la velocidad critica del eje huecoy @cs
la del eje solido, 5 la deformacién estatlca del eje solido y 3h la del eje hueco (ambas medidas en la misma
localizacién).

2. El taladrado del eje reduce su peso y rigidez, afectando la deformacién de dos maneras.

W _ D= 3D _ 1

El peso se reduce en la relacién Vs D2 T

I 4_ ,3apa
El momento de inercia I de la seccién trasversal se reduce en la relacion ho_ .D_('*iD) = 175

5 D* 256
3. Como © es proporcional a W/1, entonces 85 /5h = (16/7)(175/256) = 1562 y

wep, = WegV O /0y = 1200V 1,562 = 1500 rpm

La reduccién de masa tiende a elevar la velocidad critica, mientras que la reduccién de rigidez tiende
a bajarla. La masa se reduce mas que la rigidez; entonces, el efecto neto es elevar la velocidad critica.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

11. Un eje simplemente apoyado sobre dos cojinetes separados 20 pul entre si, soporta un volante de 80 lb, 7 pul a
la derecha del cojinete izquierdo. La curvd de deformacion estética indica lo siguiente:

Distancia del cojinete iz. pul 0 2 4 6 8 10 | 12 | 14 16 ' 18 | 20
Deformacién, pul 0 10,001 0,003 |0,005/0,007 (0,008 |0,009/0,008 |0,006 (0,002 0
|
Calcular la velocidad critica. Resp. 2400 rpm aproximadamente

12, Un eje de acero de 40 pul de largo estd simplemente apoyado en sus extremos y tiene un didmetro de 3 pul en las
20 pul centrales de su longitud, y un didmetro de 2,5 pul en el resto. En los sitios donde el diametro cambia se
hallan masas de 300 Ib cada una. Despreciando la masa del eje y usando la ecuacién de Rayleigh-Ritz, calcular
la primera velocidad critica. Resp. 61 = 6o= 0,00425 pul, . = 30 rad/seg

13. Determinar la velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-14. Despreciar la masa del eje.
Resp. 1900 rpm

14. El eje mostrado en la figura 8-15 debe construirse de acero inoxidable (E = 26 x 108 psi). Determinar un dii-

metro seguro que proporcione una velocidad critica no menor que 3600 rpm. Resp. d = 2% pul
14" SL5
e i \\Q 8 —i'l 5001b
N N BN 3001b sk
| | v |
[ ] 3 i Y4 S _,”‘_*4 {Iq\— : | 0 | —— L,
x| J; f N ﬂ] R
gl ! 1 N | .

26 t 20"

Fig. 8-14 Fig. 8-15

15. Para el eje de acero mostrado en la figura 816 calcular la primera velocidad critica, usando la ecuacién de Dun-
kerley. Resp. 1800 rpm

16. Para el eje de la figura 8-10 del problema 5, determinar la primera velocidad critica, usando la ecuacién de
Dunkerley. Resp. 442 rad/seg

17. Determinar la velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-17. Resp. 1480 rpm

_r__ 5001 T_,/smlb /32016
% | I it | N

I o
P 3” R
15—

A
- 10"

40" ——— — 18"

Fig. 8-16 Fig. 8-17




18.

19.

20.

21.

22,

23.

24.

25.
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El eje de acero mostrado en la figura 8-18 debe disefiarse para una velocidad critica no menor que 1800 rpm.
Determinar el menor didmetro d necesario para esto. Resp. 2 pul

Un eje (desnudo) tiene una velocidad critica de 800 rpm. Si se duplicara el didmetro del eje, (cudl seria la ve-
locidad critica? Resp. 1600 rpm

Un eje soporta dos masas iguales concentradas en las localizaciones 1y 2. Con la masa 1 aisladamente, las defor-
maciones estdticas en 1 y 2 son 0,008 pul y 0,007 pul, respectivamente. Con la masa 2 aisladamente, las defor-
maciones estaticas en 1 y 2 son 0,007 pul y 0,010 pul, respectivamente. Calcular la primera velocidad critica
para el sistema de dos masas. Resp. 1400 rpm (Dunkerley), 1480 rpm (Rayleigh-Ritz)

Para el eje descrito en el problema 20 determinar la primera y la segunda velocidad critica usando la ecuacién
de frecuencias. (Nota: my = mgp =m, ay = 0,008/mg, 221 =0,007/mg = 812, G292 = 0,010/mg.)
Resp. 1480 rpm, 4280 rpm

Determinar la primera y la segunda velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-19.
Resp. 340 rad/seg, 660 rad/seg

Fig. 8-19

Fig.8-18

Calcular la primera velocidad critica del eje de acero de la figura 8-19 por medio de la ecuacién de Dunkerley.
Resp. 303 rad/seg

Para el eje mostrado en la figura 8-20 se ha deter-
minado que las deformaciones estaticas debidas a
la flexién son 8; = 0,0009 pul, 55 = 0,0030 pul,
85 = 0,0013 pul. Los cojinetes de soporte tienen
una flexibilidad en la direccion vertical equivalente
a una constante de elasticidad k = 200.000 lb/pul.
En la direccién horizontal los soportes son esencial-
mente rigidos. Estudiar las velocidades criticas en

14

el primer modo. i

Resp. Deberian esperarse dos velocidades criticas
en el primer modo, una en la cual las defor-
maciones verticales fueran grandes y otra en
la cual las deformaciones horizontales fueran
grandes. Con base en las ecuaciones de Ray-
leigh-Ritz, nuestros cdlculos para ellas son
362 rad/seg y 428 rad/seg respectivamente.

Fig. 8-20

(a) Determinar la primera velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-21.
Sugerencia: Considerar la masa de cada porcién de 10 pul de eje como si estuviera concentrada en su
centro de gravedad.
(Emplear la ecuacién de Rayleigh-Ritz para su cédlculo.)
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(b) Para el mismo eje hacer una aproximacién mas fs——— 30" 20—t 30—
imperfecta. Tratarlo como un sistema de tres R N
masas, tomando la masa de cada una de las 7‘ J ]—L l
secciones de 3 pul de diametro como concentra- l' : 3 [ ol 1
da en el centro de gravedad de la seccién y la e —T— -
masa de 6 pul de didmetro como concentrada QQ'\ } T &

en el centro de esta seccion.
Fig. 8-21

Resp. (a) 778 rad/seg (empleando E = 30 x 10% psi y un peso especifico del acero = 0,283 1b/pul®)
(b) Igual a (a) dentro de la aproximacién de la regla de célculo.

Discusion: Realmente deberia esperarse que (b) diera un resultado ligeramente menor que
(a), pero la diferencia fue menor que la atribuible a la lectura de la regla de cdlculo.
Esto ilustra la afirmacion hecha anteriormente de que las masas distribuidas pue-
den remplazarse aproximadamente por un sistema de masas concentradas para el
proposito de calcular las velocidades criticas en el primer modo. Para calcular veloci-
dades criticas mas altas es necesario refinar las aproximaciones.

26. Para un ejemplo de diseno de ejes en el cual uno de los criterios es la velocidad critica, véase el problema 12 del
capitulo 9.

27. Calcular la velocidad critica del compresor de aire
mostrado en la figura 8-22. Cada uno de los cua-
tro rotores pesa 80 b (incluyendo f del peso del eje).
El eje de acero es hueco con D. E. de 6 pul y D. I. de
5,5 pul. Despreciar el efecto de produccién de rigidez
de los rotores.

Discusion: El eje es relativamente rigido (gran I)
pero de drea trasversal pequefa. La lon-
gitud del eje es apenas 5 veces el D. E.
Estas condiciones hacen que tenga im-
portancia en los cdlculos la deformacién
por corte.

Resp. (a) Ignorando la deformacion por corte y
usando la ecuacién de Rayleigh-Ritz,

Wy = 1430 rad/seg.
(b) Incluyendo la deformaciéon por corte
adicionada a la deformacién por flexién
y usando la ecuacién de Rayleigh-Ritz,

. = 1260 rad/seg.

Fig. 8-22



Capitulo 9

Trasmision de potencia mediante ejes

EL DISENO DE EJES consiste basicamente en la determinacién del didmetro correcto del eje para ase-

gurar rigidez y resistencia satisfactorias cuando el eje trasmite potencia en dife-
rentes condiciones de carga y operacién. Generalmente los ejes tienen secci6n trasversal circular y pueden
ser huecos 0 macizos.

EL DISENO DE EJES DE MATERIALES DUCTILES, basado en su resistencia, esta controla-

do por la teoria del esfuerzo' cortante
maximo. La presentacién siguiente se basa en ejes de material dictil y seccién trasversal circular. Los
ejes de materiales fragiles deben disefiarse en base a la teoria del esfuerzo normal mdximo. Generalmente
los ejes estdn sometidos a torsidn, flexion y cargas axiales. Para cargas torsionales, el esfuerzo de torsién

s
G = M/l = 16Mt/77d‘3 para ejes macizos
Tey = 16Mta’o/71(d:— d:) para ejes huecos
Para cargas de flexién, el esfuerzo de flexion sp (traccién o compresion) es
s = Mpr/l = 32Mb/77d8 para ejes macizos
sp = 32Mbdo/77(d:— dz) para ejes huecos
Para cargas axiales, el esfuerzo de compresion o traccién sg es
S 4[*;;/77112 para ejes macizos
s = 4F(‘1/77(d§ - df) para ejes huecos

La ecuacién del cédigo ASME para un eje hueco combina torsién, flexién y carga axial, aplicando
la ecuacién del esfuerzo cortante maximo modificada mediante la introduccién de factores de choque,
fatiga y columna:

2
s 16 aF,d (1+K%
dy = ———— KM Bl ol Ry 2
3 msy(1- K*) [ S 8 ] + (R

Para un eje macizo con carga axial pequeiia 0 nula, se reduce a

3

d = % J(Kbe)Q + (KtMt)Q

en la cual, en la seccién en consideracion,

Toy = esfuerzo cortante de torsion, psi do = didmetro exterior del eje, pul
M, = momento de torsién, lb-pul d; = didmetro interior del eje, pul
My = momento de flexién, lb-pul F, = carga axial, Ib

K =d;/d,

K, = factor combinado de choque y fatiga, aplicado al momento flector
K, = factor combinado de choque y fatiga, aplicado al momento de torsién

113
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Para ejes estacionarios: Ky K,
Carga aplicada gradualmente 1,0 1,0
Carga aplicada repentinamente 1,5 a 2,0 1,56 a 2,0

Para ejes en rotacion:

Carga aplicada gradualmente 1,5 1,0
Carga repentina (choque menor) 1,5 a 2,0 1,0 a 1,5
Carga repentina (choque fuerte) 2,0 a 3,0 1,5 a 3,0

sp, = esfuerzo de flexion (tensién o compresidn), psi

s, = esfuerzo axial (tensién o compresion), psi
El c6digo ASME especifica para ejes de acero comercial
ss(permisible) = 8000 psi para ejes sin cunero

6000 psi para ejes con cunero

ss(permisible)

El cédigo ASME especifica para ejes de acero comprados con especificaciones definidas

sq(permisible) = 30% del limite eldstico sin sobrepasar del 18% del esfuerzo dltimo en trac-
cion, para ejes sin cufiero. Estos valores deben reducirse en 25% si existen
cuneros.

o= factor de accién de columna. El factor de accién de columna es la unidad para cargas
de traccién. Para compresién, o puede calcularse mediante:

a = m para L/K < 115

a = WQS:E (% - para L/K > 115

n = 1 para extremos articulados

n = 2,25 para extremos fijos

n = 1,6 para extremos restringidos parcialmente, como en el caso de cojinetes
k = radio de giro = VI/A pul

| = momento rectangular de inercia, pul*

A = érea de la secci6n trasversal del eje, pul?

Sy = esfuerzo de fluencia en compresién, psi

EL DISENO DE EJES POR RIGIDEZ TORSIONAL se basa en el angulo de giro permisible. La

cantidad permisible de giro depende de la
aplicacién particular, y varia desde 0,08 grados por pie para ejes de maquinas herramientas hasta 1,0
grados por pie para ejes de trasmisidn.

0
6

584 MtL/G(d:— a’f) para un eje circular hueco

584 MtL/Gd4 para un eje circular macizo

donde )

= 4ngulo de giro, grados

longitud del eje, pul

momento de torsién, lb-pul

moédulo de elasticidad en torsién, psi

H

A QS
I

didmétro del eje, pul
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EL DISENO DE EJES POR RIGIDEZ LATERAL se basa en la deformacién lateral permisible

para una operacion apropiada de los cojine-
tes, un comportamiento de precisién en maquinas herramientas, una accién satisfactoria de los engra-
najes, alineamiento del eje y otros requisitos similares. La deformacién puede determinarse mediante
dos integraciones sucesivas de

d°y/d? = My/EI
donde
M, = momento de flexién, 1b-pul
E = médulo de elasticidad, psi
I

momento rectangular de inercia, pul*

Si el eje tiene seccion trasversal variable, resulta practico resolver graficamente las expresiones an-
teriores. (Véase capitulo 5.)

LAS DIMENSIONES NORMALES DE LOS EJES han sido normalizadas tentativamente por
el American Engineering Standards Commit-
tee en la siguiente forma:

Diametro de ejes para trasmision, en pulgadas:
15/16, 13/16, 1 7/16, 111716, 1 15/16, 2 3/16, 2 7/16, 2 15/16, 3 7/16, 3 15/16,
4 7/16, 4 15/16, 5 7/16, y 5 15/16.

Diametro de ejes para maquinaria, en pulgadas:

1/2 pul a 2 1/2 pul,

de 1/16 pul en 1/16 pul,

2 5/8 pul a 4 pul, Las longitudes normalizadas de fabricacién son
de 1/8 pul en 1/8 pul, 16, 20 y 24 pies.

4 1/4 pul a 6 pul,

de 1/4 pul en 1/4 pul,

LOS MOMENTOS DE TORSION Y DE FLEXION son los factores principales que influyen
en el diseno de ejes. Uno de los primeros
pasos en el diseno de ejes es hacer diagrama de momentos flectores del eje cargado o el diagrama combi-
nado de momentos flectores, si las cargas que actiian sobre el eje estdn en mas de un plano axial. Los
puntos de esfuerzo critico de flexién pueden determinarse del diagrama de momentos flectores.
El momento de torsién que actia sobre el eje puede determinarse de

y - Bpx33.000 x 12 63.000 x hp 1b-pul
t 277 rpm oIl

Para una trasmisién por correas, el momento de torsién es

M, = (L-T)HR Ib-pul
donde
I, = tensién en el ramal tirante de la correa, 1b
T, = tensién en el ramal flojo de la correa, lb

R = radio de la polea, pul

Para una trasmisién por engranajes, el momento de torsién es
M =R
donde
F, = fuerza tangencial en el radio primitivo, b
R

= radio primitivo, pul
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PROBLEMAS RESUELTOS

Un eje de acero comercial de 3 pies de longitud debe trasmitir 50 hp a 3600 rpm por medio de un
acoplamiento flexible desde un motor de corriente alterna hasta un generador de corriente continua.
Determinar las dimensiones que debe tener el eje.

Solucién:
En este caso el eje solamente tiene esfuerzos de torsiéon y Ky es igual a la unidad, suponiendo que la carga

se aplica gradualmente.
ss (permisible) = 6000 psi de acuerdo con el cédigo ASME para un eje de acero comercial con cuiiero,

ss (permisible) 16 Mt/ md?

6000 = lﬁ(w)( 1 3) o d = 0,905 pul. Usar 15/16 pul, que es el didmetro normalizado mas cercano.

3600 d

Una seccién de eje comercial de 5 pies de largo entre cojinetes, carga una polea de 200 1b en su punto
medio, como muestra la figura 9-1. La polea esta acufiada al eje y recibe 20 hp a 150 rpm, los cua-
les son trasmitidos a un acoplamiento flexible colocado justamente afuera del cojinete derecho. La
correa conductora es horizontal y la suma de las tensiones en ella es 1500 1b. Suponer Ky = K =
1,5. Calcular el didmetro necesario del eje y determinar el angulo de giro entre los cojinetes. G =
12 x 108 psi.

I

fi— 30" 30—
Ty
T,+T, =15001b
T,
2001b
Cargas verticales ]
3 '
100 1b 3000 1b-pul 1001b
Diagrama de
momentos verticales
15001b
Cargas horizontales !
\ |
(el 22.500 Ib-pul | 70Lb
Diagrama de momentos
horizontales Fig. 9-1

Solucion:

Primero, es necesario determinar los momentos méximos de flexién y de torsién que actdan sobre el eje.

Mp(max) = +/30002+ 225002 = 22.700 lb-pul M¢(max) = 20(63.000)/150 = 8400 lb-pul

Ss(permisible) = 6000 psi para un eje con cufiero, segin ASME. Entonces,
3 16 2 2 16 2 2
& = 2 VE M+ (K M2 = Va5 +(15 x 8400
s, (KpMp)* + (KeMy) 78060 (1,5 X 22.700) © +(1.5 X 8400)
de la cual d = 3,12 pul. Usar un eje de 3 1/8 pul que es el didmetro normalizado més cercano.
@ = 584 M¢L _ 584 x 8400 x 30 2 0,128° giro

Gd* (12 x108) (3,125)



3. La figura 9-2 muestra las fuerzas que actdan so-
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4501t 3201b
bre un eje de acero que soporta dos engranajes. ] L T C.argas
Los engranajes estdn acunados en By D. Ay C [ 1 i horizontales
son los centros de los cojinetes. El eje trasmi- 220 1b 1550“1
te 9 hp a 650 rpm. De acuerdo con el cédigo 4" 8" L3
ASME el esfuerzo permisible para una seccién 105 1b 151511:
sin cunero es de 12.000 psi. K = K; = 1,5. Y Cargas verticales
(a) Hacer diagramas de momentos horizonta- “tanlh et “‘4401b
les, verticales y resultantes. Indicar los va- /\\"hu
lores en los puntos de cambio. ' b | Diagrama de
(b) Determinar el didmetro necesario para el \/ hm.omentlos
eje, aproximando hasta 0,01". Indicar la sec- 960 Ih-pul = “L : D e
2 ' oo i -pu
c1on tica.

) iy 750 Ib-pul i Diagrama de
Solucion: | | ; momentos
En el cojinete C: 1632 Ib-pul ! verticales

My ( ( ) 1b-pul | J.”’” Ib-pul -"T‘\ ‘

t(max) = 9(63.000) /650 = 873 lb-pu | I CRTiEE % .

Mp(max) = 16321b-pul en C Le” | N D“’gl:a“‘ta

. 16 ‘ 5 . = - | resultante
d = ————— V(1,5%1632) %+ (1,5 x 873

72000 © PX1632) 7+ (15 x8T3)
d = 1,07 pul HIEATE

Justamente a la derecha del engranaje B:

M;(max) = 873 lb-pul, Mp(max) =1132lb-pul

3 16
= 5 V(1,5x1132) + (1, F =1,07 pul
T8 Gaooe Y (L:5x11827 + (1,5x873) y d =1,07pu

Nota: A pesar de que el momento de flexién en el engranaje B es menor que en el cojinete C, se requiere el mis-
mo tamano de eje debido a la presencia del cuniero en B,

4. Una polea de 24 pul de diametro conducida por una correa horizontal trasmite potencia mediante

un eje solido a un pifién de 10 pul de didmetro, el cual a su vez conduce un engranaje. La polea pe-
sa 300 b, con el fin de proporcionar algin efecto de volante. La disposicién de los elementos, las
tensiones en la correa, y las componentes de las reacciones del engranaje sobre el pifidn se muestran
en la figura 9-3. Determinar el didmetro necesario del eje, utilizando el valor del esfuerzo dado en
el codigo ASME para ejes comerciales y usando factores de choque y fatiga: Ky = 2y Ki = 1,5.

" 1 "

e—29 - 15 10—
| 4001b
13241b }300 b |20 1200 1b 19201b
Cargas verticales | f ki
enly i Solucion:
Diagrama de momentos
verticales 11.016 BT Mt <max) = (Tl = TQ) 12 = (1200 - 400)12
Ibh-pul 2960 1b-pul = 9600 lb-pul
16001b
Cargas horizontales - | Mpmen) = V(L9167 ¢ (88657 = 14850 Ib-pul
985 1b 13500 tb-pul| 1315 1b] Sg (permisible) = 6000 psi cédigo ASME
8865 1b-pu|/
Diagrama de ? = D V(2 148507 + (1,5 96007 = 28
momentos horizontales T .
(L8 R 13.150 d = 3,04 pul. Usar 3 pul de didmetro.
~ . (max)
// e ,\li—pul
Diagrama de il o
momentos resultantes | Fig. 9-3
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Un eje de una maquina gira a 600 rpm y est4 soportado por cojinetes separados entre si 30 pul, como
muestra la figura 9-4. Veinte hp se suministran al eje mediante una polea de 18 pul localizada 10 pul
a la derecha del cojinete derecho. La potencia se trasmite desde el eje mediante un engranaje cilin-
drico de 8 pul localizado 10 pul a la derecha del cojinete izquierdo. La correa conductora forma un
angulo de 60° con la horizontal. La polea pesa 200 1b para proporcionar algin efecto de volante. La
relacion de las tensiones en la correa es 3:1. El engranaje tiene dientes a 20° y se acopla con otro
engranaje localizado directamente sobre el eje. Si el material seleccionado para el eje tiene una re-
sistencia ultima de 70.000 psi y un limite de fluencia de 46.000 psi, determinar el didmetro necesa-
rio del eje de acuerdo con el cédigo ASME y usando Kp = 1,5 y K = 1,0.

: 4021b T, 40214 Aieap
30 '—-—]——10"
o 2321b
.-I 206 1b
y '”
8
+

(Cargas verticales)
195 1b _i

18"
1911b | 2001b
\

hes— 10"

2020 Ib-pul
19501b-pul .
/-/ Diagrama de
= = momentos verti
5251b 2321h Alales
¥ ] .
\ i Cargas horizontales
A
2731b 2730 Ib-pul 4841b

\ Diagrama de momentos horizontales

| 2330 1b-pul

Solucion: o
My = 20(63.000)/600 =2100 lb-pul
De (T — T5)9 = 2100y 3T, = T,tenemos
To = 1161b, T, = 3481b, (Ty + To) = 4641b
4F, = 2100, F; = 525 1b, Fs = 525 tan 20° = 191 lb
18% x 70.000 = 12.600 psi. 30% X 46.000 = 13.800 psi, Sy (permisible) = 75% x 12.600 = 9450 psi.

M, (max) = V1950° + 2730° = 3360 lb-pul

& = 18 V(3360x 1,5)2+ (2100)% 0 d — 1,44 pul. Usarun eje de 15 pul.
0

6. Un eje hueco de 20 pul de didmetro exterior y 12 pul de didmetro interior est4 soportado por dos co-

Jinetes separados 20 pies. El eje es conducido por medio de un acoplamiento flexible situado en un
extremo y mueve una hélice de barco a 100 rpm. El empuje mdaximo sobre la hélice es 120.000 lb
cuando el eje esta trasmitiendo 8000 hp. El eje pesa 15.000 1b. Determinar el esfuerzo cortante ma-
ximo en el eje por medio de la ecuacién del cédigo ASME considerando el peso del eje y el efecto de
columna. Suponer Kp = 1,6 y Ky = 1,0.

Solucion:
Mp(max) = WL/8 = (15.000)(240)/8 = 450.000 Ib-pul
Mt (max) (8000 x 63.000)/100 = 5.040.000 1b-pul

I = 7(20* ~12%/64 = 6840pul*. A4 = 7(202 -12%)/4 = 201 pul?,

k = VI/A = V6840/201 = 584pul. L/k = 240/584 = 41,2, quees < 115. Entonces
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1
o = = A
1 — 0,0044(240/5,84)

do = 20pul, di = 12pul, y K = dj/do = 12/20 — 0,6.

ok 1+Kg) -
16 ‘/[Km'”a 4 cﬁ‘ﬁ%] + Ky My

Sq = —g—
S mY1-K%)
o 2
2ol e . [(1,5 L ity L2 2P RO NG )] + (1x 5.040.000)2 = 3800 psi
72071 — 0,64) 8
7. Un eje de 48 pul de largo recibe un momento Potencin de entrada
de torsién de 10.000 lb-pul de una polea loca- Momento = 10.000 lb-pul

lizada en el centro del eje, como se muestra
en la figura 9-5. Un engranaje en el extremo

izquierdo del eje trasmite 6000 lb-pul de es- §§ zjf

te momento, mientras el resto se trasmite ':’i )

mediante un engranaje localizado en el extre- -
Ly Ly

mo derecho del eje. Calcular la deformacién
angular del extremo izquierdo del eje con res- Momento = 6000 Lb-pul s
pecto al extremo derecho si el didmetro del eje i B ‘ r

es 2 pul y estd hecho de acero. Despreciar el 2 & ‘
efecto de los cuneros en el cdlculo. Fig. 9-5

Solucion;
La deformacion angular de un extremo del eje

con respecto al otro es la diferencia de la deforma-
cién angular de los extremos con respecto al centro.

= = 0,146°
Gd* Gd* (12x108) (2%

0 gL e 584(6000) (24) 584 (4000)(24) 584 (24) (6000 - 4000)
y - = =

8. Se suministran treinta hp a una rueda dentada de 30 pul por medio de una cadena, como se mues-
tra en la figura 9-6. En la polea de 24 pul se sacan 20 hp, y en la manivela de 8 pul se sacan 10 hp.
El peso de la polea es 1000 1b. La fuerza en el lado tenso de la cadena se representa por T, . La tensién
en el lado flojo es tan pequena que puede despreciarse. La relaciéon de las tensiones en la correa es 4:1.
El eje rota a 300 rpm. Las cargas se aplican con un choque moderado, Kp = 2 y K¢ = 1,5. De-

terminar el tamafnio necesario del eje si el esfuerzo permisible es s, = 8000 psi. Se supone que la
rueda dentada y la polea estdn acunadas al eje.
Solucion: = 8"Tx2"—-+-— 20" e 12"

[

Rueda dentada de 30"

(Cargas
verticiles) 156 th

1000 1h

Diagrama de momentos 3120 Ib-pul |

verticales

4261b | 2571b

Cargas horizontales

4201b |33601b-pul

3288 lb-pul 263 b
Diagrama de /r\ 3156 lb-pul
< | B

momentos horizontales ¢

| ! Fig.9-6
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De (T1 — T9)12 = 4200 y Ty = 4T, tenemos que T, = 4661lb, T, = 117lb y (T, + T,) = 583 1b.
Fc = 2100/8 = 263 1b.

Mt (rueda) = 63.000 x 30/300 = 6300 lb-pul, My(polea) = 2M¢(manivela) = 4200 Ib-pul,
Mt (manivela) = 2100 lb-pul.

Mp(max) = V32882 + 3120° = 4490 1b-pul en la polea, Mt(max) = 6300 lb-pul en la polea.

a* = —25 Vi m)z e kM2 = 16 \/(2x44902+ (1,5 x63002 = 11,06

s, (0,75) 77(8000) (0,75)
de la cual d = 2,23 pul. Usar un eje de 2—|36- pul.

9. Determinar el didmetro por debajo del cual el dngulo de torsién de un eje, en vez del esfuerzo maxi-
mo, es el factor determinante al disenar un eje sélido en torsién. El esfuerzo cortante permisible es
8000 psi y la maxima torsién permisible es 1/12 grado por pie. (Considerar un eje sin cuiias.)
G = 12 x 108 psi.

Solucion:
ss(permisible) = 16 Mt/77d°, @(permisible) = 584 My L/Gd*
My = 0d*G/584L momento que puede trasmitirse con la torsion permisible.
My = ss7Td3/16 momento que puede trasmitirse con el esfuerzo permisible.
d*G 7d° /12)(d* i 00077d°
Entonces, 0 = ) & (0 S5 g , de la cual d = 11,0".

584 L 16 584 (12) 16

10. Los ejes ABy CD estin conectados por engranajes rectos, como mues-
tra la figura 9-7. Un par aplicado en A esfuerza el eje AB a 8000 psi.
Determinar el didmetro del eje CD si alli el esfuerzo cortante no debe
sobrepasar de 8000 psi. Despreciar cufieros y cualquier accién de flexién.
G = 12 x 10° psi.

Solucion:
M sobre el eje CD es 3 veces My sobre el eje AB.

Sea d el didametro del eje AB y doel del eje CD. Entonces
3 3
S,TMdy/16 = S Tdy/(16x 3)

como di = 2pul, el didmetro requerido es do = 2,88 pul.

11. Para poder reducir el peso de los elementos de control y potencia usados en cierto tipo de aeroplano,
se planea usar un eje hueco para la trasmisién de potencia. Desarrollar una expresion para determi-
nar el porcentaje de ahorro en peso que puede obtenerse usando un eje hueco en vez de un eje macizo
de igual resistencia, para tal aplicacion.

Solucidn:

Para un eje macizo sometido a cargas de flexién y de torsidn, el esfuerzo cortante es
16
sg = == VM2 4+ M2
'rrd:3 b i3
Para un eje hueco sometido a las mismas cargas de flexién y torsién anteriores, el esfuerzo cortante es

164
Ss = ——4—0—4 V M§ + MtQ

T(dy — d;)
donde My = momento de flexién en la seccién critica, Ib-pul do = didmetro exterior del eje hueco, pul
M; = momento de torsién en la seccidn critica, lb-pul d;i = diametro interior del eje hueco, pul
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Como se supone que el eje hueco tendra la misma resistencia que el eje macizo, pueden igualarse los
miembros derechos de las dos ecuaciones anteriores, con lo cual se obtiene

16 16 d, a

d:
B T e de la cual ay 1 - (i)s =l =y
Td W(do_dl) dO dO

Desde el punto de vista del peso, el eje hueco sera m4s liviano que el eje macizo en un factor (1 — N/100),
donde N es el porcentaje de ahorro en peso obtenido por el empleo del eje hueco. Entonces

Tg-dprh = a-EHTPN o @) (B-d) - (-2

1004

donde L = longitud del eje, pul
A = peso especifico del material del eje, 1b/pul3

Remplazando el valor de d; de (1) en (2) y resolviendo para N, se obtiene

Vo= [t - s+ Via/ar = g7d | 100

El eje mostrado en la figura 9-8 (a) debe disenar-
se desde el punto de vista de su resistencia, velo-
cidad critica y rigidez. La potencia se suministra
a la polea P por medio de una correa plana y se
toma del eje a través del engranaje cilindrico
G. El eje esta soportado por dos cojinetes de bo-
las de surco profundo.

Se ha establecido la siguiente informacién:
Potencia = 10 hp (condiciones estacionarias de
carga)

Velocidad del eje = 900 rpm

El eje sera hecho de AISI 1035 laminado en ca-

liente (s, = 85.000 psi y sy = 55.000 psi)

Didmetro de la polea = 10 pul P

Didmetro primitivo del engranaje = 10 pul

Peso de la polea = 30 1b

Peso del engranaje = 30 1b

Relacién de tensiones en la correa T,/T, =

2,5

Angulo de presién del engranaje = 20°

La polea y el engranaje estdn montados con
ajustes de presion y cunas.

Dimensién A = B = C = 6 pul Fig. 9-8

T2

[~

8

Las fuerzas en la correa son perpendiculares al papel, con ) en el ramal tirantey T, en el ra-
mal flojo. La fuerza tangencial en el engranaje es Fy y la fuerza separadora es F, . F es perpendi-
cular al papel.

Se han impuesto las siguientes limitaciones:

(a) La deformacién del eje en el engranaje no debe ser superior a 0,001 pul.
(b) La inclinacién del eje a través de los cojinetes no debe exceder de 1°.
(¢) La velocidad de operacién del eje no debe ser superior al 60% de la velocidad critica inferior.

Solucién:

Los cubos del engranaje y de la polea contribuyen a la rigidez del eje, lo mismo que el anillo interior de ca-
da cojinete de bolas. Si un cubo es relativamente largo, su efecto es diferente del efecto si el cubo es corto. Para
efecto de este problema se considera que la mitad de la longitud de los cubos y de los anillos de los cojinetes es
efectiva para producir rigidez en el eje. El efecto de la aleta de la polea y del engranaje puede despreciarse en un
andlisis de deformaciones. El disefio se hard entonces sobre la base del eje simplificado que muestra la figura
9-8(b). Se determinara primero el didmetro D requerido por resistencia, de acuerdo con el cédigo ASME.
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El momento de torsién entre la polea y el engranaje es My = (10)(63.000)/900 = 700 lb-pul

La suma de las tensiones en la correa puede determinarse de

(T —To)(6) =700 y T1 = 25T,

de la cual T4 = 233,3lb, T, = 93,3lby (Ty + T,) = 326,61b.

Fuerza trasmitida Fy = 700/5 = 140 lb.
Fuerza separadora F, = 140 tan 20° = 51 lb.

De la informacién anterior pueden combinarse los diagramas de momentos vertical y horizontal para obte-
ner el diagrama de momentos resultantes que muestra la figura 9-9.

—_— — BN s e e
—%‘4 | —

R e R ~ g -
811b ; : 301b
L Cargas verticales
s L §
25,5 b 85,5 1b.
153 Ib-pul

momentos verticales

/\ Diagrama de

180 lb-pul

1401b 271
93 lbw v Cargas horizontales 1(3 {5

1\

560 1b

Diagrama de
momentos horizontales

558 lbh-pul
1962 Ib-pul Diagrama de
g momento resultante ~
s 7~
~ e ”
Ty s
5801b-pull™ ~ P
e d
~ -
—
— >
~al 7

1970 Ib-pul
Fig. 9-9
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El esfuerzo cortante permisible se determina por: 18% x 85.000 = 15.300psi, 30% x 55.000 = 16.500 psi.
Usar s (permisible) = 15.300 psi.

Como puede verse en la figura 9-9, la flexién resultante maxima se presenta en el cojinete derecho: M} =
1970 1b-pul, M; = 700 lb-pul.

Para carga estacionaria, Ky = 1,5y Kt = 1,0.

8 _ 16 ) G
p® - 7T(15_300)\/(1,5><19'70) + (1x700) 1,01

de la cual D = 1,00 pul, y 2D = 2,00 pul requeridos por resistencia.

En seguida, para poder determinar el didmetro requerido para operar por debajo del 60% de la primera velo-
cidad critica, es necesario calcular las deformaciones estaticas en las localizaciones del engranaje y de la polea,
debidas tnicamente a sus pesos. Es importante notar que para obtener la primera velocidad critica, el peso de
la polea situada en el extremo derecho del eje debe considerarse actuando hacia arriba para satisfacer el primer
modo de vibracién. El eje con su curva eldstica y su diagrama de momentos, para este prop6sito, se muestra en
la figura 9-10. Notar que es oportuno trazar la tangente a la curva eldstica en el extremo izquierdo, para emplear
el método de los momentos de las 4reas al determinar las deformaciones requeridas. En vez de hacer el diagra-
ma M/EI para las deformaciones siguientes, simplemente notamos que el momento de inercia de las seccio-
nes 2D es 16 veces el momento de inercia de las secciones de didmetro D.

6" . g" = 6
DO AN
l y 30l 301b +
7 161 + 7
— gl — - i 2 T
o i] S u'. 4
301b * m i : Carga I.nmu‘d.n hacia ‘ 301b
= \\\\. arriba para la primers —
velocidad critica
s
Y1
Y2 J,
]
Dg
A
A, A,
Bg
|
180 Ib-pul 180 Ib-pul
I
had 1
Diagrama de momentos

Fig. 9-10
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Se halla Al tomando momentos alrededor del extremo derecho del diagrama de momentos, y llamando
I al momento de inercia de las secciones con didmetro D. Usando calculadora y redondeando los resultados

finales, A, - (180)(6)(4 . (180)(6)(9) + (180)(6)(14) _ 10.327,5
=

2E1 16 EI 2EI El

AQ se encuentra tomando momentos alrededor del cojinete derecho:

A, - (80X (6)(3) . (180)(6)(8) _ (4522,5)
B 16 EI 2El El

Asse encuentra por proporcién:

A = 1_8 A _ _1_8 (4522,5) - 6733,71
5 12 2 12 EI El
_ 10.327,5—6783,75 354375
GO El R ]

A. _ (180)(6)(2) _ 1080
L = {80i(6)(2) _ 1080
2El El

A, 6783,75 2261,25

Bs = 3 Y El (por proporcién)
- A _ A, . 226125 -1080 _ 1181,25
: - - EI El

Remplazando los valores de y; y y, en la ecuacién de la velocidad critica (véase el capitulo 8) e igualan-
dola a 1500 rpm, ya que la velocidad de operacién de 900 rpm es el 60% de 1500 rpm, tenemos

3,7 5 !
1500 = 187.7 J [(30) (3543,75). + (30) (1131,2.;1(1/(!3 )?
[(30) (3543,75)% + (30) (1181,25) ° J/(ED)

187,7 (0,0184) V EI

de la cual VEI = 434; y para E = 30 x 106, I = 0,006275 pul4.

Ahora, I = 77D4/64 = 0,006275 pul* da D = 0,598 pul para una velocidad critica de 1500 rpm. Notar que
este diametro es menor que el requerido por resistencia.

Al disenar por la rigidez requerida sera necesario determinar la deformacién en el engranaje y la inclina-
cidén del eje, tanto en el cojinete izquierdo como en el derecho, debido a las cargas horizontales y verticales. La
figura 9-11 se basa en las cargas verticales. La curva elastica se dibuja y se le trazan tangentes en los puntos A
y B. Se hace el diagrama de momentos. Para facilitar la toma de mcmentos, se hace el diagrama de momentos
por partes consistentes en cuatro secciones triangulares y una rectangular. El diagrama de momentos se hizo
por partes, saliendo primero de la reaccién izquierda, pasando por la derecha y luego comenzando en el extre-
mo derecho del eje y regresando a la reaccién derecha. A1 se determina tomando los momentos de las secciones
I, I, III y IV, respectivamente, con respecto a la reaccién derecha, notando que los momentos relacionados
con la seccién de didametro 2D del eje se dividen por 16 EI y que el momento relacionado con la seccién D se
divide por EI Notese, ademas, que el momento de la seccién III es negativo.

A, - (53)B)(2) | (153)(6)(3) _ (486)(6)(2) , (153)(6)(8) _ 3719,%5
- (2)(18)El 16 El (2)(16)EI 2EI - EI
A . (183)(6)(2) _ 018
‘2 - I~ T Tamaa - T

2kl El
Ay = 3D, = 1859,625 /EI por proporcién

Yy = As - AQ = 0942/E]  (deformacién en el engranaje en el plano vertical)
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tan @, = 1859,625/6EI = 310/EI (inclinacién en el cojinete izquierdo en el plano vertical)

A4 se determina tomando los momentos de las secciones IV, I, II, y III, respectivamente, con relacion al
cojinete izquierdo.

b (153)(6)(4) , (153)(6)(10) 4 (153)(6)(9)  (486)(6)(10) _ 1728
b 2El (2)(16)EI 16El (2)(16)EI EI

tan O,= A,/12 = 144/EI (inclinacién en el cojinete derecho en el plano vertical)

811b
301b
Cargas verticales
(G ] A il ’ -
25,5 1b " T " S e
85,5 1b
f———— BH I 6" e 6” —
4 ¢ { 4 =
4 )
' 6; , 2
Ay
l ] &3
A,
N 1
A,
153 1b-pul
M
Diagrama de momentos
180 1b-pul
306 lb-pul
153 Ib-pul 1
S e i e e —rel 153 1b-pul
_ n "' Diagrama de
L' momentos, por partes
v
I
180 1b-pul

Fig. 9-11 N 486 Ib-pul
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La figura 9-12 se basa en cargas horizontales. Se dibuja la curva eldstica y se trazan tangentes en los pun-
tos Ay B. Se hace el diagrama de momentos y se divide en las secciones I, II, IIT y IV. A1 se determina toman-
do los momentos de las secciones IL IIl'y IV, respectivamente, con respecto al cojinete derecho.

A, = (598)(E)E)  (1404)(6)(2) | (558)(6)(8) _ 14.546,25
Q =

16 EI (2)(16) EI 2EI El

tan 6= 14.546,25/12E1 = 1212/EI (inclinacion en el cojinete izquierdo en el plano horizontal)
AQ _ (558)(6)(4) (558) (6) (9) Iy (1404)(6) (10) _ _11.211,75
2EI 16 EI (2)(16)EI EI

45

tan 0o= 11.211,75/12E] = 934/EI (inclinacién en el cojinete derecho en el plano horizontal)

140 1b Cargas horizontales
R \ 1327 b
93 1b
| et - = o *"""—’—!#—
I!_. o T, 1 Bgma 4
560 1b
Q8 AN
—= g -y 8" e £ —
14 B
I f A =
'9-1 vh 6? E
A
Ay
Ay
N
M
v I 1
558 Ib-pul J T T T == = == 558 lb-pul
1962 1b-pul

Fig. 9-12
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A. - (558)(6) (3) i (1404)(6)() _ 1680,75
¢ 16 EI (2)(16) El El
A 11.211,75 5605,875 .,
n = i = Bl por proporcién
- A A = 5605,875 — 1680,75 3925 (deformacién en el engranaje
o o= 4= =8 = El - El en el plano horizontal)

La deformacién resultante en el engranaje es igual a la suma vectorial de las deformaciones en los planos
horizontal y vertical.

y (engranaje) = iV9422 + 399252 = 4040

El El

La deformacidon en el engranaje estd limitada a 0,001 pul. Entonces

% = 0,001 o I = 8 d0i0] o . 0,1347 pul4, momento de inercia requerido

(30 x10%) (0,001)
mD*

64

0,1347 o D = 1,285 pul para limitar la deformacién en el engranaje a 0,001 pul.

La inclinacién resultante en el cojinete es igual a la suma vectorial de las inclinaciones en los planos hori-
zontal y vertical. En el cojinete izquierdo,

inclinacién = —=V3102 + 12122 = 1250,

El 1
Entonces, tan 1° = 0,0175 = 1250/EI, de la cual

limitada a tan 1°

I = 0,00238 pul* y D = 0,47 pul requeridas en el cojinete izquierdo.

En el cojinete derecho,

ELIV 1442 + 9342 = QEL}_IS’ menor que para el cojinete izquierdo.

inclinaciéon =

El siguiente es un resumen de los calculos anteriores:

Vertical Horizontal Resultante
Deformacién en el engranaje 942/EI 3925/E1 4040/E1
Pendiente en el cojinete izquierdo 310/EI 1212/ EI 1250/ EI
Pendiente en el cojinete derecho 144/EI 934/E1 946/E1

Diametro requerido de eje

Por resistencia, Basado en la Basado en la Basado en la
basado en el inclinacién en pendiente en velocidad
cédigo ASME los cojinetes cojinetes critica
D = 1 pul 1,285 pul 0,47 pul 0,598 pul
2D = 2 pul 2,57 pul 0,94 pul 1,196 pul
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13.

14.

15.

16.

17.

TRASMISION DE POTENCIA MEDIANTE EJES

PROBLEMAS PROPUESTOS

Una polea de 24 pul, conducida por una correa horizontal, trasmite potencia mediante un eje macizo de acero
a un pinoén de 10 pul, el cual a su vez conduce un engranaje. La polea pesa 300 lb para proporcionar algin
efecto de volante. La disposicidn de los elementos, las tensiones en la correa, y las componentes de la reaccion del
engranaje sobre el pifion se muestran en la figura 9-13.

(a) Dibujar lo siguiente: cargas verticales, momentos de flexion verticales, cargas horizontales, momentos de
flexion horizontales, momentos combinados de flexién.

(b) Determinar el didmetro necesario del eje usando los valores del codigo para ejes comerciales y factores de
choque y fatiga, Ky =20y Ky = 15.
Resp. My (max) = 9600 lb-pul, M} (max) = 16.350 lb-pul, d = 2,83 pul

400 ib

7001b
D

12001b 19201b

Fig. 9-13

A un eje soportado por cojinetes separados 36 pul se trasmite potencia por medio de una correa que se mueve
sobre una polea de 18 pul, la cual sobresale 10 pul del cojinete derecho. La potencia se trasmite desde el eje por
medio de una correa que se mueve sobre una polea de 10 pul localizada en el punto medio entre los cojinetes.
Las correas conductoras forman éngulo recto entre si y sus tensiones estan en la relacién 3 a 1, estando limitada
a 600 Ib la tension total en el ramal tirante de cualquiera de las correas.

(a) Hacer los diagramas de momentos.

(b) Determinar el didmetro necesario para el eje de trasmisién si es de acero SAE 1045 (resistencia ltima a la
traccién 97.000 psi, limite elastico en traccién 58.000 psi). Suponer Ky = 15yK; = 1,0.

(¢) Calcular la deformacién por torsién en grados.

Resp. Mt (max) = 2000 Ib-pul, My (max) = 7520 Ib-pul, d = 1,64 pul, 9°= 0,377°

Un eje de acero de 60 pul de largo tiene aplicado un momento de torsién de 10.000 1b-pul por medio de una polea
localizada en el centro del eje. Un engranaje situado en el extremo izquierdo del eje le aplica un momento de
torsion de 8000 lb-pul mientras un engranaje localizado 9 pul a la izquierda del extremo derecho del eje le apli-
ca un momento de torsién de 2000 lb-pul. Calcular la deformacién angular del eje si su didmetro es de 2 pul
para una longitud de 36 pul desde el extremo izquierdo del eje y de 1,5 pul para el resto de su longitud. Despre-
ciar el efecto de cufieros en el célculo. Resp. 0,424°

Un tramo horizontal de un eje comercial estd soportado por dos cojinetes separados 5 pies. Un engranaje acuna-
do, con evolvente a 20° y 7 pul de didametro, estd localizado 16 pul a la izquierda del cojinete derecho y es condu-
cido por un engranaje situado directamente detras de él. Una polea de 24 pul de didmetro esta acunada al eje
20 pul a la derecha del cojinete izquierdo y conduce una polea por medio de una correa horizontal colocada direc-
tamente detras de ella. La relacién de tensiones en la correa es de 3 a 1, con el ramal flojo en la parte superior.
Se trasmiten 60 hp a 330 rpm. Ky = K¢y = 1,5,

(a)} Hacer los diagramas de momentos, indicando los valores en los puntos de cambio.

(b) Calcular el didmetro necesario del eje.

(c¢) Calcular la deformacién angular en grados.

Resp. Mt (max) = 11.450 Ib-pul, M} (max) = 38.500 Ib-pul, D = 3,72 pul, 6 = 0,0677°

Un eje macizo y un eje hueco deben tener la misma resistencia en torsién. El eje hueco debe ser 10% mayor

en diametro que el macizo. ;Cuél ser4 la relacién entre el peso del eje hueco y el del macizo? Ambos ejes deben
ser del mismo material. Resp. El eje hueco pesard 0,6 del peso del eje macizo
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18. El coeficiente de rozamiento entre el disco seguidor y la leva que se muestran en la figura 9-14 es 0,3. El mo-
mento de torsién necesario para girar la leva bajo estas condiciones es suministrado en el extremo derecho del
eje de levas. Si el eje de levas esta hecho de acero SAE 1020 templado y normalizado para una resistencia ulti-
ma a la traccién de 80.000 psi y un limite de fluencia de 56.000 psi, ;cudl es el didmetro minimo requerido de
acuerdo con el cédigo de ejes ASME? Los factores de choque y fatiga seleccionados para las condiciones de car-
ga son Kp = 2,0y K¢ = 1,5. Despreciar el peso del eje y suponer que es continuo de cojinete a cojinete. Se
supone, ademas, que el momento de torsién méximo se presenta cuando el seguidor estd en la parte superior
de su recorrido, donde se muestra en la figura 9-14. Resp. d = 1,01 pul

500 1b

R

il

A

-+

—

L 5”—--1-— 8” -

Fig. 9-14 Fig. 9-15

19. Dos cojinetes separados 36 pul soportan un tramo de un eje comercial. Un engranaje de 500 b, 30 pul de dia-
metro y evolvente a 20° esta acunado al eje, 8 pul a la derecha del cojinete derecho. Una rueda dentada de 12 pul
esta acufiada al eje, 20 pul a la derecha del cojinete izquierdo. El peso combinado de la rueda dentada y de la
parte de la cadena tomada por el eje es de 210 Ib hacia abajo. Suponer que no hay tensién en el ramal flojo
de la cadena. El engranaje recibe 9 hp a 210 rpm desde un engranaje localizado encima de él. Cinco hp son to-
mados del eje en la rueda dentada y el resto son tomados del eje mediante un acoplamiento flexible localiza-
do 6 pul a la izquierda del cojinete izquierdo. La figura 9-15 muestra una vista extrema de la disposicién, tal
como se observa desde la derecha.
(a) Hacer los diagramas de momentos, indicando los valores en los puntos de cambio.

(b) Calcular el didmetro del eje, con base en su resistencia.
20

(¢) Calcular la deformacién angular en grados del extremo derecho del eje con respecto al izquierdo, bajo la
accion de las cargas, despreciando el efecto de los cufieros y el aumento de rigidez por los cubos de la rueda
dentada y de la polea.

Resp. Mt (max) = 2700 lb-pul, Mp (max) = 4700 lb-pul, d = 1,86 pul, 6 = 0,389°

. Un eje montado entre cojinetes separados 31 pies trasmite 13.000 hp a 90 rpm. El eje pesa 14.850 lb, tiene un
didmetro exterior de 18 pul y un didmetro interior de 12 pul. Determinar el esfuerzo producido en el eje v la de-
formacién angular entre los cojinetes. Considerar el peso del eje.

Resp. s = 9920 psi, 0 = 1,95°

21. La figura 9-16 muestra una disposicién de un mo- Rator del motor __ Rotor del excitador Pinidn de 8
tor y un excitador con un pinén sobre el mismo eje. 40001b m 100010 m oS B0t
El pinén conduce un engranaje colocado directa- (257
mente debajo de él. El motor desarrolla 75 hp a 200
rpm. El excitador absorbe 5 hp y el resto sigue al
pindn. El motor y el excitador estan montados so-
bre el eje por medio de un ajuste de presidén, mien-
tras que el pinon estd acuiniado al eje. Fig. 9-16

20 20— 20" 10"

Para esta unidad, ;cudl es el didmetro reque-
rido del eje (usando un didmetro constante)? El eje debe construirse de acero SAE 1035, el cual tiene una resis-
tencia ultima de 75.000 psi y un limite de fluencia de 48.000 psi. El angulo de presién de los engranajes es 20°
y se usan dientes ‘“‘stub”. Despreciar concentraciones de esfuerzos debidas al ajuste de presion.

Hacer todos los diagramas de momentos, indicando los valores en los puntos de cambio. K = 1,5y
K¢ = 15.

Resp. My = 23.600 lb-pul, My (max) = 69.200 Ib-pul, ss (permisible) = 13.500 psi, d = 3,81 pul
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22, Un eje de 18 pies de largo y 1% pul de didmetro gira a 500 rpm y tiene una potencia de entrada de 10 hp en un
extremo. Desde un punto a 8 pies del extremo mencionado se toman seis hp, mientras los 4 hp restantes se to-
man del extremo opuesto. Usando G = 12 x 108 psi, encontrar la deformacién angular de un extremo rela-
tiva al otro, debida a esta carga. Resp. 0@ = 2,49°

23. Un eje macizo de 9 pul de didmetro se usa para conducir la hélice de un barco de mar. Es necesario reducir el
peso del eje en un 70%. ;Cudles deben ser las dimensiones de un eje hueco hecho del mismo material del eje
macizo? Resp. do = 15,771 pul, d; = 14,980 pul

24. Un eje tiene un didmetro constante y la distancia entre los soportes (cojinetes) es 32 pul. Dos poleas acufiadas
al eje se encuentran localizadas entre los cojinetes. Una polea, de 8 pul de didmetro y 20 1b de peso, est4 localiza-
da 8 pul a la derecha del cojinete izquierdo; la otra polea, cuyo didmetro es de 16 pul y cuyo peso es de 60 b,
estd localizada 22 pul a la derecha del cojinete izquierdo.

El eje gira a 900 rpm. Los ramales tirantes y flojos de las correas son horizontales y paralelos. Veinte hp
son suministrados a la polea de 8 pul. La potencia se trasmite desde la polea de 16 pul a otra polea localizada
de modo que se produzca el momento de flexién minimo en el eje, con los ramales de la correa horizontales,
como ya se dijo.

El esfuerzo en la correa esta limitado a un méaximo de 300 psi. La relacién entre el didmetro de la polea y
el espesor de la correa estd limitada a un minimo de 30. Se usara un espesor de correa de ¢ pul. El coeficiente
de rozamiento entre la correa y la polea puede tomarse igual a 0,3.

El eje estd hecho de acero SAE 1035 laminado en caliente, para el cual la resistencia altima puede tomarse
como 80.000 psi y el limite de fluencia como 49.000 psi. El eje estd montado sobre cojinetes con un ajuste de
clase 2.

Las condiciones de carga son estacionarias, sin choque.

Determinar el didmetro necesario del eje basado en resistencia, deformacién en los cojinetes y velocidad
critica. Despreciar el peso del eje y de las poleas en los cdlculos por resistencia y deformacién.

Resp. Didmetro del eje = 1,5 pul con base en la resistencia y de acuerdo al cédigo ASME. Para este didmetro la
velocidad critica es 2720 rpm, la cual estd por encima de la velocidad de operacién en condiciones de segu-
ridad. La deformacién estdtica bajo la polea de 20 Ib es 0,0039 pul, y la deformacién estética bajo la polea
de 60 1b es 0,005 pul. Se requiere un didmetro del eje de 2,25 pul para prevenir excesos de deformacioén en
los cojinetes con base en una relacién L/D de 1,5.



Capitulo 10

Diseno de acoplamientos

LOS ACOPLAMIENTOS se usan para conectar secciones de ejes o para conectar el eje de una ma-

quina conductora con el de la maquina conducida. Esto permite una co-
nexién permanente, en contraste con los embragues, los cuales producen acoplamiento o desacopla-
miento, a voluntad. Los embragues se tratan en una seccién diferente.

LA CLASIFICACION de los acoplamientos puede hacerse sobre la base de que los disefios sean rigi-
dos o flexibles.

(A) Acoplamientos rigidos:

Como un acoplamiento de bridas, uno de compresién o un acoplamiento cdnico. Es-
te tipo de acoplamiento es recomendable para velocidades bajas en ejes alineados con pre-
cision.

(B) Acoplamientos flexibles:

Como un acoplamiento flexible Falk, un acoplamiento Oldham, un acoplamiento tipo
engranaje, un acoplamiento de rodillos o de cadena silenciosa, etc.
Los acoplamientos flexibles se usan:
(a) Para tener en cuenta pequenas cantidades de desalineamiento no intencionales.
(b) Para suministrar un “extremo flotante”, esto es, movimiento axial del eje.

(c) Para aliviar el choque, suministrando trasferencia de potencia por medio de
resortes o para absorber algunas de las vibraciones en el acoplamiento.

Los acoplamientos pueden clasificarse también de acuerdo a su uso, especificado por la relacion
entre las lineas centrales de los ejes conectados:

(1) Las lineas centrales de los ejes son colineales.

(2) Las lineas centrales de los ejes se intersectan. (Puede usarse una unién universal de uno cual-
quiera de los numerosos tipos existentes.)

(3) Las lineas centrales de los ejes son paralelas pero no colineales. (Puede usarse un acoplamiento
Oldham con su elemento central deslizante. Este tipo de acoplamiento debe evitarse en lo
posible con cargas pesadas, a causa del rozamiento debido al deslizamiento.)

Como los acoplamientos rigidos pueden trasmitir flexién en un eje, esto origina esfuerzos que
pueden producir falla por fatiga. Es deseable, por consiguiente, proporcionar buen alineamiento y locali-
zar el acoplamiento en donde el momento de flexién sea practicamente nulo. Asi, tanto los acoplamien-
tos rigidos como los flexibles, se analizan generalmente sé6lo para torsion.

Aun cuando pueden comprarse acoplamientos normalizados por los fabricantes, el andlisis y el
proporcionamiento de las diferentes partes ilustra el procedimiento del disefio aplicado a un elemen-
to particular de una maquina.

131




132

. Un acoplamiento rigido de bridas tiene un didmetro de
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PROBLEMAS RESUELTOS

2,000
2,002
pul. Sobre un circulo de 5 pul de didmetro se colocan cuatro

pernos maquinados en orificios escariados. Si los pernos
estdn hechos del mismo material del eje, SAE 1030, el cual
tiene una resistencia ultima en traccién de 80.000 psi y un
limite de fluencia en traccién de 50.000 psi, determinar el
tamano necesario de los pernos para que tengan la misma ca-
pacidad del eje en torsién. Referirse a la figura 10-1, donde se
muestra la mitad del acoplamiento.

Solucion:

(a) La capacidad del eje, determinada del codigo ASME, se encuen-
tra de

3 _ 16
D= g Mok
'S
que es la ecuacion para un eje macizo sometido a torsién unica-
mente. Entonces

= L e MK, = 17.000 Ib-pul
7(14.400)0,75) "t t ° o &

donde sg es el menor de (0,18)Su = 0,18(80.000) = 14.400 psi
y (0,3)sy¢ = 0,3(50.000) = 15.000 psi
v la tolerancia por efecto del cufero es 0,75.

2,000

2,002

l

(6) El acoplamiento puede disenarse para choque y fatiga, K; iguala ], o (Mth) puede dejarse como un pro-

ducto y mantenerse durante el analisis. Se obtiene el mismo resultado final.

(¢) El analisis de los pernos puede hacerse en diferentes formas:

(1) Suponer que los pernos estan apretados a mano, y que la carga se trasfiere desde una de las mita-
des del acoplamiento a la otra por medio de un esfuerzo cortante uniforme en el véstago del perno.

(2) Suponer que los pernos estdn apretados a mano, y que la carga se trasfiere desde una de las mi-
tades del acoplamiento a la otra por medio de un esfuerzo cortante maximo en el véstago del per-

no igual a 4/3 del esfuerzo cortante promedio.

(3) Suponer que los pernos estdn suficientemente apretados de modo que la potencia se trasmite
desde una mitad del acoplamiento a la otra por rozamiento.

(4) Suponer que los pernos estan apretados y que parte de la potencia se trasmite por rozamiento y

el resto se trasmite por corte en los pernos.

Es corriente suponer en (1) y (2) que todos los pernos comparten la carga proporcionalmente, para per-
nos bien acabados y orificios escariados o taladrados. (Si los pernos se colocan en orificios holgados, es tam-

bién corriente suponer que la mitad de los pernos es efectiva.)

(d) Usando (I) arbitrariamente, lo que da el disefio mds conservador,

MKy = sy(§7d?)zDgoXn) o  17.000 = 14.400 (&7d”)(% x5)4), y

donde ss = esfuerzo cortante permisible, psi
d = didmetro del perno, pul, (didmetro del vastago)
DEC = didametro del circulo de pernos, pul
n = numero total de pernos para orificios taladrados y escariados.

d = 0,387 pul

(Notar que s, para el perno es el mismo obtenido del cédigo de ejes ASME.) Usar, por tanto, un perno

de 3/8 pul o uno de 7/16 pul.

(e) Usando ), M;K; = %ss(&WdQ)(% Dgo Xn), de la cual d = 0,447 pul; puede usarse un perno de 7/16 pul.

(f) El problema siguiente ilustrara una solucidn, utilizando (3).
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2. En el disefo de un acoplamiento rigido de bridas, es bastante frecuente suponer que los pernos se
aflojan con el uso y que la capacidad del acoplamiento se basa, en parte, en los esfuerzos cortantes
que se producen en los pernos. El efecto de apretamiento de los pernos, con el rozamiento como
base para la trasmisién de potencia, se desprecia normalmente. Sin embargo, el propdsito de este
problema es evaluar la capacidad de un acoplamiento particular, con base en el rozamiento

Suponer un acoplamiento de bridas con las siguientes
especificaciones:

Nimero de pernos, 6

Didmetro de los pernos, 5 pul 5

Carga inicial de los pernos, 5000 b en cada uno 2
b

8" Dia,
7" Dia.

Didmetro interior de contacto, 7 pul
Diametro exterior de contacto, 8 pul ol ]
Velocidad de rotacién del acoplamiento, 300 rpm
Coeficiente de rozamiento, 0,15

Diametro del eje, 2 pul

Fig. 10-2

Material del eje: SAE 1045, normalizado, con resistencia ultima a la traccién de 85.000
psi y limite de fluencia 45.000 psi.

Los pernos serdn colocados en agujeros de gran holgura. Referirse a la figura 10-2.

Determinar:

(1) La capacidad méxima de potencia con base en que el deslizamiento se presenta
entre las caras de contacto.
(2) Comparar la capacidad de potencia del eje con la capacidad por rozamiento. Suponer

condiciones de carga estacionarias y que el eje esta sometido a torsién unicamente.
Solucion:
(a) La capacidad de momento de torsién, con base en el rozamiento, es (véase capitulo 14)

My = F'fRf = 30.000(0,15)(3,75) = 16.900 Ib-pul

donde F <= fuerza axial causada por la carga de los pernos = 30.000 lb
= coeficiente de rozamiento
oL i 3 a
Rf = radio de rozamiento = E(M> = _2_(&_) = 3,75 pul,
3 "RZ2_R} 347357

lo cual supone que la presion estd distribuida uniformemente.

_MN 169006000 g0

Potencia por rozamiento = i k
63.024 63.024

(h) Capacidad del eje,
M, = ss7DY16 = 13.500(0,75) 7D%16 = 15.900 lb-pul,
donde S5 €s el mas pequeno entre 0,18(85.000) = 15.300 psi y 0,3(45.000) = 13.500 psi.
Notar el factor 0,75 que tiene en cuenta la concentracién de esfuerzos.

MiN
Capacidad del eje = i et = 75,7 hp
63.024 63.024

(¢) Para los datos dados, el acoplamiento tiene una capacidad de potencia mayor con base en el rozamiento
(80,4 hp) que con base en la capacidad del eje (75,7 hp).
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3. Los problemas 1y 2 se ocupaban del diametro de perno necesario para

trasmitir potencia a través de un acoplamiento de bridas. En este pro-
blema se tratan las proporciones necesarias para las diferentes partes de
un acoplamiento de bridas. Establecer las ecuaciones o relaciones nece-
sarias para determinar (a) el didmetro del cubo Dy, (b) espesor t del
vastago, (c) espesor h de la brida. Referirse a la figura 10-3.

Solucion:
(a) El didmetro del cubo se establece por medio de proporciones. El didmetro del
cubo debe ser alrededor de 12 a 2 veces el diametro del eje. Asi,
Dy = 1305 a 2p

(b) El espesor minimo de t se basa en dos consideraciones: (I) Corte en el plato.
(2) Contacto entre el plato y el perno suponiendo que los pernos estan apre-
tados a mano y estdn presionados contra el plato.

(1) Corte en el plato: La capacidad del plato se basa en el corte del
area menor, que ocurre en la unién del cubo y
del plato.

2My

TS D;

Dy
Mt = SS(WDH‘)—? o t =

h
d
—1
=
|
Dg -
By
|

| TR

t
Fig. 10-3

Generalmente, el valor de ¢t determinado de la ecuacién anterior es muy pequeno y la dificultad de fundi-

cién hace necesario usar un espesor mucho mayor que el calculado.

(2) Contacto del perno y el plato: La capacidad basada en el contacto es

D M.
M, = s (dt)ﬁn ) t = 2
=g 2 $5dDpn
5~~BC
donde s, = presion de contacto permisible para el perno o el plato (el que sea mas débil), psi de
B
drea proyectada
d = diametro del perno, pul
DBC’ = didmetro del circulo de los pernos, pul
n = numero de pernos efectivos, tomado como todos los pernos si se usan pernos bien

terminados en orificios escariados y tomado como la mitad del nimero total de
pernos si éstos estdn colocados en orificios holgados. Notar que esta hipétesis es arbi-

traria, pero da un resultado de disefio muy conservador.

(¢) El espesor de la brida se basa en proporciones y requisitos de fundicién.

. Un acoplamiento tipo Falk esta acunado a dos ejes de trasmisién de 1 pul (con ss permisible = 8000
psi para ejes no acunados, 6000 psi para ejes acufiados), como muestra la figura 10-4. El eje gira a
950 rpm. Si la banda de conexion estd a 1,50 pul del centro de los ejes, jcuantos dobleces de 0,010

por 0,100 pul de acero (SAE 1045, templado en agua
y sacado a 600°F) se requieren? El elemento de co-
nexion debe tener el 95% de la resistencia del eje de

acuerdo con su capacidad de operacién segiin el c6- (

digo ASME. ;Bajo qué condiciones podria operarse

este acoplamiento a 13,5 hp? El acero SAE 1045

templado en agua y extraido a 600°F puede consi-

derarse que tiene una resistencia al fallar en trac-
cion de 150.000 psi y un limite de fluencia de
114.000 psi.

Solucidn:

(a) Capacidad del eje, usando Sy = 6000 psi, con per-

miso para el cufero:

My = s;7d%16 = 600077(1°)/16 = 1180 Ib-pul

Fig.10-4
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(b) Suponiendo que los dobleces estan sometidos unicamente a corte, su capacidad es
M, = ssthan o 0,95(1180) = (27.000) (0,010)(0,100)(1,5)(n)
donde S, = esfuerzo cortante permisible, tomado como 0,18 de la resistencia dltima, como sugiere el
codigo ASME, o 0,18(150.000) = 27.000 psi
= espesor de la banda de acero, 0,010 pul

k = altura de la banda de acero, 0,100 pul

Rf = radio del centro del eje al doblez

n = nuamero de dobleces.

Resolviendo, n = 27,6; usar 28 dobleces.
(¢) Para 28 dobleces, la capacidad es
My = ssthan — (27.000)(0,010) (0,100) (1,5) (28) = 1140 Ib-pul

MyN __ 1140(950)
63.024 63.024
miento a 13,5 hp con posibilidad del 30% de sobrecarga.

- La capacidad segura es = 17,2 hp. Por tanto, puede operarse el acopla-

5. Un acoplamiento universal (unién universal, o union Hooke) se usa para conectar dos ejes que se
intersectan pero que no estin necesariamente en la misma linea, como muestra la figura 10-5.
La velocidad angular del eje de salida no es igual a la velocidad angular del eje de entrada, salvo
que ambos ejes estén en linea. La relacién de velocidades es

/V
28n cos 6
Ng 1 — cos?dsen?d
1
donde N52 = velocidad angular del eje conducido
Ny, = velocidad angular del eje motor

angulo entre lineas centrales de los ejes
o — 4ngulo del eje motor desde la posicién donde los pasadores del yugo del eje
conducido estdn en el plano de los dos ejes.

D
I

Un momento de torsién de 360 lb-pul se aplica al eje S; de una unién universal, en la cual S; ¥y
el eje de salida S, estdn en el mismo plano horizontal.

(a) Determinar el momento sobre el eje S, para la posicién mostrada en la figura 10-5.

(b) Determinar el tamafio de los pasadores de la cruceta para un esfuerzo de contacto permisible de
2000 psi (por area proyectada), un esfuerzo de traccién permisible de 20.000 psi, y un esfuer-
zo cortante permisible de 10.000 psi.

(¢) Calcular el esfuerzo cortante maximo sobre la secciéon E-E, la cual estd a 2 pul del eje Y-Y.

Solucidn:

(a) Existen varias formas de determinar el momento de torsién sobre S,. Un método consiste en examinar
la cruceta, aplicando las ecuaciones de equilibrio y determinando que las dnicas fuerzas que pueden
aplicarse son las mostradas en el plano de la cruceta. Sea F cada una de las fuerzas sobre la cruceta. Las
componentes de F, que actan sobre S, son F cos 20° y Fsen 20°. El elemento de torsién sobre S debido
a la accién de la cruceta es My = 360 = (F cos 20°)(2), de la cual F = 191,5 lb. El momento sobre el
eje S, es F(2) = (191,4)(2) = 383 lb-pul. Notar que, para la posicién mostrada, S, esta Unicamente
en torsién, mientras S, estdtanto en flexion como en torsién. Si el eje Sy se rota 90°, S, estara inicamente
en torsiéon, mientras el eje S, estard sometido a torsién y flexion.

Un segundo método consiste en usar la relacién de velocidades angulares para obtener el momento
de torsién. Si no hay pérdidas por rozamiento la potencia que entra debe ser igual a la que sale, esto es,
Ts,Ns,  Ts,Ns, cos 0

- Te No = To (Ng — 27
63.024  63.024 ¥ e S MV81 T cos?asenzd

Entonces para Ts = 360 lb-pul, § = 20° y a = 90°, para la posicién mostrada, se obtiene Ty =
360/(cos 20°) = 383 lb-pul, que es el momento de salida. Esto estd de acuerdo con el andlisis de fuerzas.
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¢ P

1Y

Cruceta de conexién

F cos 20¢ = 1914 cos 20

= i1 F sen A¥ = 191,4 sen 20°
65,4 1b

65,4 1b M = (1791(2) = 358 |b-pul

F cos 20°

Fig. 10-5

(b) El didmetro de los pasadores dependera de la carga mdxima, la cual se presenta en la posicién mostrada.
La carga méxima en el pasador es 191 Ib.

(1) Didmetro del pasador con base en el contacto: s, = i ,L, 2000 = g, d = 0,384 pul
b A zd 7d
Il L
(2) Diametro del pasador con base en la flexién: & = &, 20.000 = %ﬂ(id) , d = 0,29pul
I (77/64)d
(3) Didmetro del pasador con base en el corte trasversal: s. = (i)E 10.000 = (i)( 191 )
S 3°4° 37 gmd?”

d = 0,18 pul

Por tanto, el contacto impone el didmetro minimo del pasador; un didmetro de 7/16 pul puede usar-

se satisfactoriamente. ,
X 2) (2 65,4
(¢) Esfuerzo maximo de compresién en la seccién E-E,s = e + . - (1719x2)() +

8850 psi.
I 4 %(1%)/12 F(1)

Corte maximo = %(8850) = 4425 psi
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PROBLEMAS PROPUESTOS

Un acoplamiento rigido de bridas estda montado con cinco pernos en orificios escariados en una circunferencia
de didmetro 6 pul. Los ejes son de acero comercial (esfuerzo cortante permisible = 8000 psi; 6000 psi tomando
en cuenta el efecto del cufero) y tienen 1—:—2— pul de didmetro. Determinar el didmetro normalizado del perno
para trasmitir la resistencia del eje, segn el cédigo ASME.

(a) sobre la base de que los pernos estin flojos y el esfuerzo cortante estd distribuido uniformemente.
(b) sobre la base de que los pernos estan flojos y el esfuerzo cortante méximo en el perno es 4/3 del valor medio.
El esfuerzo cortante admisible en el perno es 10.000 psi,

Resp. (@) d = 0,270 pul, usar -I%pul. (b) d = 0,312 pul, usar %pul

. Un acoplamiento de bridas conecta dos tramos de un eje comercial de 2 pul de didmetro. Las bridas estdn uni-

das por medio de cuatro pernos del mismo material del eje. Los pernos estan colocados en orificios holgados. El

diametro del circulo de pernos es 9,5 pul y el espesor de la brida es 7/8 pul.

(a) Determinar el didmetro minimo del perno requerido para trasmitir el momento de torsién que puede
trasmitir el eje.

(b) (Qué potencia puede trasmitirse a 200 rpm bajo condiciones estacionarias de carga?

Basar los calculos en la hipétesis de que las tuercas de los pernos pueden aflojarse durante la operacion.

Resp. (a) Diametro del perno = 0,398 pul; usar un didmetro de % pul 0% pul (basados en que el esfuerzo
cortante es uniforme). El diametro del perno basado en el rozamiento es 0,0708 pul, con una presion

de rozamiento permisible igual al doble del corte permisible. El rozamiento no controla el diseno.

(b) 29,9 hp bajo condiciones estacionarias de carga (capacidad de momento de torsién = 9420 lb-pul)

Cada una de las mitades de un acoplamiento rigido de bridas con pernos ajustados, para un eje de diametro D,
debe instalarse sobre éste por medio de una cufia cuadrada de 1,25 D de largo. Deben usarse cinco pernos sobre
una circunferencia de didmetro 5D. Suponer que el acoplamiento, los pernos, el eje y la cuna son del mismo ma-
terial.
(a) ;Cudl debe ser el didmetro d de los pernos, en funcién de D, para que el acoplamiento y el eje tengan la
misma resistencia en torsién?
(b) ¢Cuales deben ser las dimensiones de la cufia, en funcién de D, si la cuha debe trasmitir la capacidad total
del eje de torsién?
Resp. (a) Con base en corte uniforme, d = 0,122 D. Con base en que el corte maximo = 4/3 del promedio,
d=0,141 D
(b) Ancho = espesor = 0,236 D

Las dos mitades de un acoplamiento ajustado sobre ejes de acero de 4 pul estan unidas con 6 pernos de 3/4 pul
colocados sobre orificios taladrados con holgura sobre una circunferencia de 10 pul. La resistencia dltima en
traccién y compresién del material del eje y de los pernos es 64.000 psi y la resistencia de fluencia es 48.000 psi.
Suponiendo que el esfuerzo permisible para el perno puede determinarse usando el cédigo ASME, calcular la
potencia que puede trasmitirse seguramente con esta combinacién de eje-acoplamiento a 180 rpm. Suponer que
la carga de flexion sobre el eje es despreciable y que prevalecen las condiciones de carga estacionarias.

Resp. Hp = 217 (con 76.000 1b-pul de capacidad de momento de torsién para los pernos, utilizando una distri-
bucién uniforme de esfuerzos cortantes y con 108.000 Ib-pul de capacidad de momento de torsién para el
eje)

Un momento M, = 360 Ib-pul se aplica al eje S; de una unién universal. Determinar
(a) el momento de torsiéon sobre el eje S,
(b) la fuerza sobre los pasadores de la cruceta,
(¢) las reacciones A, B, C y D.
Referirse a la figura 10-5 y rotar el eje Sy 90° a partir de la posicién mostrada.
Resp. (a) 348 lb-pul
(b) 180 lb
(c) Fuerzaen A=0, en B=0, en C=4111b, en D =411 1b




Capitulo 11

Cunas, pasadores y estrias

LAS CUNAS se usan para prevenir el movimiento relativo entre un eje y el elemento conectado a
través del cual se trasmite un momento de torsién. Aun cuando los engranajes, las po-
leas, etc, estdn montados con un ajuste de interferencia, es aconsejable usar una cufa disefiada para

trasmitir el momento total.

LOS TIPOS COMUNES DE CUNAS son la cuadrada (figura 11-1(a)), la plana (figura 11-1(b)),
la cufia Kennedy (figura 11-1(c)), y la cufia tipo Woodruff

(figura 11-1(d)).

b, b

[ o AT 95
t— b

(a) (Ib) (c)

Fig. 11-1

El ancho de la cufia cuadrada o plana es generalmente una cuarta
parte del didmetro del eje. Estas cufas pueden ser rectas o ahusa-

(d)

Ahusamiento

das aproximadamente '&IT pul por pie. La figura 11-2 muestra una
cuna con cabeza. Cuando es necesario tener movimiento axial re-

el

I
= = pit] por pie
3 PHIPOFR

i
Ao e

J']

lativo entre el eje y la parte acoplada se usan cufias y ranuras. Exis- o Wb

ten normas ASME y ASA para las dimensiones de la cufia y de la
ranura.

EL DISENO DE CUNAS CUADRADAS Y PLANAS puede basarse
en los esfuer-
zos cortantes y de compresién producidos en la cufia como resultado del mo-
mento de torsién trasmitido. Las fuerzas que acttian sobre la cuha se mues-
tran en la figura 11-3. Las fuerzas F' actian como un par resistente para
prevenir la tendencia de la cuha a rotar en el cufiero. La localizacién exacta
de la fuerza F no es conocida y es conveniente suponer que actda tangen-
cialmente a la superficie del eje. Esta fuerza produce esfuerzos cortantes y
de compresién en la cuna.
La resistencia al momento de torsién del eje T' puede aproximarse
por T = Fr, donde r es el radio del eje. El esfuerzo cortante s; en la cuia
es

F Fr T

S Nor e T

donde L es la longitud de la cufa.
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Fig. 11-2
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Fig. 11-3
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El momento de torsién del eje que puede soportar la cufia, desde el punto de vista del corte, es
T, = sgbLr

El esfuerzo de compresién s, en la cufia es

- F U Fr T

/2L — @/2Lr ~ (t/2)Lr

Sc

El momento de torsién del eje que puede soportar la cufia, desde el punto de vista de la compre-
sidn, es

s sc(t/Z)Lr

(o

Una cuna cuadrada puede soportar el mismo momento de torsién del eje tanto desde el punto de
vista del corte como desde el punto de vista de la compresion. Esto se prueba en uno de los problemas re-
sueltos igualando las dos ecuaciones del momento y usando la relacién aproximada s, = 2s5 para
aceros ductiles. Sobre la misma base, las cufas planas mas anchas que profundas fallan en compre-
sién, y las que son mas profundas que anchas fallan en corte.

LOS PASADORES se usan en uniones articuladas que conectan dos barras cargadas en traceion o en
compresién, como se muestra en la figura 11-4(a). Una carga excesiva F puede
hacer fallar la unién debido a cualquiera de los siguientes esfuerzos producidos:

1. Esfuerzo de traccién en la barra: T do*l
4 F

5
¢ mD* E

2. Esfuerzo de traccién en el drea del ojo; véa- F F
se la figura 11-4(b):

O g NG
t (do—d)b ==

3. Esfuerzo cortante en el ojo debido al ciza- ]-d-l
llamiento; véase la figura 11-4(c):

F
s = —— (a)
s b (do_ d) aprox.
4. Esfuerzo de traccién en el area neta de la
horguilla: F

t T (d,-d)2a
5. Esfuerzo cortante en la horquilla debido al
cizallamiento: do

L, T A
2a(d,—- d) aprox.

6. Esfuerzo de compresiéon en el ojo debido
a la presién de contacto del pasador:

o
T | 78

(b

7. Esfuerzo de compresién en la horquilla de-
bido a la presién de contacto del pasador:
ol
¢ 2da

8. Esfuerzo cortante en el pasador:

. - F _ Z2F

& A 77d2

Fig.11-4
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9. Esfuerzo de flexién en el pasador, basado en la hipétesis de que el F
pasador estd soportado y cargado como muestra la figura 11-5. El ““l
momento maximo de flexién Mb ocurre en el centro del pasador.

My=Fbss, 1 =md*/64, c = ajs, v g
s = & = 4_” S e
0 [ d°
.. . . F Fig. 11-5
10. Esfuerzo de compresién en el pasador debido al ojo: 52 S

b

11. Esfuerzo de compresién en el pasador debido a la horquilla: Se Ef—d
LAS CONEXIONES CON ESTRIAS, como muestra la figura 11-6 se usan para permitir el movi-

miento relativo axial entre el eje y el cubo del miembro co-
nectado. Las estrias son cufas hechas integralmente con el eje y generalmente son cuatro, seis o diez. Los
cufieros son elaborados en el cubo para el ajuste requerido. Las estrias generalmente se hacen con lados
rectos o cortados con perfil de envolvente. Cuando existe movimiento axial relativo en una conexién es-
triada, la presién lateral sobre las estrias debe limitarse a cerca de 1000 psi. La capacidad de momento
de torsion de una conexién con estrias es

T = pAr,

donde

presion permisible en las estrias, < 1000 psi
drea total de las ranuras, pul? estrias, pul®
3 (D — d)(L) (ntmero de estrias), pul®
D = diametro del eje, pul
d = D — dos veces la profundidad de la estria, pul

S
II

L = longitud del cubo, pul
r, = radio medio, pul
S22\
Fig. 11-6

Fig. 11-7

LOS PASADORES CONICOS, similares al mostrado en la figura 11-7 se usan frecuentemente para

acuiar los cubos a los ejes. El didmetro del extremo mayor del pasa-
dor es generalmente alrededor de una cuarta parte del didmetro del eje. La capacidad de este tipo de
conexion estd determinada por las dos areas de corte del pasador. El pasador de acufiamiento se usa
algunas veces como pasador de corte.
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PROBLEMAS RESUELTOS

. Probar que una cufia cuadrada es igualmente resistente en corte y compresion.
Solucion:

Desde el punto de vista de la compresién una cufia puede soportar el siguiente momento de torsién:
T, =s.{¢/2)Lr.
Desde el punto de vista del corte una cufia puede soportar el siguiente momento de torsién: Ts =5, = bLr.

Igualando las dos ecuaciones del momento para establecer la misma resistencia en corte y compresion, y
suponiendo que S, = 285 , tenemos T.= Tg, ZSs(t/Z)Lr, y t = b(una cufa cuadrada).

Determinar la longitud de una cufia cuadrada, si ésta y el eje deben tener el mismo material y la
misma resistencia.

Solucion:

El momento de torsién que puede trasmitir un e]e de didmetro d permitiendo una reduccién del 25% debi-
da a la concentraciéon de esfuerzos es T = 0,75 7rd® s, /16. Igualando este momento al momento que puede so-
portar una cufia cuadrada desde el punto de vista del corte tenemos

0,757d"s, /16 = sgbLr
Remplazar d/4 por by resolver para L = 1,18d; usar L = 1,25d.

. Una cufa cuadrada debe usarse para acufiar un engranaje a un eje de 1— pul. La longitud del cubo
del engranaje es 24 pul. Tanto el eje como la cuna deben hacerse del mlsmo material, el cual tiene
8000 psi de esfuerzo cortante permisible. ;Cudl es la dimensién minima de los lados de la cuna
cuadrada si se trasmite un momento de torsién de 3490 lb-pul?

Solucion:
Igualar la expresién del momento que puede soportar la cufia desde el punto de vista del corte a 3490 1b-pul
y resolver para b.
rLbs, = 3490, (1,4375/2)(2,5)(b)(8000) = 3490, b = 0,243 pul. Usar una cufia normalizada cuadrada de
0,25 pul.

. Una cuna de § pul de ancho por 5 3 pul de profundidad debe trasmitir un momento de 6000 lb- pul
desde un eje 15 pul de didmetro. La cufia de acero tiene un esfuerzo permisible de tracciéon y compre-

si6n de 16.000 psi y un esfuerzo permisible en corte de 8000 psi. Determinar la longitud requerida
de la cuha.

Solucion:

Como la cufia es mds ancha que profunda, fallard en compresiéon antes que en corte.
s (E/2)Lr "= 6000, (16.000)(0,375/2) (L)(0,75) =6000, L = 2,66 pul. Usar L = 2% pul.

Si la cufia del problema 4 hubiera tenido 3/8 pul de ancho y 4 pul de profundidad, ¢cudl habria
sido la longitud requerida para la misma carga y el mismo material?

Solucién:

En este caso la cuna es mas débil en corte que en compresién.
s4 bLr = 6000, (8000)(0,5) (L) (0,75) = 6000, L = 2 pul.

El pasador de una unién articulada como la mostrada en la figura 11-4(a) estd sometido a una
carga axial de 20.270 1b. Suponer que el espesor del ojo debe ser 1,5 veces el diametro del pasador. Los
esfuerzos permisibles del material en traccién y compresién debidas a la flexién son de 9000 psi, y el
esfuerzo permisible en corte es de 4500 psi. El esfuerzo admisible de apoyo es de 3000 psi. Determinar
el didmetro del pasador requerido.

Solucion:
Verificar el pasador para (a) flexion, (b) corte, (c¢) contacto
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- . (FL/8)(d/2) (20.270 x 1,5d /8)(d/2)
(a) Flexién: s, = == = 7Td4-/64 EES d*/64 :

I
d = 2,08 pul requeridas por flexién.

F F (20.270
(b) Corte: S, = & = ——, 4500 = .
s 4 27d”/4 amd®/a’
d = 1,7 pul requeridas por esfuerzo cortante.
X _ F _ (20.270
(¢) Contacto: $ = 75 = RETYE 3000 = 5% y

d = 2,1 pul requeridas por contacto. Usar d = 2T;-pul.

7. Una conexién de estrias de una trasmision de automévil consta de 10 estrias talladas en un eje de 23
pul de didmetro. La altura de cada estria es 0,214 pul y los cufieros en el cubo tienen 1,75 pul. Deter-
minar la potencia que puede trasmitirse a 2500 rpm si la presion normal permisible sobre las estrias
esta limitada a 700 psi.

Solucion:

Area total de las estrias = (0,214)(1,75) (10) = 3,74 pul?.
Momento = (3,74 x 700) (1,018) = 2660 lb-pul. Potencia = (2660) (2500) /63.000 = 106 hp.

8. Una cuna Woodruff de-3 pul por 1 pul se usa para acufiar un engranaje a un eje de acero SAE
1035 de l% pul de didmetro. La cufia se extiende - pul en el cubo de engranaje. La cuna ‘esta hecha
de acero SAE 1035 estirado en frio (s, = 92.000 psi y s, = 78.000 psi). Determinar la capacidad
de momento de torsion del eje de acuerdo con el codigo de ejes ASME. Calcular la capacidad de mo-
mento de torsién de la cufia usando un factor de seguridad de 1,5 basado en la resistencia a la fluen-
cia del material.

Solucidon:
El esfuerzo cortante permisible para ejes es el mas pequeno de 0,18 s, 6 0,30 Sy - En este caso el esfuerzo

permisible serda ss = 0,18(92.000) = 16.560 psi. Entonces, la capacidad de momento de torsién del eje, usando
una reduccion de 25% por el cufiero sera

T = 0,757D%, /16 = 0,7577(1,1875)°(16.560) /16 — 4100 Ib-pul

La capacidad de momento de la cufia en corte, usando un area A de 0,178 pul? serd

_ (0,6)(78.000) 1,1875 =
T = ssAsr = —1,5——(0,178)( B ) = 3290 Ib-pul

La capacidad de momento de torsién de la cufia en compresion sera (la cufia se extiende dentro del cubo t/2)

78.000 ~ 0,1875 1,1875
2

15 (T X y = 2900 Ib-pul

T = sy(E)Lr = (

Asi, la capacidad de momento de torsién de la conexién estia controlada por la capacidad de la cufa en
compresion.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

La figura 11-8 muestra una unién articulada hecha de acero SAE 1020. Suponiendo un esfuerzo permisible en
traccién de 15.000 psi, un esfuerzo cortante permisible de 7500 psi, y una carga axial de 5000 Ib, determinar:

(1) Una expresién algebraica para lo siguiente:
(a) Esfuerzo de traccién en la seccién A-A.
(b) Esfuerzo cortante en el pasador.
(c) Esfuerzo de contacto entre el pasador y la barra.
(d) Esfuerzo de contacto entre el pasador y el yugo.
(e) Esfuerzo de traccion a través del orificio en la barra.
(f) Esfuerzo de traccién a través del orificio en el yugo.
(g) Esfuerzo de flexién en el pasador.
(h) Desgarre de la barra por el pasador.
(i) Desgarre del yugo por el pasador.

_l'l

Resp. (a) s = 4F /11D?
(b) s. = 2F/7rd? :
(c) .SZ = F/de Yogs =l
(d) s, = F/2db Fig.11-8
(e) 4 = F/[e(m—d)]
() s = F/[2b(m-a)]
®) s, = 4Fc/md®
(h) s = F/2ce
(i) s = F/l2by2e)]

i

(2) Dimensiones de las diferentes partes.
Resp. D = 0,652 pul, d = 0,652 pul, ¢ = 0,66 pul, b = 0,33 pul, m = 1,306 pul, e = 0,505 pul

Algunas veces se usa una cufia como pasador de corte por razones econémicas, en el caso de sobrecargas extre-
mas. Un eje hecho de acero SAE 1045 con una resistencia ultima en traccién de 97.000 psi y un limite de
fluencia en traccién de 58.000 psi est4 trasmitiendo maxima potencia en torsién. El eje tiene dos pulgadas de
didmetro. Una cufa no normalizada (para un eje de 2 pul) de—.‘; X § pul debe usarse si es factible. ;Qué lar-
go debe tener la cufia si debe tener el 60% de la resistencia méxima del eje? La cufia debe ser de SAE 1030 esti-
rado en frio, con una resistencia altima en traccién de 80.000 psiy un limite de fluencia en traccién de 55.000 psi.

Resp. III Xi‘I X S'Epul

Un engranaje deslizante trasmite un momento de torsién de 6000 lb-pul a un eje de 13 pul de diametro me-
diante una cufia de § pul de ancho por %pul de espesor. Suponiendo que la cumnia estd hecha del mismo mate-
rial del eje y es tan fuerte como él, ;cudl es la longitud del cubo necesaria? Notar que en este caso la longitud
del cubo no es igual a la longitud de la cuna.

Resp. Longitud del cubo = 1,77 pul basada en- compresién

Una cuna cuadrada del2 X % pul se usa para trasmitir potencia desde un eje de 2 pul a un engranaje a través

de un cubo. Un momento de torsién de 15.000 lb-pul se aplica al engranaje. ;Cudl es la longitud necesaria de la

cufa si la carga es estacionaria? La cuna esta hecha de acero SAE 1035 laminado en frio con una resistencia ul-

tima a la traccién de 95.000 psi y un limite de fluencia de 60.000 psi. Usar el procedimiento de la ASME para

determinar los esfuerzos permisibles.

Resp. Longitud de la cufia = 1,75 pul. Usar 2 pul ya que la longitud de la cufa debe ser por lo menos igual al
diametro del eje para unas proporciones satisfactorias

Si una cufia y un eje estan hechos del mismo material, determinar la longitud necesaria de la cufa para tener
iguales resistencias en el eje y en ésta. La cufia es rectangular, con un ancho de D/4 y una altura de 3D/16.
El eje esta inicamente sometido a torsion.

Resp. Longitud de la cuha = 1,57D
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Un engranaje acuhado a un eje de 2 pul debe trasmitir un momento de torsién de 12.000 lb-pul en carga esta-
cionaria. Una cufia cuadrada de % X % pul con un esfuerzo permisible en corte de 9000 psi debe usarse. ;Qué
tan larga debe ser la cufia? ; Sera satisfactorio para el eje un acero SAE 1035 con un esfuerzo al fallar en traccién
de 80.000 psi y un limite de fluencia en traccién de 50.000 psi? Basar los cdlculos en el cédigo de ejes ASME.

Resp. Longitud de la cufia = 2,67 pul. El eje estaria esforzado por debajo de su esfuerzo permisible de 14.400 psi
de acuerdo con el cédigo

Determinar la relacién de las capacidades de potencia de los dos sistemas siguientes: Un eje de 1 pul de didme-
tro con una cuna de & X % X 2 pul y un eje de 1 pul de didmetro con un pasador de% pul de didmetro. El
pasador de acufiamiento es perpendicular a la linea central del eje y pasa a través de su centro. El factor de con-
centracion de esfuerzos para el eje es el dado en el cédigo ASME. El factor de concentracién de esfuerzos para el
eje de 1 pul con un orificio radial de % bul es 1,75. Suponer que solamente se trasmite torsién y que el material
usado para el eje es el mismo de la cufia y el pasador.

Resp. El eje con la cufa puede trasmitir el triple de la potencia del eje con el pasador

Una cufia Woodruff de {1 x 1 pul hecha de acero SAE 1035 estirado en frio (s, = 92.000 psi y s, = 78.000
psi) se usa para acufiar una polea a un eje de 1& pul hecho del mismo material. Usando un factor de seguri-
dad de 1,5 basado en la resistencia a la fluencia del material, determinar la capacidad de momento de torsién
de la cuiia, en corte y en compresién. El 4rea es 0,296 pul? y la cufia se extiende 0,25/2 pul en el cubo de la
polea. Calcular la capacidad de momento de torsién del eje de acuerdo con el cédigo ASME.
Resp. Capacidad de la cufia en corte = 8075 lb-pul

Capacidad de la cufia en compresién = 7172 Ib-pul

Capacidad del eje = 13.100 Ib-pul



Capitulo 12

| Tornillos de potencia y sujetadores roscados

LOS TORNILLOS DE POTENCIA suministran un medio para obtener gran ventaja mecdnica en

aplicaciones tales como gatos de tornillo, abrazaderas, prensas

| y actuadores de control de superficie en aviacién. Ocasionalmente se usan en cambios de marcha para
aplicaciones tales como los taladros de empuje.

LOS SUJETADORES ROSCADOS incluyen pernos pasantes, tornillos de cabeza, tornillos de ma-
quinas, tornillos prisioneros y una variedad de implementos es-
peciales que utilizan el principio del tornillo.

LA TERMINOLOGIA DE LAS ROS-
CAS DE LOS TORNILLOS seilus-

tra en
la figura 12-1. La forma de la rosca se
describe ordinariamente en la seccién
axial. Las formas de rosca Acme y cua-
drada se emplean generalmente para
tornillos de potencia (Fig. 12-2). Para
sujetadores roscados, las roscas Uni-
fied y American standard tienen la
forma bdsica y las proporciones mos-
tradas en la figura 12-3. Esta forma
basica tiene el contenido maximo de

Normal al perfil

Filo del plano tangente
al cilindro medio
{(cilindro primitivo)

Seccién n-n
(Seccién normal)’

metal. Para diferentes tipos de ajuste
se hacen variaciones que tienden a re-
mover mas material. Véase cualquier
texto corrtente de disefio de maqui-
nas o cualquier manual de; ingenieria
mecanica para tablas detalladas de
dimensiones normales, series de ros-
cas e informaciéon sobre clases de

ajustes.
0, 5487p + (0,17 x holgura)

\ SN\

Rosea de forma cuadrada

h = 0,5p + holgura

1 fo=1e
p T
VL
= h = 0,5p + 0,01”
N
\\‘TJO 62;\6\\\\
3 p + 0,0052""
‘\\\\ NUCCRRRRRRN
Rogea de forma Acme
Fig. 12-2

T Tangente al elemento
de rosca helicoidal en
el radio medio, iy

Perpendicular al eje
- a

Fig. 12-1

Linea
primitiva

Cresta
redondeada
oplana P

Linea
primitiva

Cantorno
- redondeado

== - = — dela raiz

Fig. 12-3
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Paso es la distancia desde un punto sobre un filete hasta el punto correspondiente sobre el filete
adyacente, medida paralelamente al eje.

Avance es la distancia que avanzaria el tornillo relativa a la tuerca en una rotacién. Para un
tornillo de rosca sencilla, el avance es igual al paso. Para un tornillo de rosca doble, el avance es el doble
del paso, etc.

El angulo de la hélice a estd relacionado con el avance y el radio medio r por la ecuacién

L
avance

a =
e 27 ry

En algunos célculos se usara el angulo 6, que mide la pendiente del perfil de la rosca en la seccién
normal. Estd relacionado con el angulo g en la seccién axial y al dngulo de la hélice como sigue:

tand, = tan6cosa

Nota: Cuando aparece cos 6, en las ecuaciones que siguen, se remplaza con frecuencia por cos 6. Esto
da una ecuacién aproximada pero, para los valores normalmente pequenos de ¢, no introduce error
apreciable.

EL MOMENTO DE GIRO Y LA CARGA AXIAL estdn relacionados entre si mediante la si-
guiente ecuacién para avance contra la car-

6,
I oW [r ( tana + f/cos @, ; +fcf]

ga (o elevando la carga):

m"*1-ftand/cos 6 =
donde f s

T — momento aplicado para girar el tornillo o la tuerca, cualquiera que sea el que se esté
girando

W = carga paralela al eje del tornilio

rn = radio medio de la rosca

. = radio efectivo de la superficie de rozamiento contra la cual se apoya la carga, llamado
radio del collar

(ors coeficiente de rozamiento entre las roscas del tornillo y la tuerca

fc = coeficiente de rozamiento en el collar

ad = angulo de la hélice de la rosca en el radio medio

6, = éngulo entre la tangente al perfil del diente (sobre el lado cargado) y una linea radial,

n g

medido en un plano normal a la hélice de la rosca en el radio medio.

El momento requerido para avanzar el tornillo (o la tuerca) en el sentido de la carga (o des-
cendiendo la carga) es

-tand + f/cos @,
i [r”‘ 1+ ftanot/cosen) * fcc]

Este momento puede ser positivo o negativo. Si es positivo, debe efectuarse trabajo para avanzar
el tornillo. Si es negativo, el significado es que, en equilibrio, el momento debe retardar la rotacién, esto
es, la carga axial aisladamente producira rotacién (situacion de taladro por empuje). Se dice en este
caso que el tornillo debe sobrecargarse, o que sufrira arrastre.

LA EFICIENCIA DE UN MECANISMO DE TORNILLO eslarelacién entre el trabajo de sali-
da y el trabajo de entrada.

100 (W) (avance) o — 100 tan o

27T 77 tand + f/cos B, o fere
1 - f tan@/cos @, Tm

Eficiencia =

%
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LOS ESFUERZOS EN LA ROSCA se calculan considerando que la rosca es una viga corta en vo-

ladizo proyectada desde el nucleo. (Véase figura 12-4.) La car-
ga sobre la viga se toma como la carga axial del tornillo W, concentrada en el radio medio, esto es en
la mitad de la altura h de la rosca. El ancho de la viga es la longitud de la rosca (medida en el radio
medio) sometida a la carga. Con estas hipodtesis el esfuerzo de flexién en la base de la rosca es, muy
aproximadamente,

3Wh

s = ——
2 27 nr, b*

y el esfuerzo cortante trasversal medio es

M
s 27 nry b

donde n es el numero de vueltas de rosca sometidas a la carga y b es el
ancho de la seccion de la rosca en el nucleo.

La imagen de los esfuerzos en la unién de la rosca y el nucleo es realmente muy complicada, y
las expresiones anteriores son apenas aproximaciones que sirven como guias en el disefio. En vez de
r, en estas expresiones, muchos proyectistas usan r; para el tornillo y r, para la tuerca, lo cual es una
mejor aproximacién ya que reconoce que la rosca de la tuerca es menos propensa a robarse que la del

torniljo.

Fig. 12-4

LA PRESION DE CONTACTO entre las superficies del tornillo puede ser un factor critico en el dise-
no, especialmente para tornillos de potencia. Esta dada aproxima-
damente por

_ w
B S 27nr, h

Este célculo es bajo porque (I) las holguras entre la raiz y la cresta de las roscas interna y externa sig-
nifican que la carga no es soportada sobre la profundidad total h y (2) la carga no esta distribuida uni-
formemente sobre la longitud de la rosca.

LOS ESFUERZOS EN EL NUCLEQO del tornillo pueden calcularse considerando que las cargas
y los momentos son soportados por el cilindro desnudo (des-
preciando el aumento de resistencia por efecto de la rosca). El esfuerzo cortante torsional es

_ar
Ss i rf
donde r; es el radio de fondo del tornillo. T es el momento apropiado, esto es, el momento de torsién al
cual est4d sometida la seccién considerada. Este puede ser el momento total aplicado, el momento por
fricci6én en el collar inicamente, o el momento del tornillo solamente (total menos momento por friccidn
en el collar). Cada caso debe examinarse con cuidado para ver cudl se aplica.
El esfuerzo directo, que puede ser de traccién o compresion, es
W W

S, = I TR =i
tw area base T rf

Una modificacién de la férmula anterior se usa frecuentemente en los cdlculos de los sujetadores rosca-
dos para tener en cuenta, aproximadamente, el efecto de aumento de resistencia producido por la rosca.
Basicamente la modificacién consiste en suponer que el cilindro tiene un radio mayor que el real. (Véase
el capitulo 13.) Entonces
/4
a e

n  area de esfuerzo

Tanto las dreas de esfuerzo, como las dareas de base, se encuentran tabuladas en muchos textos y ma-
nuales.
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PROBLEMAS RESUELTOS

El tornillo mostrado en la figura 12-5 se opera por medio de un momento aplicado al extremo infe-
rior. La tuerca estd cargada y su movimiento est4 restringido mediante guias. Suponer que el roza-
miento en el cojinete de bolas es despreciable. El tornillo tiene un didmetro exterior de 2 pul y una
rosca triple Acme, de 3 filetes por pul. El coeficiente de rozamiento de la rosca es 0,15. Determinar
la carga que puede levantarse con un momento T de 400 lb-pul.

Solucién: e |
tand + f/cos
T = Wl (———————2) + f.r.]
m. l—ftand/cosen) fee
donde:
profundidad de la rosca = 0,18 pul
rp = 100 —0,18/2 = 0,91 pul
avance 1,00 _
tan 2T, = 2moen - 0,175
= 992 |
@ = 14,5° para rosca Acme
tand, = (tanf)(cos®)
= (tan 14,5°) (cos 9,92°) = 0,255
6, = 12 Fig. 12-5

Obsérvese que la diferencia entre on y @ es tan pequena que se hubiera podido utilizar €. Entonces

0,17 5/0,96
400 = w091 (— 2l + OI5/0968 - 0 o o 19901
1— (0.15) (0,175)/0,968

2. (Debe sobrecargarse el tornillo del problema 1?7

Solucién:

El tornillo debera sobrecargarse si el momento en la ecuacién siguiente es negativo.

r =Wl —tan 0+ f/cos @,
=l T ftand/cos 6,

) + for ]

Como fc = 0 para este problema, T serd negativo si (— tan a + f/cos 6n ) es negativo.

Del problema 1, tan @ = 0,175 y f/cos en = 0,15/0,968 = 0,155; por tanto, el tornillo debera sobrecar-
garse, esto es, para prevenir su rotacién cuando se aplica la carga W, debe aplicarse un momento de sostén.

3. Para el tornillo del problema 1 determinar la presion media de contacto entre las superficies del torni-

llo y la tuerca.

Solucion:
P = 14 Iy 1290 L) g
27nrgh 277 (6)(0,91)(0,18) pst
donde n = M— =2 = 6 vueltas de rosca compartiendo la carga
paso 1/3 %

4. Deducir la ecuacién para el momento T requerido para avanzar un tornillo contra una carga W.

Solucion:
Con referencia a la figura 2-6, la fuerza normal total ejercida por los filetes de la tuerca contra los filetes del

tornillo es Fy. Esta esta distribuida sobre la longitud y sobre la profundidad de la rosca, pero para el propésito
de este andlisis puede considerarse concentrada en un punto en el radio medio del tornillo, rp.
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1 Collar
(No rotatorio)

Tuerca (Fija)

Tornillo
(Rotatorio)

Momento de
rozamiento

F.senf, 1)
a

£ cos 6,

Seccidn n-n

Fig. 12-6
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El vector fuerza normal Fn aparece en su longitud verdadera en la seccion normal. La componente Fy, cos (9n

es tangente al cilindro primitivo y forma un 4ngulo o (4ngulo de la hélice) con el eje del tornillo. La compo-
nente Fn sen en es radial.

La fuerza de rozamiento es fF,, la cual actia a lo largo de la hélice de la rosca.

Actuando también sobre el tornillo esta la carga axial W, el momento de rozamiento del collar Wf.re ¥y el
momento de torsién aplicado, T.

La suma de las fuerzas paralelas al eje del tornillo da

W — F,cos0, cos® + fE,sentt = 0

La suma de momentos alrededor del eje del tornillo da

T - E,r,cos@sen0 — fF,r, costt — Wf.r, = 0

Eliminando Fn entre estas dos ecuaciones se obtiene

T =wl

tan @ + f/cos 6,

n 1—/tan0t/cosen) + fee ]

5. Los siguientes datos se aplican a la prensa en C de la figura 12-7.

(a) ¢Cual es la longitud necesaria de la manija?
(b) {Cual es el esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo
y dénde se presenta?

(c¢) ¢ Cual es la presion de contacto P sobre la rosca?

Rosca American Standard
13 filetes por pul (rosca simple})
Didmetro exterior = £ pul

Didmetro del nucleo = 0,4001 pul

Area del nucleo = 0,1257 pul®

Coeficiente de rozamiento de la rosca = 0,12 (= f)
Coeficiente de rozamiento del collar = 0,25 (= fo)
Radio medio del collar = 0,25 pul

Carga W = 1000 1b

El operario puede ejercer cémodamente una fuerza de 20 1b

en el extremo de la manija.

Solucion:
(¢) El momento requerido es BT
T - Wi tan® + f/cos @, 1
= —_— +
m ¢ 1-ftan Q/cos Gn) fere
donde r, = & (0,5000 + 0,4001) — 0,225 pul, tan — —2V8RCe_ _ __ I8 454

2mr, 270,225
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Se toma 0, = @ = 30° ya que el dngulo de la hélice es tan pequefio. Entonces

0,0544 4 0,12/0,866
— 0,120,054 0866 ) * (0,25)(0,25) ]

T o= 1000[0,225(1
= 43,8 (momento del tornillo) + 62,5 (momento del collar) = 106,3 lb-pul

Para desarrollar este momento con una fuerza de 20 lb, se necesita L = 106,3/20 = 5,32 pul.

(b) La seccién A-A, justamente encima de la tuerca, esta sometida a momento de torsién y a flexién. La seccién

(c)

B-B, justamente debajo de la tuerca, estd sometida a momento de torsién y a carga directa de compresién.
Es necesario verificar ambas secciones para el esfuerzo cortante maximo.

En A-A - ! .t Tr _  (106,3)(0,200)
sfuerzo cortante torsional, -7 0,00251

5 = 8470 psi
donde T = 106,3 lb-pul (de lo anterior), r = r. = 0,200 pul, J = 37 r4 = 0,00251 pul4

1

Mye (120) (0,200) )
Esfuerzo de flexién, s4 = y = 000126 - 19.100 psi

donde My = (20) () = 120 Ib-pul, ¢ = r. = 0,200 pul, I = 37r% = 0,00126 pul*

1
Esfuerzo cortante mdaximo, 7(max) = \/(%st)2 + 832 = 12.750 psi
En B-B
Esta seccién estd sometida al momento del rozamiento en el collar W f.r.. Por tanto el esfuerzo cor-

tante torsional es
(Wi _ (1000) (0,25) (0,25) (0,200)

Sy = 7 = 0,00251 = 4970 psi
] - - v _ 1000 _ q
El esfuerzo directo de compresién es & = 4 0,1257 7960 psi.
El esfuerzo cortante méximo es T(max) = V (7960/2)2 + (4970)2 = 6370 psi

La conclusién es que el esfuerzo cortante maximo se presenta en la seccién A-A y es 12.750 psi.

LU = 1000 1090 psi
27nr h 277 (13)(0,225) (0,050)

longitud tuerca 1

donde n = SREh = ﬂﬁ = 13 filetes, y h = ro —r; = 0,250 —0,200 = 0,050 pul.

1

Se propone construir un gato de tornillo de acuerdo con el esquema de W

la figura 12-8. Ninguno de los tornillos gira. El didmetro exterior del g
tornillo es 2 pul. La rosca es cuadrada (profundidad = 4 paso), sen- R.D., § paso
cilla, y el coeficiente de rozamiento de la rosca se calcula que es 0,15. )
(a) {Cudl es la eficiencia del gato? Wil

(b) ¢Qué carga puede elevarse si el esfuerzo cortante en el cuerpo de

(a)

los tornillos se limita a 4000 psi? Suponer que el momento de
torsién se aplica a la tuerca de modo que no se produzcan esfuer-

zos de flexién en el tornillo inferior. R. D., § paso

Se presenta una accion diferencial del tornillo. En una vuelta de la tuerca
la carga es elevada una cantidad igual a la diferencia en filetes de los dos

tornillos. Fig. 12-8

Solucion: ﬁ % | Base g
&




(b)
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Por tanto, el trabajo efectuado en una vuelta es
Trabajo efectuado por vuelta = W (avance del tornillo superior -— avance del tornillo inferior)

= W(3-1)=W/8lb-pul

No existe rozamiento en el collar ya que no hay rotacién en el tornillo al cual se aplica la carga.

El momento 7" requerido para girar la tuerca, con relacién al tornillo es:

al t
e W[ (t_f/_i)] - W[z(_ow)] — 0,230 Wib-pul (superion

5
m 1—ftan<x’/c050;b 32\ 1—(0,15)(0,118)
donde ’111 L ,.o’_ profundidad rosca } l—i ) ﬂpul, o avancle ) B e
g 32 32 27y, 277(27/32)

Para girar la tuerca con relacién al tornillo inferior se requiere el siguiente momento 7"'. Notar que en
este caso la tuerca avanza en la direccion de la carga aplicada a ella.

T' =W ,”('ta"“ * f{“"’san) =W 1( e LU 0715) = 0,051 W Ib-pul (inferior)
"\l + ftan®7cos 6] 8\'T + (0,15)(0,0910)

donde ,,7;1' . r(;' _ profundidad rosca 1 =L _ 7 pul, tana’ - avanc':a = 1/2 _ 0,0910,
2 8 27, 277(7/8)

y se toma G:L= 8" = o0°

Por tanto el momento total T que debe aplicarse a la tuercaes T = T' + T" = 0,281 W lb-pul

trabajo de salida por vuelta w/8 -
- = 0 = 0,071 = 7,1%
trabajo de entrada por vuelta 271 (0,281 W)

Eficiencia =

El tornillo superior es critico ya que estd sometido al mayor momento y tiene la menor drea en el nacleo
Existen un esfuerzo directo de compresién s, y un esfuerzo cortante de torsién s que deben tenerse en
cuenta.

14 |4 |4
- — = —5 = ————— = 0614 W
%7 Greabase | 72 m(11/16)2
donde r; = My = profundidad de la rosca = 1- % = % pul
_ Ir _ (0,230 W) (11/16) _ 0.452 W

Ss T 7T 0,350

donde r = r, = :—6' pul J = %77,; = 0,350 pul,y T = T"de (a) = 0,230 W

Esfuerzo cortante médximo, 7(max) s (sC/Z)2 + ;

4000 = V(0,674 W/2)2+ (0,452 W) o W = 7100 Ib

7. Un implemento para limpiar vdlvulas, operado manualmente, se maneja forzando una tuerca ha-
cia abajo a lo largo del vastago que posee ranuras helicoidales, cuadradas en una seccién axial. La
accién de sobrecarga rota el véstago y gira la valvula en su asicnto, bien sea mediante la punta de
un destornillador o mediante una capsula de succién, de acuerdo al tipo de véalvula. Suponer los
siguientes datos, adicionales a los mostrados en la figura 12-9.

Coeficiente de rozamiento f entre tuerca y vastago = 0,10.
Coeficiente de rozamiento f, entre valvula y asiento = 0,35.
Radio medio de rozamiento entre vdlvula y asiento = 1,0 pul.

Determinar el angulo de hélice minimo « que podria usarse bajo las condiciones supuestas.

Solucion:

El 4ngulo de hélice debe ser por 10 menos tan grande que asegure la accién de sobrecarga. Este valor sera el

que hace T = 0 en la ecuacién
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n —tan® + f/cos 0,
vy I:r”‘(l+fta.n0£/cos9n)Jr fcrc]

raf * refecosf,  (0,170,1) + (1,0)(0,35)(1)

t = = = 2,72 y a (min) = 69,8°.
Entonces, tan a r cos gn_ I L 0,17)(1) — (1,0)(0,35) (0,1) a
Gira con la manija
W (R [ Cabezal
e
Tueren / v
g :1 e SNONNYT Manguito 4
W1 i Lo Lildgtladatelad . o e L
Cy
} e ]
i T . N—
i P
| ™~
!' Radio primitivo (medio)
| = 0,17 pul i
< Collar
Fig.12-9 Volante Fig. 12-10

8. El portamanguito de la figura 12-10 se opera girando el volante para introducir el manguito en su
asiento conico en el cabezal. Esto aprieta las cuatro piezas del manguito contra la pieza, aprisionan-
dola en su sitio. Suponer los siguientes datos:

Coeficiente de rozamiento entre el manguito y el asiento cénico = 0,20.

Coeficiente de rozamiento en el collar = 0,15.

Coeficiente de rozamiento de la rosca = 0,10.

Radio efectivo del collar, . = 0,75 pul.

Rosca, 60° — V, didmetro exterior 1 pul, 0,84 pul de didmetro en la base y 16 filetes por pulgada.
Si cada parte del manguito debe ejercer una fuerza de 100 lb contra la pieza, ;cual es el momento
requerido en el volante?

Solucion:

Si se desprecia la rigidez de las partes del manguito, entonces un
esquema de cuerpo libre de una de las partes del manguito serd como lo
muestra la figura 12-11.

W es la fuerza axial total sobre el manguito. P es la fuerza normal
del asiento cénico contra la parte del manguito. Pueden escribirse las
siguientes ecuaciones para el equilibrio de las fuerzas paralelas y perpen-
diculares al eje del manguito:

W/4 = P sen 20° + 0,20 P cos 20°

P cos 20° — 0,20 P sen 20° = 100

La solucién simultdnea da W = 243 ih. Esta es la fuerza axial que debe
desarrollar el mecanismo de tornillo.

Fig. 12-11

El momento de torsién requerido sobre el volante (tuerca del mecanismo de tornillo) es
tan @ + f/cos@.
T =Wilr (————-——-——-f i ) + f T,
M\l —f tan 0/cos @, cce

1 4 0,84 avance 1/16
= ————— = 0,460 pul t = = = 0,0216.
donde g 1 P Yy e = e | Im4e0 | 0O

Usando ademas gn = @ = 30° y los valores dados de f, y r. , se obtiene T = 43 lb-pul.
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9. Calcular el momento maximo de torsién que puede aplicarse al apretar un tornillo de 2 pul si el es-
fuerzo cortante en el cuerpo del tornillo no debe sobrepasar de 20.000 psi.
Diametro exterior del tornillo = 0,7500 pul.
Didmetro de la base = 0,6201 pul.
La seccién de la rosca tiene 60° de angulo interno (g9 = 30°). Filetes por pulgada = 10.
Radio efectivo de rozamiento bajo la tuerca, 7. = 0,50 pul.
El coeficiente de rozamiento entre la rosca y el collar se calcula que es 0,10.

Selucion:
Esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo, 7 (max) = \/(%St)2 + sg
donde s, = esfuerzo directo de traccién = v . L7 = 331l W
t r? 7 ©0,31002
T'r; T'r;
i i
S = = ——— = 21,35 T,
o J % i r.4 g
i
T' = momento del tornillo = momento en la llave — momento de rozamiento en el
collar.
. tan 0 + f/cos 0,
Sin embargo, T =W ["m (l ~ tand/cos 0ﬂ)+ . fe
0,7500 + 0,6201 avance 1/10
= —_— = = = = (.
donde T'm I 0,3425pul, tana 27y 277 (0,3425) ,0465

f = fc — 0,10, e = 0,50 pul
Tomando G = @ = 30°, tenemos

0,0465 + 0,10/0,866
1— (0,10)(0,0465) /0,866

T =W [0,3425 ( ) + (0,50)(0,10)]

= 0,056 W + 0,050 W = 0,106 W

Entonces s, = 21,35 T" = (21,35)(0,056 W) = 1,195 W.

Resolviendo para W en la ecuacién de 7 (max), W = 9800 lb.
Asi, el momento de torsién en la llave es T = 0,106 W = (0,106) (9800) = 1040 lb-pul.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

10. Los siguientes datos se aplican a la prensa mos-

A
trada en la figura 12-12. ‘Em:
Didmetro exterior del tornillo =  pul. | L 1
H—A{;‘-

Diametro del nicleo = 0,4350 pul.
Paso (rosca simple) = 0,0500 pul. 60°.
Radio de rozamiento del collar = 0,200 pul. M
Coeficiente de rozamiento del collar = 0,15.
Coeficiente de rozamiento del tornillo = 0,15.
Suponer que el operario puede ejercer co-
modamente una fuerza maxima de 30 lb Fig. 12-12
sobre la manija.
Determinar (a) la fuerza de prensado desarrollada entre las mandibulas de la prensa
(b) la eficiencia de la prensa
(¢) el momento en el cuerpo del tornillo en la seccion A-A
Resp. (a) 19051b, (b) 10%, (¢) 57 Ib-pul

Radio
efectivo = 5"

11. Deducir la expresién del momento de torsion requerido para avanzar un tornillo o tuerca en el sentido de la car-
ga. (Sugerencia: Usar un esquema como el de la figura 12-6, pero invirtiendo el sentido del momento de roza-
miento en el collar T y el sentido de la fuerza de rozamiento fFn.)

12. La figura 12-13 muestra cuatro situaciones diferentes en lo que respecta a localizacién de la carga y aplicacién
del momento. En cada caso la carga axial W es 1000 lb, el momento de torsién aplicado externamente es 90 lb-pul
y el momento de rozamiento en el collar es 30 1b-pul.
(1) Establecer para cada caso, el valor de la fuerza axial y el momento de torsion que debe usarse al calcular
esfuerzos en el cuerpo del tornillo para una seccion, justamente por encima de la tuerca.
(2) Lo mismo, pero para una seccién, justamente por debajo de la tuerca.

Resp. (1) (a) 1000 1b, 60 lb-pul Resp. (2) (a) 0 lb, O Ib-pul
(b) 1000 lb, 30 Ib-pul (b) 0 1b, 90 lb-pul
(¢) 0 1b, 90 1b-pul (c¢) 1000 1b, 30 lb-pul
(d) 01lb, O lb-pul (d) 1000 1b, 60 lb-pul
Ir No rotatorio i,
3
’ T
T I
/- No rotatorio
(@) 4 (c) (C)

Fig.12-13

13. Un perno de 1 pul estd apretado para desarrollar una fuerza axial inicial de 10.000 lb. Usando los datos que se
dan a continuacién, determinar
(a) el momento de torsién necesario para aplicar a la tuerca
(b) el esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del perno
Didmetro exterior del perno, 1 pul; didmetro del nuicleo, 0.8376 pul; 8 filetes por pul; fo = f= 0,15; ro = 0,625
pul. Resp. (a) 1938 lb-pul, (b) 12.650 psi

14. Usando los datos del problema 13, ;cual es el coeficiente de rozamiento necesario bajo la cabeza del perno de mo-
do que no sea necesario sostenerla mientras se aprieta? Suponer el mismo radio efectivo de rozamiento de la
tuerca. Resp. 0,16



15.

16.

17.

18.
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En una valvula de compuerta empleada en una linea de agua a alta presion, la compuerta pesa 1500 lb y la fuer-
za de rozamiento debida a la presién del agua que se opone a la apertura, es 500 lb. El vastago de la valvula no
es rotatorio y se eleva por medio de una rueda con rosca interna que actia como una tuerca rotatoria sobre el
vastago de la valvula. La rueda se presiona contra un collar de soporte de 12 pul de didmetro interior y 3 pul de
didmetro exterior. El vastago de la vdlvula tiene 3 filetes cuadrados (rosca sencilla) por pulgada. Suponiendo
que el coeficiente de rozamiento para el collar es 0,25 y para la rosca es 0,10, determinar .

(a) El momento que debe aplicarse a la rueda para elevar la vialvula de compuerta

(b) La eficiencia del mecanismo de tornillo y collar

(¢) El esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo

Resp. (a) 818 lb-pul, (b) 13%, (c) 1215 psi

Un tensor de doble rosca se usa para tensionar un cable metdlico. Las roscas son sencillas, una derecha y otra iz-
quierda, de seccién cuadrada. El didmetro exterior del tornillo es 1% pul y el paso es L pul. El coeficiente de
rozamiento entre los tornillos y las tuercas es 0,15. ; Cudl es el momento necesario sobre el tensor si el cable debe
ser tensionado a 2000 1b? Resp. 618 lb-pul

Un tornillo de acero que conduce una tuerca de bronce debe desarrollar una carga axial de 80.000 1b en una prensa
de extrusién. El tornillo tiene un didmetro exterior de 4 pul y una rosca cuadrada sencilla (profundidad = §
paso) con un avance de %pul. La longitud de la tuerca debe escogerse de modo que la presién de contacto entre
la rosca del tornillo y la tuerca no exceda de 2300 psi y que el esfuerzo cortante sobre la rosca de la tuerca no ex-

ceda de 4000 psi. Determinar la longitud aconsejable de la tuerca. Resp. 6 pul (controla la presién de contacto.)

La figura 12-14 muestra un tipo de picaporte de una ventana. Suponiendo que los coeficientes de rozamiento
son 0,3 y 0,2 sobre la rampa y el collar respectivamente, ;qué fuerza F sobre la manija se requiere para desarro-
llar una fuerza de 70 b prensando la ventana? Resp. 10 1b

4 F
™y e
|57 i— v ]
i :
1 |
F = |
|
[
Unido'l LF
horde | J
\a‘JLJJﬁ“Jﬁ 100

B
! Unidoa la ventana y

1 T LA
pa—l), 75"
se mueve con ella

Fig. 12-14




Capitulo 13
Pernos

LAS UNIONES CON PERNOS SOMETIDOS A TRACCION se encuentran corrientemente en

. el disefio de sujetadores. El perno
estd sometido a una carga inicial de traccién, W,, seguida con frecuencia por la aplicacién de una carga
externa, W,, como muestra la figura 13-1. La carga resultante W sobre el perno se determina por medio
de

Vo= W+ Wy my + Mo+ Mg+ ... + my, . ;
b+my+my+mg+ ... +m, W, W,
m
6 W = W + W,(——
1 Q(m + b)
donde W, = carga inicial en el perno debida al apre-

tamiento, lb
W, = carga externa, lb

W = carga resultante sobre el perno debida a
W, y W,, Ib

mi, mo Yy my se definen como las deformacio-
nes en pul por lb de carga para los ele-
mentos sujetados con pernos, mi, mo y
mg . Estos simbolos se refieren a todas
las partes en el conjunto, incluyendo el
empaque

Fig. 13-1

= suma de m,, m,, etc.
se define como la deformacién en pul
por lb de carga para el perno.

o 3

LA SEPARACION DE LA UNION 24.000. 1
ocurrird si Wo = W. La ecuacién dada an-
teriormente es la de una linea recta de pen-
diente m/(m + b) y ordenada al origen,
W,. La grafica de esta linea, como la mues-
tra la figura 13-2, da un método rapido para
determinar cudndo se va a presentar separa-
cién de los miembros. La linea AC es la si-
tuaciéon extrema de pendiente nula que se
presenta cuando los miembros no tienen
practicamente ninguna deformacién por lb s . |
de carga en comparaciéon con el perno, es- Wi Carga lmmal? R :
to es, m/b = 0. La linea AB representa la *

20.000

G0N0

La separacién se presen-

Lnel ta cuando la linea de car-

A f m C | ga se extiende a este con-
L v 1 0 | torno a 45°
' 1

W (Carga resultante)

20.000

24.000

situacion extrema en que el perno no tiene
practicamente ninguna deformacién por b W (Carga externa)
de carga en comparacién con los miembros,
esto es, b/m = 0. La situacién real se pre-
senta entre estos extremos, como indican las
lineas AD y DE.

Fig. 13-2
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LA TENSION INICIAL DEL PERNO debida al apretamiento puede resultar del uso de una lla-

ve de torsion o puede depender del juicio de un mecanico
experto. Los resultados experimentales indican que la carga inicial W, en un perno apretado por un
mecdnico experto puede calcularse por

W, - Kd

donde d = didmetro nominal del perno y K varia entre 10.000 y 16.000.
Si se usa una llave de torsién para apretar el perno, el valor de la carga inicial W, puede aproxi-

marse por
W = T/0,2d

donde T = momento de apretamiento aplicado y d = didmetro nominal del perno. La ecuacién an-
terior se obtiene usando la ecuacién del momento del tornillo (capitulo 12), despreciando el angulo de la
hélice, suponiendo un coeficiente de rozamiento de 0,15 para las roscas y la tuerca, y suponiendo
que el radio de rozamiento del collar de la tuerca es aproximadamente 2/3 del didmetro primitivo del
perno. Para roscas bien lubricadas, la tensién inicial del perno puede llegar al doble de la indicada por
las expresiones anteriores. El uso de la ecuacién del momento del tornillo se prefiere a la aproximacién
anterior.

La carga inicial en el perno puede calcularse también de la expresion teorica

T = momento de la rosca + momento del collar = W, r,( tan & + f/cos 6, ) + Wifr.
"1 - ftana/cosd,

donde r, = radio medio de la rosca, pul 0. = angulo de la hélice
f = coeficiente de rozamiento de la rosca B = 4angulo de la rosca
f. = coeficiente de rozamiento del collar r. = radio de rozamiento del collar, pul

LOS ESFUERZOS PRODUCIDOS EN PERNOS SOMETIDOS A TRACCION son el resul-

tado del corte
torsional combinado con la carga axial resultante en el perno. El esfuerzo cortante maximo en un per-
no en traccién puede calcularse por

T(max) = Vh/24F + (6T/d}Y

donde T(max) = esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo, psi
A, = area del nucleo, pul?
Tf = momento de la rosca, 1b-pul
, = didmetro de la rosca en el nucleo, pul

= carga axial resultante en el perno, lb

Para un disefioc menos conservador A, y d, pueden remplazarse por A5 y ds basdndose en el area de es-
fuerzos A4 la cual es un valor medio del 4rea obtenida con el didmetro primitivo promedio y el drea ob-
tenida con el didmetro menor promedio, para tolerancias de la clase 3A, y dg = V4A /7.

En general, para cargas estaticas, el esfuerzo cortante maximo producido en el perno no puede ex-
ceder de cerca de 3/4 del valor de la resistencia a la fluencia en corte del material; sin embargo, algu-
nas veces, especialmente en el caso de pernos pequenios (3pul y menos), se excede el punto de fluencia.
Para cargas variables el perno debe disenarse para fatiga. Debe observarse que corrientemente los per-
nos pierden su esfuerzo de torsion inicial cuando estdn sometidos a cargas dindmicas. Esto es debido al
hecho de que la cabeza del perno y/o la tuerca se devuelve si la resistencia por rozamiento en el collar
es insuficiente,

LOS ESFUERZOS POR IMPACTO resultan cuando los pernos se someten a cargas aplicadas re-
pentinamente o cargas de impacto.

U = 3F8
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donde F = fuerza causada por impacto, 1b;§ = deformacién causada por impacto, pul; U = energia
de impacto, lb-pul.

LA ALTURA REQUERIDA PARA LA TUERCA puede calcularse suponiendo que cada vuelta
de la rosca soporta una parte igual de la carga
resultante W, como muestra la figura 13-3.
La resistencia del perno en traccién debe ser igual a la resistencia de la rosca en corte. Para el
perno en traccion, W = ﬁwdfst; para la rosca en corte, W = 7d hs para materiales ductiles,
ss = zs; . Entonces

S 5

smd, = $7mdh 0 h o= %d

il

d—— t
ISR e SN

i

Fig. 13-4

W
Fig.13-3

La hipotesis de que cada filete de la rosca comparte proporcionalmente la carga no es verdadera.
Como la tuerca estd bajo compresién y el perno bajo traccién, la carga se desplaza hacia los filetes infe-
riores de la tuerca. Para pernos con cargas muy grandes, se usan algunas veces tuercas especiales para
obtener una mejor distribucion de la carga, como muestra la figura 13-4.

LA RESISTENCIA A LA FATIGA DE UN PERNO depende de las cargas maximas y minimas

a las que estd sometido. Cuando la carga
externa W, es fluctuante, la carga inicial del perno W, debe ser suficiente para prevenir la separacién,
con un factor de seguridad razonable. La separacién estard a punto de ocurrir cuando la carga externa W,
sea igual a la carga resultante en el perno W. Entonces

m
m+ b

Wo = W+ Wy )

o sea que W, debe ser = W,(1- —b) para prevenir la separacion. Cuando no ocurre separacion, la
m+

carga puede variar entre W, y W, + W, (”T'_':—b ).

LA CONCENTRACION DE ESFUERZOS EN LA RAIZ de una rosca ordinaria corriente es al-

ta. Los ensayos fotoeldsticos mues-
tran factores de concentracién de esfuerzos estdticos hasta de 5,62. Esto puede no ser muy grave para
pernos hechos de materiales ductiles cuando estdn sometidos a cargas estaticas. Sin embargo, se ha en-
contrado que el factor de concentracion de esfuerzos disminuye el limite de fatiga de las roscas ordina-
rias corrientes en factores que varian de 2 a 4. Asi, el esfuerzo fluctuante en un perno roscado debe mul-
tiplicarse por un factor conveniente de concentracién de esfuerzos.
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Deducir la ecuacion de la carga resultante en un perno W en funcién de la carga inicial W, y de la
carga externa aplicada Wo.

Solucién:

Consideremos dos elementos unidos por medio de pernos. La figura 13-5 muestra los elementos y el perno
como cuerpos libres sélo con la carga inicial de apretamiento W;. La figura 13-6 muestra los elementos y el perno
como cuerpos libres después de la aplicacion de la carga externa Wo. Notar que el cambio en la longitud del perno
es igual al cambio de los elementos, si no existe separacién de las partes. Entonces

(ALy, = (AL) + (DL,

y W=W)b = [We— W=Wo)Img + [Wy — (W=W,)]mo
_ m1+ mo B m
% Vo e, T T )

donde los simbolos son los mismos dados previamente. (Nota: la carga se supone aplicada al perno.)

(W —Wy)
_ (W= W?}l
‘J j g Elemento | 1
Elemento 1
> Ww- Wﬁ}'
A
(W— W.)_)i
e { &
Elemento 2
% Elemento 2 $

Fig. 13-5 Fig. 13-6

Fig. 13-7

2. Un perno se usa para sujetar dos elementos como muestra la figura 13-7. Los elementos y el perno
son del mismo material y tienen igual drea en su seccién trasversal. Determinar bajo qué carga ex-
terna W, se producira separacion si la carga inicial de apretamiento W, es 5000 lb.

Solucion:
Como los elementos unidos y el perno son del mismo material y tienen la misma seccién trasversal, tienen
la misma deformacién por 1b de carga. Asi, m = by W = W, + WQ(m—’:—b5 = Wi+ ‘EWQ-

Ocurre separacién cuando W = W, ; entonces W, = 5000 + ; W, = 10.000 Ib antes de que se produzca
separacion.
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3. Varios elementos se unen entre si por medio de pernos en forma tal que la deformacién por lb de car-
ga para los elementos es la misma que para el perno, estoes m = b o m/(m + b) = 1. Usando la
figura 13-2 determinar graficamente lo siguiente:

(a) ;Cual es la carga externa que debe aplicarse al perno para producir la separacién de los elemen-
tos, si la carga inicial de apretamiento sobre el perno es 10.000 1b?
(b) (Cudl es la carga resultante en el perno para una carga externa de 12.000 1b?

(¢) ¢(Cual es la carga resultante en el perno para una carga externa de 24.000 1b?

Solucion: Referirse a la figura 13-2.

(a) Ocurre separacién en el punto D para el cual una carga externa W5 = 20.000 lb justamente causard la se-
paracion.

(b) Para una carga externa W, = 12.000 Ib, la carga resultante en el perno es W = 16.000 lb.

(c) Para una carga externa W, = 24.000 Ib, la carga resultante es W = 24.000 1b (ha ocurrido separacién).

4. El conjunto mostrado en la figura 13-8 se ha cargado previamente apretando la tuerca de modo que
el perno tiene una carga inicial de 1200 Ib. Si la relacién entre la deformacién por Ib de carga en el
elemento y la deformacién por lb de carga en el perno es 1/3, jcudl es la magnitud de la carga en el
perno cuando se aplica una carga externa W, = 2000 lb en la forma indicada?

Solucion:

Como m/b = 1/3, W = Wy + Wa( ’:b) = Wy+ W, = 1200+ §(2000) = 1700 lb.
m

Como W2 > W, los elementos se han separado y la carga final sobre el perno es 2000 lb.

Elementos
g |
:?jgr ‘Efi_.j‘ / |;‘,(7/// CI ‘
‘Il
At 1= w7zl T
- - !
W, VD lssmmmth Il Ry W, =
— —
ey ———— 3" R
Fig. 13-8 Fig. 13-9

5. La tapa de un recipiente a presién de hierro gris, mostrada en la figura 13-9, se mantiene en su sitio
por medio de diez pernos de acero de 4+ pul que tienen una carga inicial de apretamiento de 5000 Ib
cuando el recipiente estd a 70°F y la presi6n inicial es la atmosférica. Determinar la carga en cada
perno (a) si la presion aumenta a 200 psi, (b) si el recipiente se calienta a 250°F con presién interna
atmosférica, (c} si el recipiente se calienta a 250°F con una presién interna de 200 psi.

E para el acero = 30 x 108 psi, para la fundicién de hierro gris = 12 x 106 psi, para el
cinc = 12 x 108 psi.

Coeficiente de dilatacién lineal para el acero = 6,6 x 10°/F, para la fundicién de hierro
gris = 5,6 X 10-6/°F, para el cinc = 17,8 x 10-6/°F.

Solucion:

(a) El area de la seccién trasversal de la pestafia y el empaque de cinc por perno es

16 +22
2

2

1 1
A = —(T1D = =TT = 17,9 pul
5 0nt) = 57 )(3) pu

Area de la seccién trasversal de un perno de 3 pul = 0,196 pulg?
Asi, 4drea neta para el cinc y la aleta de hierro = 17,9 — 0,196 = 17,7 pul?/perno.
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i
De s = A—LL B g , tenemos % = 1E pul de deformacién por lb de carga.

0,25 1
AEY - < 1/1b
(L /AE cine 17,7 (12) (10%) @0 om Pul/lb carga
2,0 1
L/A % o 1/1b carga
| (L/AE) yg TTHaDae - wedon T e
2,25 1
L/AE = s = 1/1b
(L/AEYpemo = G156 G009 - @m0y o/ careR
1 1 1 m 1
= + 1 b= —— 1/1 = = =
™ = (850)(108) T (106y(108) PUYIP carea, @62 (108) PUV/Ibcarga TS = oo
2
W, = 7167 200y _ 4000 1b por perno, ¥ W = 5000 + 2220 _ 51501
4 10 37
A5
(b) (ALY dshida. gl cambio| do ‘temps = LI U QTE) T L GEMSLEI. vl
106 108
. . _ @3180)6,6 _  (180)(11,2)
(ML)ye debida al cambio de temp. = g = ——3p8 pul
4 g
(AL)permo debida al cambio de temp. = (2’25)(110860)(6’6) = (IHUIJ{:;LJ] pul
180 180
(ALYeine + (BL)yg = 10—6(4,45+ 11,2) = 10—6(15,65) pul
(AL Yperno = (AL)eIementos. (AL)perno aumentard tanto por un aumento en temperatura como por un

aumento en la carga. Sea W'l la nueva carga en el perno; recordando que W, = 5000 lb.

(W3 — 5000 (2,25) , (180)(14,9)

(A =
(8L perno {0,196) (30) (10%) 108

(AL)elemenms tender4d a disminuir por un aumento en la carga, pero tenderd a aumentar por un au-
mento de temperatura; asi

_ (W1 — 5000)(2,25) L _(180)(15,65)

(AL) elementos 5 17,7 (12) (106) 108
Haciendo (AL)perno = (AL) elementos S€ obtiene W'l — 5360 1b. Esta es la nueva carga inicial en el

perno.

(¢) Después de la aplicacién de la presién externa la carga resultante en el perno serd W = 5360 + 4020/37 =
5469 lb.

6. Un perno largo de acero, 12 UNC, de 4 pul por 10 pul estd sometido a una carga de impacto. La
energia cinética que debe absorber es 35 lb-pul. (@) Determinar el esfuerzo en el vastago del perno si
no existe rosca entre la tuerca y la cabeza del perno. (b) Encontrar el esfuerzo en el vastago si su drea
se reduce al drea de la raiz de la rosca.

Solucion:

(a) La energia de impacto se absorbe por el alargamiento del vastago del perno, que tiene un drea de 0,196 pul®.

2 = = -y
-28 - ;" Zé J 2FA§ ik ‘/ZAEU _ [@0199GYADGE | cio01b corsa de impacto

I 10

El 4rea en la raiz es Ay = 0,1257 pul2. El esfuerzo con base en esta area es s = 6400/0,1257 = 50.900
psi. En este valor se ha despreciado la concentracién de esfuerzos.
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(b) Si se reduce el diametro al de la raiz,

2 7)(35)
EROIBNORATIEN  _ si0b y s = = 40.900 psi
10 0,1257

Esto ilustra cémo el esfuerzo debido al impacto puede reducirse haciendo el didmetro del vastago
igual al didmetro en la raiz de la rosca. Los esfuerzos de impacto pueden reducirse también aumentando
la longitud del perno.

7. Un perno de 1", 8NC-2 tiene 15 pul entre los elementos pernados. Se aprieta a una carga inicial de
10.000 lb. Suponer un coeficiente de rozamiento para la rosca y el collar de 0,625 pul. (a) Determi-
nar el momento de torsién necesario que debe aplicarse para apretar la tuerca, usando la ecuacién
tedrica del momento en la rosca de un tornillo. (b) Determinar el esfuerzo cortante maximo en el

perno.
Solucion:
d,=1" d, = 0,9233"
(a) Para la rosca especificada o e tan o =2Yance_ 0.125 = 0,04312
d; = 0,8466"  r, = 0,4617" Tdy  77(0,9233)

0,15/0,866 + 0,04312
1 — (0,15) (0,04312) /0,866

T = 10,000[0,4617 ( ) + (0,625)(0,15) ] = 1080 + 938 = 2018 Ib-pul.

Obsérvese que la parte del momento de torsién aplicado absorbida por la rosca es 1080 lb-pul y la absorbida
por el collar es 938 lb-pul.

(10.000) (4) | (1080)(16) . 5 5 :
(b) s, =————— = 17.750psi, T,,= —ot2L _9050psi, y T(max) = V8875 + 9050 = 12.700 psi.
X 77 (0,8466) 2 P %Y 77.(0,8466) 2 . B

A pul i

8. Deducir una expresién para el esfuerzo maximo pro-
ducido en el alma de un perno horizontal cuando la 4

cabeza se somete al impacto de un peso concéntrico
W con una velocidad V. Despreciar la flexién debida
a Wy la concentracién de esfuerzos. Ver la figura ad-

¥
junta. 2

Solucion:

La energia cinética del peso mévil debe absorberla el
perno por impacto. Usando 1b, pul y segundos,

2MV? = 3PS, (We)WVW? = (sAYSL/E), v s = VNWERAL psi (traccién)

9. La carga externa aplicada a una unién con pernos fluctia entre cero y 1600 1b. La relacién entre la
deformacion en pul por b de carga para el perno y la de los elementos es 3. El limite de fatiga s,
del material del perno en carga axial con inversién es 30.000 psi y el limite de fluencia es 50.000 psi.
El drea en la raiz de la rosca es 0,1257 pul?. Suponer un factor de concentracién de esfuerzos Kf =25
y un factor de seguridad N = 2 basado en la resistencia a la fluencia del material. En este caso
Kf incluye los efectos de superficie y tamano. Determinar:

(a) La carga inicial de apretamiento minima que debe aplicarse para prevenir la separacién.

(b) El esfuerzo medio, s,y el esfuerzo variable, s,, con base en la carga inicial determinada en (a).

(¢) Hacer el diagrama de esfuerzos de trabajo de Soderberg para el material y determinar si el perno
estd seguramente cargado con base en la carga inicial determinada en (a).
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Solucion:

(a) Wy > Wo(l— %) bara prevenir la separacion, donde = i Entonces
m

m+b
Wi(min) = 1600(1—g) = 1200 1b

(b) W(max) = 1200 + 1600/4 = 1600 lb
W(min) = 1200 + 0 = 1200 1Ib
W, = 1400 Ib (carga media)
W, = 2001lb (carga variable)

15.000 psi
&

Sy = 1400/0,1257 = 11.150 psi
Kfsu = 2,5(200/0,1257) = 3980 psi

Sy
N
e

(¢) La suma del esfuerzo promedio y del varia- s, = 3980 psi
ble se indica en el punto A de la figura i
13-11. Como el punto A cae por debajo de la S,
linea de esfuerzo de trabajo, el perno estd be— S, = 11.150 psi —=
cargado seguramente. Notar que el factor de
concentraciéon de esfuerzos se aplicé dnica-
mente 2.11 esfuerzo variable, y no al esﬁ'Je.rzo Fig. 13-11
promedio el cual puede considerarse estatico.

—

]
=

=[S

= 256.000 psi —=

PROBLEMAS PROPUESTOS

10. La tapa de un recipiente a presién se mantiene en su sitio por medio de diez pernos UNC de 3”. La presion
es 200 psi y el area efectiva de la tapa expuesta a la presion es 314 pul?. La relacién entre las rigideces de los
pernos y las partes unidas es f, donde la rigidez se define como pul de deformacién por lb de carga. Cada
perno esta apretado inicialmente a 6000 lb, antes de aplicar la presion. (a) ;Se separard la unién como resul-
tado de la carga debida a la presién interna? (b) Si la unién no se separa, determinar el esfuerzo de traccién

en cada perno, debido a la carga axial. Resp. (a) Los miembros no se separan. (b) s = 33.000 psi "

11. Un cilindro de aceite mantiene sus extremos en el sitio por medio de cuatro pernos pasantes, cada uno con un
srea de 0,2 pul? y apretando con una carga inicial de 3000 1b. El drea trasversal del cilindro es 2 pul?. La longi-
tud efectiva de los pernos y el cilindro puede tomarse como la misma, e igual a 18 pul. Considerando rigidas
las placas extremas, determinar la carga en cada perno si se aplica una presion interna que produce una fuerza
de 6000 1b sobre la cabeza y el pistén, en la posicién donde la biela esta completamente extendida. El material
del perno y el cilindro es acero SAE 1030 con una resistencia altima de 80.000 psi y un limite de fluencia de

50.000 psi. Resp, 3430 lb

12. Un perno pasante de acero 10-UNC-2A, de 3”, se emplea para apretar dos placas extremas contra un cilindro con
un d.e. de 4 pul y un d.i. de 3 pul. La fuerza inicial de apretamiento en el perno es 12.000 1b. El 4rea en la raiz
del perno es 0,3020 pul?. Ensayos hechos sobre una maquina de compresién para medir la flexibilidad del cilin-
dro y las placas extremas, sin el perno, muestran una deformacién de 0,001 pul como resultado de una carga
de 32.000 1b. Si se aplica una presién interna con aceite de 3000 psi dentro del cilindro, ;cudl serd la carga del

perno? Resp. 20.344 1b

13. Una cabeza de cilindro de hierro gris se sujeta a un cilindro de 20 pul (didmetro interior) por medio de 8 pernos.
Considerar que el perno es extremadamente flexible en comparacién con las partes unidas. Para una presion
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14.

15.

16.

17.

PERNOS

interna de 200 psi, ;cudl seria la fuerza axial sobre cada perno, si los pernos fueran apretados justamente hasta
el punto de prevenir la apertura de la unién bajo una presién de 300 psi? Resp. 11.775 1b por perno

Un perno se usa para sujetar dos placas con un empagque entre ellas. Se sabe que la
relacién entre la deformacién del perno por unidad de carga y la deformacién de
las partes unidas por unidad de carga es %- Qué porcentaje de la carga aplicada a
las placas se afiade, por perno, a la carga inicial de apretamiento? Suponer que las
placas no se separan bajo la carga.

Resp. El 809 de la carga aplicada va al perno

Deducir una expresion del esfuerzo de tracciéon producido en un perno vertical cuan-
do un peso concéntrico W cae desde una altura h pul, como se muestra en la figu-
ra 13-12

(1 + ‘/ 2%” + 1) 5 (eididy

ENES|

Resp. s =

La carga externa aplicada a una unién con pernos fluctua entre cero y 1400 1b. El

perno esta apretado con una carga inicial de 1300 lb. El drea de la raiz del perno

es 0,1620 pul?. La relacién entre pul de deformacién por lb de carga para el perno

y la de los elementos es 3.

(a) Determinar las cargas maxima y minima en el perno.

(b) Determinar el esfuerzo promedio y el esfuerzo variable, suponiendo un factor
de concentracién de esfuerzos de 2,8 que incluye los efectos de superficie y
tamano.

(c) Hacer un diagrama de esfuerzos de trabajo de Soderberg y determinar si el
perno estd cargado seguramente para un factor de seguridad de 1,8. El ma-
-terial tiene un limite de fluencia de 40.000 psi y un limite de fatiga en carga
axial con inversién de 20.000 psi.

Resp. (a) W(max) = 1650 lb, W(min) = 1300 lb

(b) s, = 9260 psi, g, = 3030 psi
(¢) El perno esta cargado seguramente

NOOMNNNNN

i

— A pul?

Fig. 13-12

Determinar la carga inicial de apretamiento y el esfuerzo cortante maximo en un perno de % pul cuando se
unen dos miembros y la tuerca esta apretada con un momento de 600 Ib-pul. Suponer un coeficiente de roza-
miento de 0,15 para la rosca y el collar. El radio del collar puede tomarse como 0,35 pul. Despreciar la concentra-

cion de esfuerzos.

Resp. Carga inicial del perno = 5260 Ib. Esfuerzo cortante maximo — 33.000 psi (con base en un didmetro

en la raiz = 0,3978 pul)



Capitulo 14

Embragues

UN EMBRAGUE es un implemento de rozamiento que permite la conexién y la desconexion de

ejes. El disefio de los embragues y los frenos es comparable en muchos aspectos.
Esto se ilustra bien mediante un embrague de multiples discos, el cual se usa también como freno.
Un problema de disefio mas evidente en el diseno de frenos comparado con el disenio de embragues
es el de la generacion y disipacién de calor. Los embragues de rozamiento generan calor como resulta-
do del movimiento relativo entre las partes, pero normalmente la cantidad de deslizamiento no es tan
grande como la de un freno. En el anélisis de un embrague es muy frecuente imaginar que las par-
tes no se mueven entre si, aun cuando no se debe pasar por alto el hecho que la trasmisién de potencia
por rozamiento generalmente envuelve algin deslizamiento. Por esta razdn, cuando se necesita tener
trasmisién positiva de potencia debe apelarse a un implemento positivo tal como un embrague de
mandibulas.

EMBRAGUES DE DISCOS O LAMINAS

UN EMBRAGUE DE MULTIPLES DISCOS

se muestra en la figura 14-1. Las laminas A son Bl'1B BF

generalmente de acero y estan colocadas sobre R, -—g

estrias en el eje C, para permitir el movimien- Al 14l 14] |4

to axial (excepto para el dltimo disco). Las la- _D '*RT"‘ c
minas B son generalmente de bronce y estan — - 1" e — .._:.x,-w_u-.'—l_.&

colocadas en estrias del elemento D.

El nuimero de parejas de superficies que
trasmiten la potencia es uno menos que la su- : S0 oy 10
ma de los discos de acero y bronce, y es ademds B = Gy
un numero par si el diseno es tal que no se re-
quieren cojinetes axiales. Fig. 14-1

e

n = PBoaeco v Phronce — 1

Para el sistema mostrado, n = 5 + 4 — 1 = 8 parejas de superficies en contacto.

La capacidad de momento de torsion esta dada por

i = FfRf n
donde T = capacidad de momento, lb-pul
F = fuerza axial, lb
f = coeficiente de rozamiento . 4
Rf = radio de rozamiento = %( g——%) si se supone que la presién de contacto es uniforme
R 1= B3
R, + R; .
= 0—2—1 si se supone desgaste uniforme
Ro = radio exterior de contacto de las superficies, pul

R: = radio interior de contacto de las superficies, pul

n = numero de parejas de superficies en contacto.

165
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La fuerza axial F est4 dada por
F = pm(R:—R)
donde p es la presién media.

La capacidad de potencia es
HP = TN/63.000

donde 7' = momento en el eje, Ib-pul y N = velocidad de rotacion, rpm.

Para desgaste uniforme, la variacién de presion estd dada por

C F
T 277( RO = Rt) r

donde C es una constante y r es el radio del elemento diferencial mostrado en la figura 14-3.

EMBRAGUES CONICOS

UN EMBRAGUE CONICO debe su eficiencia a la accién de cuia de la parte cénica en la parte recep-
tora.

(a) La capacidad de momento de torsién de un embrague cénico con sus partes ajustadas con base en
presion uniforme es

r - _Ff z(Rfi—R‘Z)
send {3 \R?_R?

La capacidad de momento puede escribirse también
como

3 .
Ro - R? ) 4
3R,b sen?q

T = Ff(

donde T = momento, lb-pul

Fa

= fuerza axial, 1b

7 Embrague
y///‘ ajustado

= coeficiente de rozamiento

= radio exterior de contacto, pul

= radio interior de contacto, pul Fig. 14-2
= radio medio = %(Ro+ Ry, pul

= ancho de la cara, pul

= angulo del cono

2 (RS- RS
o T = Ff[— g1 ] donde K, = p(2mR,)(b).
n 3(R(2)—R§) ”

53 o~;°f’o>°\, "xy
|

(b) La capacidad de momento de un embrague cénico, con base en un desgaste uniforme, viene dada
por

r-h . p_ g

sen ¢

La variacién de presién, suponiendo desgaste uniforme, es

F

p = m (Véase la figura 14-8.)
La presién méxima se presenta en el radio menor: Prax = Mfm :
o~ i)Yy
La presion minima se presenta en el radio mayor: p = E

min  277(R,—R)R,
)
m(R3— RY)

Presion media =
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ACOPLAMIENTO DE EMBRAGUES CONICOS. Un problema que se presenta con los embragues
cénicos y no ocurre con los embragues de multi-

ples discos es la posibilidad de que se necesite una fuerza mayor para acoplar el embrague que la que se
requiere durante la operacién cuando el receptor y el cono giran a la misma velocidad. El anélisis se com-
plica por el hecho que la direccién de las fuerzas de rozamiento depende de la forma del acoplamiento,
esto es, de la relacién entre el movimiento rotatorio relativo y el movimiento axial relativo del receptor
y el cono. Un procedimiento conservador consiste en suponer que no se presenta movimiento rotatorio
relativo durante el acoplamiento, para lo cual la fuerza axial maxima F, necesaria para acoplar el recep-
tor y el cono es
F, = FE((send + fcosa)

Esta fuerza es la maxima requerida para obtener la fuerza normal deseada Fy, la cual a su vez desa-
rrolla la fuerza de rozamiento que produce el momento de rozamiento deseado.

FUERZA AXIAL PARA MANTENER ACOPLADOS EL RECEPTOR Y EL CONO. La fuerza re-
querida para

mantener acoplados el cono y el receptor, teniendo en cuenta el rozamiento, varia entre
F = F, sena v F = E(sent — fcosa)

Debido a la vibracion, el rozamiento puede no ser muy confiable y es conservador suponer que la fuer-
za axial para mantener acopladas las partes la da el mayor valor de F: F = Fy, sen a.

FUERZA AXIAL REQUERIDA PARA DESACOPLAR EL RECEPTOR Y EL CONO. Nor-
mal-

mente, con los 4ngulos de cono comunmente usados, no se necesita una fuerza para desacoplar las par-
tes, aun cuando es posible que si f cos « > sen a, sea necesaria una fuerza axial Fj para desacoplar

las partes:
F; = E(fcosa —send)

LA CAPACIDAD DE POTENCIA DE UN EMBRAGUE CONICO es la siguiente, de acuerdo con si
se supone desgaste uniforme o

presion uniforme:

Desgaste uniforme: Hp =

TN  (BfDy/2N _ FfRW( N
83.000 63000  send 63.000)
Rg-Rf) N _ Ff z(Rg-Ri) N

TN 2
63000 ~ sena ‘3°\p2_pg?/ 63.000
3

u 2
63.000 an(§)(R§_R§

Presion uniforme: Hp

donde F = fuerza axial, 1b
f = coeficiente de rozamiento
R, = radio exterior, pul
R; = radio interior, pul
= velocidad, rpm
0, = angulo del cono
F, = p(27R_)(b), donde p es la presién media, Ry es el radio medio del cono, y b es el ancho
de la cara
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Deducir la capacidad de momento de torsién de una pareja de superticies presionadas entre si
con una fuerza axial F. Suponer presiéon uniforme. (Véase la figura 14-3.)
Solucion:

Considerar un érea diferencial dA = 277 dr. Fuerza diferencial normal — dN — pdA = p@27rdr).
Fuerza diferencial de rozamiento = d@Q = fdN — f(p277rdr). Momento diferencial de rozamiento = dT =
rdQ = r(fp27rdr); integrando con p Yy f como constantes, el momento total es

R 3 3
o L
T = 277fpf‘r2dr = 27Tfp(R03 1’)

& ‘
La fuerza axiz}l F = pem) 'RQ—RQ~)'! de donde la presion media P = ot L )
A =p (Ry i) p W(RS—R?:)
8,7 3 .3
_R® RE_RS
Remplazando este valor de p en T = 27Tfp(LO SR’P) ,se obtiene T = Ff [%( g é)] = FfRf.
R,—R;
o~

N\

Fig. 14-3

2. Deducir la capacidad de momento de torsién de una pareja de superticies presionadas entre si con
una fuerza axial F. Suponer desgaste uniforme. (Véase la figura 14-3.)

Solucion:

Cuando un embrague es nuevo, quizds es verdad que la presion es casi uniforme. Si las superficies son re-
lativamente rigidas, la parte exterior, donde la velocidad es alta, se desgastard mas que la parte interior. Des-
pués del desgaste inicial, es razonable suponer que la curva del perfil mantendra su forma; o, que el desgaste
de ahi en adelante sera uniforme.

El desgaste uniforme puede expresarse de una manera diferente diciendo que en cualquier intervalo de
tiempo el trabajo hecho por unidad de area es constante:

(tuerza de rozamiento) (velocidad) _ (fp27irdr) rw)
area : 27Tr dr

constante ('

op :C’/fr(o. Entonces, como fy w son constantes, p = C/r, donde C es una constante.

Otro método para demostrar que la presién varia inversamente con el radio es considerar que el desgaste
O es proporcional a la presién p y a la velocidad V. Asi, &= KpV = Kp(rw), o p=C/,yaque 8 y K son cons-
tantes y @ es fija para un embrague dado.

Como en el problema 1, el momento de rozamiento diferencial es dT — r(fp27rdr); el momento de tor-
sién total es

R 2R 2
7 R —R;
T '= f St Cyamdr - ompe et

e 2
Ry i Ry .
Para encontrar C:F :f p(2Trdr) = f (Cry(27rdry = 2TC(Ry—R;), o €C = —F—
. o 2T(Ro— Ry)
i i

. Ro+ Ry
Remplazando este valor de C en la ecuacién de T:T = Ff( 5 Jl = F[Rf .
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3. Comparar el radio de rozamiento con base en presién uniforme y en desgaste uniforme para dos

€asos:

(1) Ro = 4pul, R; = 3,5pul; (2) Rp = 4pul, R; = 1pul

Solucion: R g2 s
_ RS 3 3 S

(1) Presion uniforme, R =§2‘( (27 12’)=%(42_3’52) = 3,76 pul. Desgaste uniforme, R_ = 02 = 4+23’5 -

| T S\RZ-R] 4°-35 b
3,75 pul
8 3
Y 2 (Ro—Ri\_2/a%1® . RotRi_4+1 _
(2) Presién uniforme, R, =—( )= —( = 2 8 pul. Desgaste uniforme, R, = =2-= = 25pul.
FO3\RZ_RY 3\4P1? ! ¢ il g

Asi, para valores bajos de R, /R; la diferencia entre desgaste uniforme y presién uniforme es muy peque-
fa. A medida que R,/R; aumenta, la diferencia se hace mayor.

4. Hacer la grafica de la relacién entre el radio de rozamiento y el radio exterior (Rf/RO) contra la
relacion entre el radio interior y el radio exterior (Ri/Ro)’ suponiendo presién uniforme y desgas-
te uniforme. (Véase la figura 14-4 para la solucién.)

1,0
Grafica que muestra la relacion entre radivs
de rozamienio para embragues de rozamiento
Presién unilorme comparada
con desgasle uniforme
0.9
/"i
7
Presion unilorme A
08 3 3 P
R,= 2,014
=30
0~ M1
re
8 oz ~
=i
e
- i =
E‘Z ——
- T
2%
E o Desgaste unilvrme
Y S 2
oE 06 o RO +R1,
- S R:=
ol & i 2
o
@
15
I
| 5 )
s e
0.5 all
4
(1]
0 0.1 0.2 0.3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0
R

%y _ radio interior

Ro radio exterior

Fig. 14-4
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5.

6.

EMBRAGUES

Determinar las presiones maxima, minima y me-
dia en un embrague de placas en el cual la fuerza
axial es 1000 1b, el radio interior de contacto es T
Rj = 2pul, el radio exterior es Rp = 4pul. Se n
supone desgaste uniforme. (Véase la figura 14-5.) K= =

Solucion: i

La variacién de presién esta dada por F= 1000 b F = 1000 1b

¢ m o Vilem
Por am®, Ry

i
022
\\\mﬂj N

La presién maxima ocurre cuando r = R;

1000 _
277(4 — 2)(2)

p(max) = 39,8 psi.

La presiéon minima ocurre en r — R, Fig. 14-3

p(min) = TN 19,9 psi.

fuerza ; F 1000 .
Ea_de conﬁct?) e 7T(R2 _ RQ) = 77(42 _ 22) = 26,5 psi.
0 i

Presién media p =

Un embrague de multiples discos tiene 4 discos de acero y 3 discos de bronce y cada superficie tie-
ne un érea de contacto de 4 pul® y un radio medio de 2 pul. El coeficiente de rozamiento es 0,25.
¢ Cudl es la capacidad de potencia para una fuerza axial de 90 lb, si el embrague gira a 400 rpm?
Suponer desgaste uniforme en las placas del embrague.

Solucién:

T = FfR_n = 90(0,25)(2)(6) = 270 lb-pul HP = T'N,/63.000 = 270(400),/63.000 = 1,71.

f

Un embrague de multiples discos, de acero sobre bronce, debe trasmitir 5 HP a 750 rpm. El radio
interior de contacto es 1,50 pul y el radio exterior es 2,75 pul. El embrague opera en aceite con un
caeficiente de rozamiento esperado de 0,10. (El aceite se usa para dar un acoplamiento mas suave,
una mejor disipacién de calor, aun cuando se reduce la capacidad.) La presién media permisible
es 50 psi, maximo. (Se usan presiones bajas de disefio con el fin de suministrar un tamafo sufi-
ciente para dar una buena capacidad de disipacién de calor.)

(1) (Cuadl es el total de discos de acero y bronce requerido?
(2) (Cuadl es la presién media?

(3) (Cudl es la fuerza axial requerida?

(4) (Cudl es la presién maxima que se presenta?

Solucion:

(a) Primero se determina la capacidad de momento de un par de superficies en contacto, suponiendo desgas-
te uniforme.

T=H(

R0+R1Z
2
2 2 2 2
donde F.=p7r (Rp—Ry) =507 (2,75~ 1,50") = 834 1b.

2,75 + 1,50
) =834(0,10) (T) = 177 Ib-pul

(b) El momento total aplicado es T = (HP)(63.000)/N = 5(63.000)/750 = 420 lb-pul.

(c) Numero de parejas de superficies = momento total _ _ 420 _ 2.37

momento por pareja 177

Como el nimero debe ser par, usar 4 parejas de superficies con 3 discos de acero y 2 de bronce.
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(d) Usando 4 parejas de superficies, puede usarse una presion reducida.

20
Momento real por pareja de superficies = momento total - = 4T = 105 1b-pul
parejas de superficies

R +R;

(e) Hallar la fuerza real requerida: 7l = Ff( 02 1') , 105 = F(0,1) (ﬁ;—l@) , F =495 1b.

La presién media es gz _?5 5= 29,6 psi.
77 (2,757 — 1,607)
F - 495

= 42 psi.

La presio Axi dor=R;: - -
(f) presion maxima ocurre cuando r 5 p(max) 27T(R0—Ri)r 277 (275 — 1.50)(1,50)

Respuestas: (I) Cuatro pares de superficies con 3 discos de acero y 2 discos de bronce, o un total de 5 discos.
(2) Presiéon media = 29,6 psi. (3) Fuerza axial = 495 Ib. (4) Presién real maxima = 42 psi.

8. Un embrague de multiples discos esta compuesto de 5 discos de acero y 4 de bronce. El embrague
se necesita para trasmitir un momento de 160 lb-pul. Si el didmetro interior estd restringido a
2 pul, determinar, (1) el didmetro exterior necesario para los discos, y (2) la fuerza axial necesaria.
El coeficiente de rozamiento puede tomarse como 0,1 y la presién media no debe sobrepasar 50 psi.
Suponer desgaste uniforme.

Solucion:

Momento por pareja de superficies = 160/8 = 20 lb-pul. Entonces

9 FI(DO_;'D_«L) L ['%(DE—DE)P]f(DOZDi) . %(Dj_z?)(so)(o,n(Do:z)]

de donde, por ensayo y error, Do = 2% pul.

a7 m oo L ok . o 164 L ;
Para D, =2 pul, F = 7D, +D;)/4 = 164 1b (y presion media = &4’” [(2%—)2—22j = 49 psi).

9. ;En qué condiciones es mas apropiado suponer presién uniforme en lugar de desgaste uniforme,
al hacer el andlisis de un embrague?

Solucion:

Es mas apropiado suponer presién uniforme cuando los discos son flexibles, para permitir deformacién
cuando ocurre desgaste.

10. Un motor que gira a una velocidad constante ® conduce una carga mediante una disposicion
de engranajes de reversa y un embrague, como se muestra en la figura 14-6. Se dispone de un fre-
no para llevar la carga al reposo. Deben compararse dos métodos de operacién:

(1) En el primer método, el embrague estd acoplado y la carga se lleva a la velocidad del motor

Momento de

Velooidad angular inercia de la carga =]

del motor = (2 Velocidad angular =y

Fmbrague

Fig. 14-6
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(2)
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® en t segundos. El embrague se desacopla y el freno lleva la carga al reposo. El engranaje
de reversa es acoplado para invertir el sentido de la rotacién y la carga es acelerada hasta la
velocidad - w.

En el segundo método, el embrague esta acoplado y la carga se lleva a la velocidad o en ¢t
segundos. La inversion en el sentido de giro se obtiene desacoplando el embrague, cambiando
el engranaje de reversa y acoplando de nuevo el embrague. El motor gira hasta que la carga
rota a —w.

Comparar el trabajo de rozamiento disipado como calor en los dos métodos diferentes de ope-

racion.

Solucion:

A. Considerando primero ¢l método (1).

Sea T = momento de rozamiento desarrollado por el embrague (el cual es también el momento
del motor) y d = dngulo diferencial de rotacion del motor. Entonces el trabajo hecho por el motor
para llevar la carga a la velocidad o es

t t
Wm = f T d = f Tw de
(o] o]

va que dO/dt = w (la velocidad constante del motor). Pero el momento de torsién dado por el embra-
gue sobre la carga produce una aceleracién angular ¢ de la carga. Entonces T = I, donde I es el mo-
mento polar de inercia de la masa de la carga, y

t t
W = f 10w de = l(uf a de
(] o

Como d)/dt = 0, donde 7 es la velocidad angular de la carga, variando desde 0 hasta la velocidad del
motor w, el trabajo hecho por el motor es

(23]
- X L 3
Wo, = [(uf dy = Iolo-0] = I
o)

El trabajo de rozamiento disipado como calor, Wf, es la energia entregada por el motor menos la
energia cinética de rotacién:

i, 2 2 L, 2
Wf = Wm—ilw = o -3l0° = 3lw
Si el freno se aplica a la carga con el embrague desacoplado, la energia perdida por rozamiento
e . L7 2 o ;
es la energia cinética de las partes en rotacion, o sea 3/a°. Si se acopla el engranaje de reversa y la car-
ga se lleva a la velocidad del motor — , el trabajo hecho por rozamiento se obtiene en forma simi-
lar al anterior v es ';';."m‘,

La energia total perdida se compone de tres partes: (a) La energia perdida por rozamiento en el
elmbrague cuando la carga va desde la velocidad 0 hasta , %1 . (b) La energia perdida al frenar
3la’ (¢c) La energia perdida en el embrague cuando la carga va de velocidad 0 a -w, %le.
Asi la energia total perdida en el método (1) es (3/2)1&)2.

El tiempo para la inversién completa es ¢ segundos para ir de 0 a @, mas t segundos para ir de @
a 0, més t segundos para ir de 0 a — . (Esto supone que el tiempo de frenada es igual al tiempo de
aceleracion y que no se da tolerancia para el acoplamiento y desacoplamiento del embrague o para
acoplar el engranaje de reversa.) El tiempo total es 3¢ segundos, en el método (1).

B. Considerando ahora el método (2).

El trabajo de rozamiento para llevar la carga a la velocidad del motor es, como antes, zlw?.

Si se desacopla el embrague, se acopla el engranaje de reversa, y se acopla de nuevo el embrague,
con el motor funcionando a velocidad constante w, el trabajo hecho por el motor es

tQ tQ -
trabajo:f Tewd: :f —Ildwdt = -l dy = 2le?
ty ty tw

Obsérvese que el momento del motor se aplica a la entrada del engranaje de reversa; por tanto el sen-
tido del momento del motor es opuesto al del momento aplicado a la carga, estoes T'= —Ia,
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Como la energia cinética cuando la carga estd rotando a o es la misma que cuando la carga esta
rotando a— @, todo el trabajo hecho por el motor aparece como calor en el delslizamiento del embrague.
Asi, la energia total usada en el trabajo de rozamiento en el método (2) es (zlw? + 210?) = (5/2)]w?.

El tiempo total para un ciclo completo, por el método (2), es t segundos para llevar la carga de ve-
locidad 0 a @, més 2t segundos para ir de @ a — w, o sea, un total de 3t segundos.

Asi, el tiempo para un ciclo completo es el mismo para ambos métodos, pero el método (1) es mas eficien-

te que el (2). El método (I) pierde (3/2)lw? en trabajo de rozamiento, mientras el método (2) pierde 5/2)1w?
en trabajo de rozamiento.

Invertir por el método (2) es realmente mas rapido que por el () debido al menor tiempo necesario por la

manipulacién del freno, el embrague y el engranaje.

Deducir la capacidad de momento de torsién a’\
de un embrague cénico con base en la hipdtesis 5
que la presién entre el cono y el receptor es uni- &
forme. (Véase la figura 14-7.) i
]
Solucion: == = =

{a)

(h)

(c)

()

. fi Ry dr cial = pR_bdc sen
= . (27Trsen(1)pfr F
ampf (RS — RS
.1 DB
senqQ 3

Considerar un elemento diferencial encerrado por

circulos de radios r y (r + dr). El drea del ele-
dr ).

sen

mento diferencial es d4 = 277r(

AN
Componente horizontal o

La integral de los momentos diferenciales es
£ de la fuerza diferen .. ==

Se define la fuerza Fy, como la fuerza debida a la
presién aplicada al area como si fuera estirada
en un plano:

Fig. 14-7

k= p(2TR_b)

Pura relacionar Fy, con la fuerza axial F, se considera un elemento diferencial con angulo central d . El
area diferencial es

d4 = 27WRybdd/27) = Rpbdd

La fuerza normal diferencial es dN = pR,bdd. La componente horizontal de la fuerza diferencial es
dF; entonces

21
de :f pRmbd(bsen(X o F = 27pR b send = F,;Lsen(x
0

Remplazando la presién p de la ecuacién de (¢) en la ecuacién de (b) se obtiene

3 3 3 3 3 3
- (o) - WG] - SaliG)
3 13\ p2  p2 3\p2_ p2

R, bsenq Ro_ Ri send R, - R;

ya que Rm = l5(R0+ Ri)’ (bsenQ) = RO— Ri' y Fn: F/(sen Q).

12. Deducir la capacidad de momento de torsién de un embrague cénico, con base en la hipdtesis de
un desgaste uniforme. (Véase la figura 14-8.)

Solucion:

(a)

Para que el desgaste sea uniforme, el trabajo hecho por unidad de drea debe ser constante. Se considera un
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(b)

(c)

(d)

(e)

(f)
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_dr_
seny

: )\ dr Longitud = rdch
) A

rde sen (O —e——

dr
PSenyq,

r+dr

Fig. 14-8

elemento diferencial encerrado por circulos de radios r y (r + dr).

trabajo hecho en N rev _ pf [27r (rfr_.'serl_-_'_r_\l (27reN)

- = constante
area 277r (dr/sen )

op = C/r, donde C es una constante.

Este resultado también puede obtenerse considerando que el desgaste en cualquier punto es cons-
tante y es proporcional al producto de la presién por la velocidad. Asi, desgaste = KpV = Kp(wr) =
constante, o p = C/r, ya que @ es constante.

RO d 2 R2
M to T = f r = (u)
omento A pf(27Trsena)r 27Cf >eena !’

1
donde C = pr.

R
_ 0 dr _ 2mC
fal = j];. PRIty = ST (R, R) !

Para eliminar C, se remplaza el valor de C de la ecuacién de (c) en la ecuacién de (b) y se obtiene
T = EfR,

La relacién entre Fy, y F puede obtenerse estableciendo primero la fuerza normal diferencial sobre el drea
diferencial considerada como un rectdngulo con dimensiones diferenciales dr/(sen @) y r(dd):

dE, = p(dr/sen)rd¢

La suma de las componentes horizontales de las fuerzas diferenciales es F:

R porr R pom
= f?f p i rdg senq = fof g(dr)rdd’
seng, r
Ri o] R, Yo

1
De (c), 277C(RO— R) = F, sen a; asi, F = Fy sen 0, lo mismo que para presién uniforme.
Haciendo F;;, = F/(send) en (d), el momento de torsién estd dado por

F

sen

r = EfR, = Ry
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13. Un embrague conico de superficie blanda debe manejar
un momento de 18651b-pul a 1250 rpm. El didmetro

mayor del embrague es 13,75 pul, el angulo del cono es ﬁé“i““"h-

6%, el ancho de la cara b, es 2,50 pul, y el coeficiente \
de rozamiento es 0,20. Con referencia a la figura 14-9 R;= 6,602" /\
determinar: //‘:\

(a) La fuerza axial F requerida para trasmitir el mo-

//\:

7
mento. B=d ao5 /\
A= 8D

(b) La fuerza axial requerida para embragar, Fg, si el Gl \

acoplamiento ocurre cuando el embrague no esta L_ l

girando.
(¢) La presién normal media p sobre las superficies de

contacto, cuando se trasmite el momento maximo. Fig. 14-9
(d) La presion normal mdxima suponiendo desgaste

uniforme.
Solucion:
(a) Ry= Ry—%bsen 0 = 3(13,75)~ (2,50 sen 64°) = 6,74 pul

T =L fr., 1865 = —F 502067, F=1511b

sen (f sen 6§
T 1865 10 10, _
= = — = ——— g *+ =4 1b
(b) E, = F,(sen0 +f cos 0) me(senOHf cos @) 0.20(6.79) (sen 6% 0,20 cos6y )= 428
o 2"" = 1521 5 =130 psi, donde R;= R,— bsen® = 6,60 pul
T(RS-RD)  7(6875” = 6,60%)

(d) p(max) = i L 133 — = 133 psi

27(R,— R;R;  271(6,875 — 6,60)(6,60)

14. Considerando el mismo embrague y las mismas condiciones del problema 13, pero suponiendo
presion uniforme, determinar:

(a) La fuerza axial F requerida para trasmitir el momento.

(b) La fuerza axial requerida para embragar, Fg, si el acoplamiento ocurre cuando el embrague
no esta girando.

(c¢) La presién normal media p sobre las superficies de contacto cuando se trasmite el momento

maximo.
Solucion:
R2_RS 6,875% — 6,60°
T=F (-O—J—) 1865 = F (0.20) [———"———="——5 |, F=1481b
i f 3R b sen® 0, (0.20) 3(6,74)(2,50)(0,109%)

(b) E, = Fy(sen®+f cos®) = 1360 (sen 63° + 0,20 cos 6% ) = 421 1b, donde £ = F/sen® = 1360 Ib.

(¢) E,= p(2TTR,b), 1360 = p (277)(6,74)(2,50),  p = 12,9 psi

15. Comparar la capacidad de potencia de dos embragues, uno de los cuales es de multiples discos y

otro céonico. Ambos embragues operan a la misma velocidad, tienen el mismo didmetro medio, y

~en ambos se ejerce la misma carga axial. El coeficiente de rozamiento es el mismo para los dos em-

bragues. El embrague de multiples discos tiene 4 discos de acero y 3 de bronce. El 4angulo total del

cono en el embrague cénico es de 20° (dngulo del cono 10°). Suponer desgaste uniforme en ambos
embragues.

Solucion: )
T (embrague discos) 6FfRy

: e = 0, = 100 = 1,044
T (embrague conico) (F/senQ)fR S prech

Asi, para las dimensiones dadas, capacidad de potencia del embrague de discos = 1,044 X capacidad de po-
tencia del embrague cénico.
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16.

17.

18.

19.

20.

21.

22,

23.
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Un embrague cénico, forrado en asbesto, debe trasmitir 900 Ib-pul después de acoplado. Si la fuer-
za axial maxima disponible es de 200 lb, ;cusl es el ancho de la cara requerido? El angulo total
del cono es 24° y la presién media mdxima estd limitada a 16 psi. El coeficiente de rozamiento
es 0,20. Suponer desgaste uniforme.

Solucion:

Fuerza para acoplar, F, = £, (sen0 +f cos @), 200 = Fn(sen12°+ 0,20 cos12°), F,=496 1b
T=FfR,.  900=496(0,200R . R_=9,07pul Usar R, = 9 pul.

Fy=p(2TRpb), 496 = 16(27)(9g)b, b =0,54pul. Usarb — - pul.

PROBLEMAS PROPUESTOS

En un embrague de multiples discos, el ancho radial del material de rozamiento debe ser %del radio maximo.
El coeficiente de rozamiento es 0,25. (a) ,Cudntos discos se requieren para trasmitir 70 HP a 3000 rpm? El dia-
metro méaximo del embrague no puede exceder 10 pul. La fuerza axial esta limitada a 150 1b. (b) (Cudl es la
presién unitaria media sobre cada superficie de contacto? Resp. 11 discos, 4,64 psi

A
Un embrague de multiples discos tiene 9 placas con superficies de contacto de 2 pul de diametro interior y 4
pul de didmetro exterior. Si el coeficiente de rozamiento es 0,2 y la presién normal media mdxima permisible

es 40 psi, jcudl es la fuerza de operacién requerida y cuantos HP puede entregar el embrague a 500 rpm?
Resp. 3771b, 7,2 HP

Un embrague de discos consta de dos discos de acero en contacto con un disco forrado en tela de asbesto, con un
radio exterior de 10 pul y uno interior de 8 pul. Determinar la potencia en HP que puede trasmitirse a 1000 rpm,
si el coeficiente de rozamiento es 0,35 y los discos estan presionados entre si por una fuerza axial de 2000 1b.

Resp. 100 HP

Un embrague de multiples discos tiene seis pares de superficies de contacto de acero y acero forrado en asbes-
to, alternativamente. Los diametros exterior e interior de las superficies de contacto son 10 y 7 pul respectiva-
mente. ;Qué potencia puede trasmitirse a 600 rpm, si el coeficiente de rozamiento es 0,2 y la fuerza axial es
100 1b? Resp. 4,86 HP

Un embrague cénico forrado en cuero trasmite potencia a 1200 rpm. El 4ngulo total del cono es 20° (dngulo del
cono 10°). El ancho de la cara de las superficies de contacto es 33 pul. El coeficiente de rozamiento es 0,25. De-
terminar el didmetro medio necesario del embrague para trasmitir 22 HP. La presién media méxima es
10 psi. Resp. Didmetro medio = 9,13 pul; usar 94 pul

Un embrague cénico forrado en cuero debe trasmitir 20 HP a 1000 rpm. El dngulo del cono es 10° (¢ = 10°) y
el didmetro medio de las superficies de contacto es 8 pul. El coeficiente de rozamiento es 0,3. Determinar, (a)
el ancho requerido b para limitar la presion de contacto a un valor medio maximo de 10 psi, (b) la carga axial
necesaria para embragar, con ambas partes estacionarias, para obtener la capacidad de momento requerida.
Suponer desgaste uniforme. Resp. (a) 4,17 pul; usar 45 pul. (b) 493 1b

Un embrague cénico con superficies de hierro fundido y coeficiente de rozamiento de 0,2 debe trasmitir 40 HP
a 500 rpm. El didmetro méximo estd limitado a 12 pul. El dngulo del cono, ®, es 15°. La presion media es-
td limitada alrededor de 50 psi. Determinar, (a) el ancho de la cara b, y (b) la fuerza requerida para martener
acoplado el embrague. Suponer desgaste uniforme. Resp. (@) b = 2,32 pul (solucién por ensayo y error), usar
b = 2% pul lo cual da una presién media de 52 psi. (b) 1150 lb
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Un embrague cénico blando tiene un 4ngulo de cono de 10°, un didmetro medio de 12 pul, y un ancho en la ca-
ra de 4 pul. Usando un coeficiente de rozamiento de 0,2, con la suposicién que el desgaste es uniforme, y una
presién media de 10psi, para una velocidad de 500 rpm, determinar, (a) la fuerza requerida para acoplar el
embrague, y (b) la potencia que puede trasmitirse. Resp. 560 1b, 14,3 HP

Un embrague cénico blando debe manejar un momento de 1900 lb-pul a 1200 rpm. El didmetro mayor del
embrague es 14 pul y el 4ngulo comprendido es 20°. El ancho de la cara es 3 pul. Usando un coeficiente de roza-
miento de 0,2 determinar, (a) la fuerza axial requerida para acoplar el embrague, (b) la presién unitaria nor-
mal requerida cuando el embrague opera a plena capacidad. Suponer presién uniforme.  Resp. 523 lb, 11,1 psi

Un embrague cénico blando debe manejar un momento de 1865 lb-pul a 1250 rpm. El didmetro mayor del em-
brague es 13,75 pul y el angulo comprendido es 12,5°. El ancho de la cara de las superficies de contacto es 2,5
pul. Usando un coeficiente de rozamiento de 0,20 determinar, (a) la fuerza (Fp) para acoplar el embrague,
(b) la presion unitaria normal requerida sobre las superfiéies de contacto cuando el embrague opera a plena
capacidad. Resp. 428 1b, 13,15 psi

Un embrague cénico estd montado sobre un eje que trasmite potencia a 225 rpm. El didmetro pequefio del cono
es 9 pul, la cara del cono tiene 2 pul y forma un 4ngulo de 15 grados con la horizontal. Determinar la fuerza
axial necesaria para acoplar el embrague de modo que trasmita 6 HP, si el coeficiente de rozamiento entre las
superficies de contacto es 0,25. ;,Cudl es la presién maxima sobre las superficies de contacto, suponiendo desgas-
te uniforme? Resp. 106 1b, 24,9 psi

Un embrague cénico de superficie blanda tiene un dngulo comprendido de 20 grados, un didmetro medio de 12
pul, y ancho en la cara de 4 pulgadas. Usando un coeficiente de rozamiento de 0,2 pul y una presion media
admisible de 10 psi, determinar la fuerza requerida para acoplar el embrague y la potencia que puede trasmi-
tirse a 500 rpm. Resp. 560 1b, 14,4 HP

Una méquina desarrolla 40 HP a 1250 rpm y esta acoplada con un embrague cénico integral con el volante.
El cono tiene un 4ngulo en su cara de 12,5 grados y un didmetro medio de 14 pul. El coeficiente de rozamiento
es 0,20 y la presion normal sobre la cara del embrague no debe exceder 12 psi. Determinar el ancho de la cara
requerida y la fuerza necesaria para acoplar el embrague, suponiendo desgaste uniforme. Resp. 2,96 pul, 592 1b

Un embrague cénico forrado en cuero tiene una superficie de contacto con un radio medio de 15 pul y trasmi-
te 20 HP cuando gira a 800 rpm. Para un angulo del cono de 20 grados y un coeficiente de rozamiento de 0,30,
determinar la fuerza axial requerida para mantener las superficies en contacto. Resp. 121,51b



Capitulo 15

Diseno de Frenos

LOS FRENOS son elementos de maquinas que absorben energia cinética o potencial en el proceso de

detener una pieza que se mueve o de reducirle la velocidad. La energia absorbida se di-
sipa en forma de calor. La capacidad de un freno depende de la presién unitaria entre las superficies de
frenado, del coeficiente de rozamiento y de la capacidad del freno para disipar el calor equivalente a la
energia que estd siendo absorbida. El comportamiento de un freno es analogo al de un embrague, con

la diferencia que el embrague conecta una parte mévil con otra parte mévil, mientras que el freno co-
necta una parte moévil a una estructura.

LOS FRENOS DE ZAPATA EXTERNA O DE BLOQUE constan de zapatas o bloques presiona-

dos contra la superficie de un cilindro gi-
ratorio llamado tambor del freno. La zapata puede estar rigidamente montada sobre una palanca ar-

ticulada, como muestra la figura 15-1, o puede estar articulada a la palanca, como muestra la figura
15-2.

. I'ambor /Tam bor

7z

(B J
-~ LR\ i\& Zapata articulada
: tF
Dt

T

Zapata montada
rigidamente

I f
¢

b
Fig. 15-1 Fig, 15-2

El disefio de un FRENO DE BLOQUE SENCILLO se pue-
de hacer con base en el analisis de fuerzas y momentos de la palan- __ §
ca y de la zapata, a manera de un cuerpo libre, como muestra la \
figura 15-3. Se puede suponer que la fuerza normal N y la fuerza de / Z
rozamiento fN actian en el punto medio de contacto de la zapata, flo=q's Z
sin cometer un error apreciable, para 4ngulos 6 menores de 60°. Su- \ Ve 0\
mando momentos alrededor de la articulacién fija O, A N\'

- oy
(N+Wya— fNe — Fb =0 o F= Q+¥a=fNe = L/l ,
W
y

b ¢

Obsérvese que para una rotacién del tambor en el sentido del
movimiento de las agujas del reloj, la fuerza de rozamiento f N
ayuda a la fuerza F en la aplicacién del freno y el freno es parcial- &1
mente autoactuante. Para un coeficiente de rozamiento dado, el
freno puede diseharse para que sea completamente autoactuante (o
autocerrante). Para que esta condicién exista, F debe ser igual a
cero o negativo en la ecuacién anterior. Podemos suponer también
que el peso W es despreciable; entonces Na— fNe

= 3

. a
es decir, que cuando £ f el freno es autocerrante.

178
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El momento de frenado T para una situacién autocerrante es
T = fNR lb-pul
donde f = coeficiente de rozamiento

N = fuerza normal total, en lb
R = radio del tambor del freno, en pul

Cuando el angulo de contacto es grande, digamos 60° o
mads, puede resultar un error apreciable al suponer que la fuerza
de rozamiento normal actua en el punto medio de contacto de S S
la zapata. Un andlisis mds preciso demuestra que la fuerza de g
rozamiento fN es desplazada lejos de la superficie del tam-
bor, hasta un punto D, situado a una distancia h del centro del
tambor, para una zapata articulada, como muestra la figura
15-4. La zapata articulada es la construccion mas frecuente
cuando se utilizan zapatas externas largas. El momento de fre-
nado T es ahora |

T = fNh = fN(4R sen 30

0 +seng ) (Véase el problema 5.)

|
donde A = 4;{%6:11?9. Esto se basa en la suposicién de que el
desgaste en la direccién de la fuerza normal resultante N es uni- g T
forme, lo cual significa que la presién p,, varia como el coseno by ===
del dngulo ¢ o Fig. 15-4
p, = Ccos ¢
2N

donde C es una constante igual a y w es el ancho de la zapata del freno, en pul.

wR(@@ +sen@)’
La magnitud de h determina, entonces, la localizacién de la articulacién, para una zapata articu-
lada. Se satisfacen dos condiciones: (1) La zapata es un elemento sometido a dos fuerzas y la resultante
de la fuerza normal y de la fuerza de rozamiento debe pasar a través de la articulaciéon. (2) La distri-
bucién de presion es como se habia supuesto. Si la articulacién de la zapata esta localizada a una dis-
tancia diferente de la h calculada, el momento de la fuerza normal resultante y de la fuerza de roza-
miento alrededor de la articulacién sera igual a cero, pero ahora la distribucién de presiones supuesta
no puede existir. En consecuencia, la presion debe cambiar y ocurrird un desgaste mayor en el borde
principal o de salida. Sin embargo, si la articulacién estd localizada a una distancia pequefa del valor
tedrico de h basado en la distribucion de presion p, = C cos ¢, se puede utilizar la ecuacion ante-
rior, sin error apreciable. La articulacién también puede localizarse en cualquier punto a lo largo de la
resultante de las fuerzas normal y de rozamiento, sin que se afecte la distribucion de presién supuesta.
1
La presién media estd dada por p, = ZC_sgna_O .

LOS FRENOS DE DOBLE ZAPATA se utilizan cominmente
para reducir las cargas
en el eje y en los cojinetes, para obtener mayor capacidad y para re-
ducir la cantidad de calor generado por pulgada cuadrada. (Véase lp
la figura 15-5.) La fuerza normal Ny, que actia sobre la zapata iz-
quierda no es necesariamente igual a la fuerza normal Np que ac-
ta sobre la zapata derecha. Para frenos de doble bloque, cuyas za-
patas tengan dngulos de contacto pequefios, digamos de menos de

60°, el momento de frenado puede aproximarse por

T = f(N,+Ny)R

Si el angulo de contacto de la zapata es mayor de 60°, se requiere
una evaluacion mas precisa del momento de frenado para las za-

patas articuladas, el cual estd dado, entonces, por

4R sen 36

= + P A

[Ny + N 0 +seng

Cuando se vayan a utilizar zapatas rigidas largas se aplicara

un andlisis similar al de las zapatas internas, que se presenta en
la figura 15-6.

)

Fig. 15-5
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El disefio de FRENOS DE ZAPATA INTERNA del tipo simétrico que se muestra en la figura
15-6, puede aproximarse por las ecuaciones dadas a continuacion.

El momento de frenado T puede determinarse por

cosfy ~cosf, Rotacion

sen 0,

7= [ )(p, * P

donde f= coeficiente de rozamiento

w = ancho de la cara de la zapata, en pul i
I'ambor

r = radio interno del tambor, en pul

6, = ingulo central comprendido desde la
articulacién de la zapata hasta el talon
del revestimiento, en grados

- Revesti-
miento

6, = angulo central comprendido desde la ar-
ticulacion de la zapata hasta la punta
del revestimiento, en grados

Bl A= presién maxima, en psi (zapata derecha) Fig. 15-6

p,, = presion maxima, en psi (zapata izquierda) — LP’”__
[ M, + M
Vi
Lo anterior se basa en la distribucion de presién supuesta
p=p sen
m sen Gm
donde (9m = angulo central comprendido desde la articulacidon de la zapata hasta el punto de maxima

presion, en grados
0, = 90" si 6,>90, O, = 6, si6,<90.

m
El momento My de las fuerzas de rozamiento con respecto a la articulacion de la zapata puede de-
terminarse por fpm 3 8y

M, = sen @(r — a cos 0)do
I sen@m 6,

donde a = distancia desde el centro del tambor hasta la articulacién de la zapata, en pul.

El momento M, de las fuerzas normales con respecto a la articulacién de la zapata puede determi-
narse po
il pwra (%
M, =

sen’@ d@

sen Gm 8

La fuerza actuante F puede determinarse igualando a cero la suma de los momentos alrededor del
pasador. Para una rotacién del tambor en el sentido del movimiento de las agujas del reloj, la zapata

A M - M M, + M
derecha tiene propiedades autoactuantes ; F = ncif; para la zapata izquierda F = —"c—f
/ np1,n ! Mf p1ln
donde ¢ = brazo del momento de la fuerza actuante F, en pul, M, = - Mf = T
m m

Las ecuaciones anteriores se basan en las siguientes hipdtesis:

1) La presién normal en cualquier punto de contacto con la zapata es proporcional a su dis-
tancia vertical desde el punto de articulacién.

2) La zapata es rigida.

3) El coeficiente de rozamiento no cambia con la presion y la velocidad.

LOS FRENOS DE BANDA constan de una banda flexible enrollada parcialmente alrededor del tam-

bor; se accionan halando la banda fuertemente contra el tambor. La capa-
cidad del freno depende del 4ngulo de abrazamiento, del coeficiente de rozamiento y de las tensiones en
la banda. En la figura 15-7 se muestra un freno simple de banda. Para este tipo de freno el sentido de ro-
tacién del tambor es tal que la banda anclada al marco constituye el ramal tenso Fy, como se muestra.
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En cuanto a correas con velocidad cero, la relacién
entre el ramal tirante y el ramal flojo de la banida es

R/F = *
donde F; = tensidn en el ramal tirante de la banda, en lb
F; = tensién en el ramal flojo de la banda, en lb
e = base de los logaritmos naturales
= coeficiente de rozamiento

@ = angulo de abrazamiento, en radianes

La capacidad de momento de frenado, T, es

T = (- E)r lb-pul
donde r = radio del tambor del freno, en pul. Este ti- Fig. 15-7
po de freno de banda no tiene propiedades autocerrantes.

La figura 15-8 muestra un freno simple de banda de doble accién. Este tipo de disefio funciona
igualmente bien para cualquier sentido de rotacién, ya que los brazos de los momentos de las tensiones

en el ramal flojo y en el tirante son iguales.
“\
7
Fy

L—a—--’-’}.——b i

¢ —-

R

Fig. 13-8 Fig. 15-9

El freno de banda diferencial mostrado en la figura 15-9 tiene propiedades autoactuantes y puede
disenarse para que sea autocerrante. El freno de banda diferencial se disefia generalmente de modo que
el sentido de rotacién del tambor permita que el ramal tirante de la banda ayude en la aplicacion del
freno. Con referencia a la figura 15-9, si tomamos la suma de momentos con respecto a la articulacion,

tendremos Fb_F
Fe+FFa-F,b =0 o F = “2;—1a
Haciendo Fy = F,e/®

fa.
F i) rgfb;€ ﬂ_)

de la cual puede verse que para un freno autocerrante, esto es cuando F = 0 o negativo,

b < aefa 0 b/a £ 5

Debe observarse que el freno de banda diferencial puede ser autocerrante inicamente para un sen-
tido de rotacién. Un freno autocerrante de este tipo se utiliza para permitir el movimiento en un solo
sentido y prevenirlo en el sentido opuesto, como podria ocurrir cuando un trasportador o una gria actian
por gravedad. El freno autocerrante requiere una fuerza en sentido opuesto al de la aplicacién del freno,
para poderlo soltar. Asi mismo, cuando el freno se ha cerrado y se aplica un momento adicional, las ten-
siones de la banda F; y F» aumentaran, pero la relacién entre F, y F, no permanecera igual a ef2, ya
que esta relacién prevalece unicamente cuando el freno esta deslizando o estd a punto de deslizar.
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La presion unitaria mdxima p,, se presenta en el extremo tirante de la banda y estd determinada
por

La presién normal media entre la banda y el tambor (la cual se utiliza para calcular la generacion de ca-
lor) es |

fa_
oy wl:}a(e efal)

EL CALOR GENERADO durante la aplicacién de un freno debe disiparse por trasferencia de calor,
o de lo contrario el freno se recalienta y puede quemar el revestimiento.
La rata de calor generado Hg es igual a la rata de trabajo de rozamiento:

H, p,,AcfV/778 Btu/min
donde p, = presién media de contacto, en psi [ = coeficiente de rozamiento
A . = area de contacto, en pul? V = velocidad peritérica del tambor, en pies/minuto.

©

El calor generado puede determinarse también considerando la cantidad de energia cinética o po-
tencial que se esta absorbiendo:

Hg = (Ep+Ek)/778 Btu/min

donde Eﬁ — energia potencial total absorbida, en 1b-pie/min
Ek — energia cinética total absorbida, en lb-pie/min

El calor disipado Hg puede calcularse por
H; = CAt4, Btu/min

donde C = coeficiente de trasferencia de calor, en Btu por pul? por minuto por °F de diferencia de
temperatura
At = diferencia de temperatura entre la superficie radiante expuesta y el aire que la rodea
A,r = érea de la superficie de radiacién, en pul?

C puede ser del orden de 0,0006 para un At de 100°F y aumenta hasta 0,0009 para un At de 400°F.

Las expresiones dadas para el calor disipado son apenas aproximadas y deben servir inicamente
como una indicacién de la capacidad del freno para disipar calor. El comportamiento exacto del freno
debe determinarse por ensayo. Otro indice conveniente de la capacidad del freno es HP/wd, el cual
esta limitado aproximadamente por 0,3 donde w = ancho de la banda o de la zapata y d = didmetro
del tambor, en pulgadas.

La experiencia ha demostrado también que el producto de la presién media p,, (psi de drea pro-
yectada) por la velocidad de frotamiento V (pies/min) debe estar limitado en la forma siguiente: p,, V £
28.000 para aplicaciones continuas de carga tales como en operaciones de descenso, y disipacién pobre de
calor; p,, V £ 55.000 para aplicaciones intermitentes de carga con periodos comparativamente grandes
de reposo y disipacion reducida de calor. p,,V £ 83.000 para aplicaciones continuas de carga y una
buena disipacién de calor, tal como en un bano de aceite.

A continuacién se dan algunos valores medios de temperaturas de operacién, coeficientes de roza-
miento y presiones maximas de contacto para materiales de frenos.

Material ITemp. max, °F f Poay P8I
Metal sobre metal 600 0,25 200
_M;de-ra sobre metal 150 0,25 70
Cuero sobre metal 150 0,35 25
Asbesto sobre metal, en aceite T 5-00 i 0_,40 T 56_
T A 0| o1 | aw
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. El tambor de un freno de 14 pul de radio hace contacto con una zapata simple, como muestra la fi-
gura 15-10, y sostiene un momento de 2000 lb-pul a 500 rpm. Para un coeficiente de rozamiento de
0,3 determinar:

(a) La fuerza normal total N sobre la zapata.

(b) La fuerza F que se debe aplicar al freno si la rotacién es en el sentido del movimiento de las agu-
jas del reloj.

(¢) La fuerza F que se debe aplicar al freno si la rotacion es en el sentido contrario al del movimiento
de las agujas del reloj.

(d) La dimension de ¢ necesaria para que el freno sea autocerrante, suponiendo que las otras dimen-
siones permanecen como se muestra.

(¢) La rata de calor generado, en Btu/min.

b as _14”——
e b=36" 74-]

Fig. 15-10
Solucién:
(a) Momento = fNr = 0,3N (14) 2000, N = 476 1b
Fuerza de rozamiento = fN = 2000/14 = 1431b

(b) Para rotacion en el sentido del movimiento de las agujas del reloj, la suma de momentos alrededor de la
articulacion es igual a cero:

(1,5)(143) + 36F — (14)(476) = 0, F=1791b

(c) Para rotacién en sentido contrario al del movimiento de las agujas del reloj, la suma de momentos alrede-
dor de la articulacién es igual a cero:

(14) (476) + (1,5)(143) —36F =0, F=1911b

(d) Para que sea autocerrante, lo cual puede ocurrir unicamente cuando el tambor gira en el sentido del movi-
miento de las agujas del reloj,

a < fe o ¢ 2a/f=14/0,3 = 46,7pul
_ [NV (0,3)(476)[7728(500)/12]

(e) Hg i 778 = 674 Btu/min

2. Un freno de bloque de doble zapata, como el que se muestra en la figura 15-11, tiene una fuerza de
300 b aplicada en el extremo de la palanca de operacién. Determinar el momento que puede sopor-
tar el freno si la rotacién del tambor es en el sentido del movimiento de las agujas del reloj y el coe-
ficiente de rozamiento es 0,3. '

Solucion:

Primero se considera la palanca de operacién como un cuerpo libre y se evalian las componentes horizon-
tal y vertical de las fuerzas que actian sobre las uniones A y B del pasador, tomando la suma de fuerzas y mo-
mentos cuando sea necesario.
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300 1
25" e 35"
(
1 T -
LA 1] !
L i, j
L8, Ls” ' ﬁ—
Fig. 15-11
A - B A" B 300 = o, 8B -

= 300(30) o BH= 1125 1b

En seguida se considera el eslabén BC como un cuerpo libre y se hacen nuevas evaluaciones de las fuerzas
horizontal y vertical que actian en las uniones By C del pasador.

b:f b/
B 4 v 14

V
=C, B =C, 44B =88H o B = 2043 1b

Finalmente, se consideran las palancas izquierda y derecha de la zapata como cuerpos libres y se deter-

minan las magnitudes de las fuerzas normales sobre las zapatas izquierda y derecha. Tomando la suma de
momentos alrededor de la articulacion de la palanca izquierda,

NL(32)4(0,3 NL)(B)—1125(67)—504,3(6).= 0, NL = 2650 1b

Tomando la suma de momentos alrededor de la articulacién de la palanca derecha,

NR(32) +(0,3NR)(8)71125(67) + 204,3(6) = 0, NR = 2150 lb
El momento de frenado es

T = (0,3)(2650+2150)(6/2) = 4320 lb-pie
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3. Un freno simple de banda tiene el ramal tirante de la banda unido a una articulacién fija. El

angulo de abrazamiento es de 280° alrededor de un tambor de 18 pulgadas de diametro. Si se
sostiene un momento de 1500 lb-pul a 900 rpm y el coeficiente de rozamiento es 0,2 determinar
las tensiones requeridas en la correa.

Solucion:
De Fy/Fp = ef® = ¢ (O2X2807/180 _ 0,88 _ g 665 v o(Fy—Fyp) = 1500 obtenemos

F, = 26,5lby Fy= 1001b

. Un freno diferencial de banda tiene una fuerza de 50 lb
aplicada en el extremo de la palanca, como muestra la
figura 15-12. El coeficiente de rozamiento es 0,4.

(a) Si se aplica al tambor un momento de 400 lb-pul en
el sentido del movimiento de las agujas del reloj, de-
terminar las fuerzas maxima y minima en la banda.

(b) {Cuéil es el momento maximo que puede soportar el
freno si la rotacién del tambor es en el sentido con-
trario al del movimiento de las agujas del reloj?

Solucion: 4

(a) Para una rotaciéon en el sentido del movimiento de las agujas
del reloj se debe verificar si el freno es autocerrante. El freno a=2 e=a)
es autocerrante si b/a < e/® donde ef% = ¢O47_ 85,
Aqui b/a = 4/2 = 2, que es menor que 3,5; por tanto el
freno es autocerrantey Fy/Fo = e/® no se aplica.

Fig. 15-12

Igualando a cero la suma de momentos alrededor de la articulacién fija y utilizando la relacion del
momento,

2F1 +8(50)-4F5 = 0 y 3(F, - F5) = 4000,
obtenemos F; = 2866 b, F» = 1533 lb.

(b) Para una rotacién contraria al sentido del movimiento de las agujas del reloj, el freno no es autocerrante
y se aplica Fi/Fg = e/* . Entonces

4F{-8(50)~2F; =0 y F{/F;=¢/*= 35 dedonde Fy = 1161b, Fy = 331b

>

El momento maximo que se puede soportar es 7' = 3(116 — 33) = 249 lb-pul.

. Para un freno de zapata simétrica presionada contra un tambor, como muestra la figura 15-13(a),
determinar: La fuerza normal resultante, la fuerza de rozamiento resultante, la localizacién de
estas fuerzas y el momento alrededor del centro del tambor. Suponer que el desgaste es uniforme.
Solucion:

(a) Si el desgaste es uniforme, la remocién de material de la cara del revestimiento debe ser tal que el radio

de curvatura de la cara de la zapata del freno sea constante e igual al radio del tambor, como muestra la
figura 15-13(b). El desgaste radial W es proporcional al producto de la presién P, por la velocidad V:

W =KpV
p’ﬂ

donde K es constante para un material dado.

Una vez que ha tenido lugar el desgaste radial, un punto tal como M se mueve hasta M’ para man-
tener el contacto entre la zapata y el tambor. El desplazamiento horizontal & del punto M es

8 = Kp V/cos ¢
n
Pero como O debe ser el mismo para todos los puntos, o sea constante, entonces
= C cos
P, @

donde C = 6/KV. C es también la presién maxima, la cual se presenta en ¢ = 0.
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» Desgaste {exagerndn)
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= ~
. vertical iy, b
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- \ = \
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e e, = 4 7 (Observar que las com | .
CR - L ponentes  verticales de e ’{Ob i
N = 2fiWgep, W e las fuerans diferencinles 4 L servar que las com-
2 (se 6 +0) - anailtiien) (@) ponentes horizontales de
1 |
—= B = las fuerzas diferenciales
3 a de rozamiento se equi-
() 4K sen 5 :
3 libran.)
A = i)
Fig. 15-13 ( sen @+ 4

(b) Como la zapata es simétrica y la presién normal es simétrica, la fuerza horizontal resultante es la suma de
las componentes horizontales de las fuerzas normales diferenciales y la fuerza vertical resultante es la suma
de las componentes verticales de las fuerzas diferenciales de rozamiento. (Véanse las figuras 15-13(c) y
15-13(d).)

Ni—

CRw
2

%
Fuerza horizontal resultante = N = Zf (C cosP)Rdpw cos¢ = (senf + )

(¢]

[}
56
2z
(¢) Fuerza vertical resultante = Zf f(C cos p)Rdgh cos¢> = fN
(o}

(d) La localizacién de la fuerza resultante N se halla con base en la simetria de la distribucion de la carga: N
pasa por el centro del pasador de la zapata, sobre el eje horizontal de simetria. (Véase la figura 15-13(c).)

(e) La localizacién de la fuerza vertical fN puede obtenerse igualando el momento de la fuerza resultante al
momento de las fuerzas diferenciales de rozamiento, alrededor de cualquier punto de referencia. Tomemos
el centro del tambor como punto de referencia.

[l
260
fNh = 2f f(C cosp)RdpwR = 2fCRwsen 56
(o}
donde h es la distancia desde el centro del tambor hasta la linea de localizacién de fN.

2N 4R sen3 9

Ahora, haciendo C = ————————— en la ecuacién anterior, se obtiene h = ———=—.
! Rw(sen 8 + 0) senf + @

(f) El momento de la fuerza de rozamiento fN alrededor del centro del tambor es el momento de frenado 7.
4R sen %6)

r= Vb= N (agg



DISENO DE FRENOS 187

_—-“‘
(g) Si el pasador de la zapata esta localizado a la distancia h del centro
del tambor, se puede hacer el diagrama de cuerpo libre, haciendo pa- ot
sar tanto la fuerza normal N como la fuerza de rozamiento fN por el 8T ey
centro del pasador de la zapata, para satisfacer la distribuciéon de N Bgpiin h

presion p,, = C cosch. (Véase la figura 15-13(e).) El andlisis de fuer-
zas puede hacerse, entonces, sin tener en cuenta la distribuciéon de N i
carga sobre las zapatas. Si el pasador est4 localizado a una distancia /
diferente de la h calculada anteriormente, la fuerza resultante debe
aun pasar por el centro del pasador, aunque la hipdtesis p, = C cosch
no puede satisfacerse. Serd suficiente suponer que las fuerzas compo-
nentes N y fN actGan en el centro del pasador, con lo cual no se co-
mete un error apreciable. Nota: La articulacién puede estar localizada
en cualquier sitio a lo largo de la resultante de N y fN, sin afectar la
distribucion de presién.

Fig. 15-13 (e)

6. Una zapata simétrica articulada subtiende un angulo de 90° sobre un tambor de 20 pulgadas de

didmetro. ;A qué distancia del centro del tambor debe colocarse la articulacién a fin de evitar un
momento de giro debido a la fuerza resultante de rozamiento, suponiendo que el desgaste es uni-
forme? Suponer que la articulacién estd localizada a lo largo de la fuerza normal.

Solucion:

R sen 30 10) (0,707
La distancia h desde el centro del tambor hasta la articulacién es k = B = (4)(| H0T00)
11 pul 6 +senf 37 + 1

. Un freno interno del tipo mostrado en la figura 15-6 tiene un diametro de 12 pulgadas. Las fuerzas
actuantes F son iguales y las zapatas tienen un ancho de 1,5 pul. Para un coeficiente de rozamien-
to de 0,3 y una presién maxima permisible de 150 psi, con 6, =0, 6, =130°% 6, =90°% a =5
pul v ¢ = 9 pul, determinar el valor de las fuerzas actuantes F y la capacidad de momento del
freno.

Solucion:

El momento de las fuerzas de rozamiento alrededor de la articulacién derecha es

fp wr e fp wr
M, = =2 2(sen9)(r—acose)d0 -2 [r—rcoseg—%asengeg]
i sen@m 5 sen@m

= (0,3)(150) (1,5) (6) [6 + 6(0,643) — 2,5(0,766)'2| = 3400 lb-pul
El momento de las fuerzas normales alrededor de la articulacién derecha es

P wra 82 p wra i
M, = e sen20df = 2—[30,- 'qsenzeg] = 9300 lb-pul
sen 0 A sen €,

F = (Mn—Mf)/c = (9300-3400)/9 = 6561b

cos B, —cos g
La capacidad de momento de frenado de la zapata derecha es T = fp wr? (—;0—2) = 4000 lb.
m sent,,
Fcpm
Para la zapata izquierda, T = 1860 lb-pul, basado en que pT’n = 69,7 psi, puesto que p;n WM
Momento total = 4000 + 1860 = 5860 lb-pul. @ f

8. Un tambor de 18 pul de didmetro tiene dos zapatas que subtienden angulos de 90° cada una. El

ancho de las caras de las zapatas es 4 pul y se estan generando 4000 Btu/min. Si la diferencia de
temperatura permisible entre la superficie del tambor y el medio ambiente es 300°F, ;se recalentara
el freno?

Solucion:

Se iguala el calor que se genera al calor disipado y se halla el drea necesaria 4, .
4000 = CAtA,., 4000 = (0,0008)(300)A,., A, = 16.700 pul? (necesaria)

donde C = 0,0008 (Btu por pul? por minuto por *F de diferencia de temperatura) para un At de 300°F.
Sin contar el plato, el 4drea real de la superficie del tambor expuesta al aire, A, es

A= % 77 (18)(4) = 113 pul2?. Por consiguiente el tambor se recalentara.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

9. Determinar el momento que puede resistir el freno simple mostrado en la figura 15-14, si el coeficiente de ro-

10.

11.

12.

13.

zamiento es 0,3. Resp. 438 lb-pul

' 73 e 15—

r‘/ Correa en V

301b

Fig. 15-14 Fig. 15-15

Un freno de banda utiliza una correa en V. El didmetro primitivo de la polea es 20 pul, el 4ngulo de la ranu-
ra es 45° y el coeficiente de rozamiento es 0,25. Para las dimensiones que se indican en la figura 15-15, deter-
minar la potencia méxima para una velocidad de 300 rpm. Resp. 14,56 HP

Un freno de banda estd disefiado como muestra la figura 15-16. Para el coeficiente de rozamiento utilizado,

la relacién entre las tensiones de la banda es 1,75. Las correas estdn apretadas normalmente a la palanca de

operacion.

(a) ¢Cudl debe ser la distancia a de modo que las bandas estén apretadas normalmente a la palanca de ope-
racion? )

(b) (Qué potencia puede absorber el freno?

Resp. (a) 4,85pul, (b) 882HP

© 6
S
rL\ er
1
_ 9" | F= 5251b
T ]
7.5 3001b

¥
IJ

123

Fig. 15-16 Fig. 15-17

Un freno de doble blogue es accionado como 1.iuestra la figura 15-17. El tambor gira a 80 rpm cuando se aplica
una fuerza F de 525 lb; el coeficiente de rozamiento es 0,3. Haciendo andlisis por medio de diagramas de
cuerpo libre, determinar el momento de frenado y la cantidad de calor que se estd generando, en Btu por mi-
nuto. Resp. T = 15.300 lb-pul, Hg = 825 Btu/min

Referirse a la figura 15-6. Deducir una expresién para el momento de frenado de un freno interno dispuesto
simétricamente.

6, - cos cFp
Rowp. T = fwrf (=222, +pp), donde pl = ot
n My

sen O
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14. Para un freno interno similar al que se muestra en la figura 15-6, donde 0, = 15°, 0, = 150°, f=035 p, =
125psi, w = 2pul, r = 6 pul, ¢ = 10 pul y a = 5 pul, determinar el momento de frenado.

Resp. T = 7960 lb-pul

15. Un freno de doble bloque con zapatas de madera y tambor de hierro fundido (f = 0,3) est4 dispuesto como
muestra la figura 15-18 -

(a) Dibujar el diagrama de cuerpo libre de cada parte y senalar todas las fuerzas.

(b) Determinar la fuerza de operacién F requerida para absorber 35 caballos de fuerza, con una velocidad
del tambor de 300 rpm en el sentido contrario al del movimiento de las agujas del reloj.

Resp. F = 103 1b

l Fig. 15-18

16. El freno de doble bloque que se muestra en la figura 15-19 tiene dos zapatas de madera aplicadas a un tam-
bor de hierro fundido. El coeficiente de rozamiento para estos dos materiales es 0,3. El tambor gira a 1500 rpm.
Determinar la potencia perdida en forma de calor. Resp. 62,3 HP

801b

o #H e

—~ 18"
@f

‘i“ ——— s“ Flg- 15-19




Capitulo 16

Resortes

EL DISENO DE RESORTES se basa en las relaciones entre fuerza, momento de torsién, deforma-

cién y esfuerzo. Los resortes tienen muchas aplicaciones en relacién
con el disefio de maquinas, tales como amortiguar impactos y choques por carga, almacenar energia,
mantener el contacto entre los miembros de una maquina, para dispositivos de medicién de fuerzas,
para controles de vibraciones y para otras funciones relacionadas.

LOS RESORTES DE MULTIPLES HOJAS pueden ser del tipo voladizo simple, como se muestra

en la figura 16-1(a) o de hojas semielipticas, como
muestra la figura 16-1(b). El diseno de estos resortes se basa generalmente en las relaciones de fuerza,
deformacién y esfuerzo que se aplican a vigas de resistencia constante y espesor uniforme. Tales vigas
son de perfil triangular.

AN

(a) (&)

2F
Fig. 16-1

Basicamente, el resorte de multiples hojas
puede considerarse como una placa triangular,
como muestra la figura 16-2(a), cortada en n
franjas de ancho b, las cuales estan apiladas en
forma graduada, como muestra la figura
16-2(b). Un resorte graduado hecho de una viga
triangular se reduce a un punto en su extremo,
lo cual es satisfactorio desde el punto de vista
del esfuerzo de flexién. Sin embargo, debe dis-
ponerse de suficiente metal para soportar el
esfuerzo cortante trasversal y para proporcio1 ar
conexiones para la carga, la cual a su vez debe
soportar frecuentemente acarreamientos, em-
pujes y acciones de giro. Esto puede lograrse
anadiendo una o mas hojas adicionales de lon- e b~
gitud completa, n,, de ancho y espesor uni-
forme, sobre la pila graduada, como muestra
la figura 16-3.

= vl wafee
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Fig. 16-2
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Fig. 16-3 Fig. 16-4

Obsérvese que el numero de hojas adicionales de longitud completa, n,, es siempre uno menos
que el numero total de hojas de longitud completa, n. Las hojas adicionales de longitud completa no
son vigas de resistencia constante y tendran un esfuerzo de flexion aproximadamente 50%c mas grande
que las hojas graduadas, a menos que sean preesforzadas durante el montaje. El preesforzamiento
puede obtenerse haciendo que las hojas adicionales formen un radio de curvatura diferente al de las
hojas graduadas. Esto dejard un vacio h entre las hojas adicionales y las hojas graduadas antes del
montaje, como se muestra en la figura 16-4. Entonces, después de montadas, las hojas adicionales ten-
dran un esfuerzo inicial de signo opuesto al esfuerzo al cual estardn sometidas cuando se aplique la
carga. El vacio puede determinarse de modo que todas las hojas queden igualmente esforzadas
cuando se aplique la carga.

Si las hojas adicionales de longitud completa se instalan sin un preesfuerzo inicial, se producira
en ellas un ESFUERZO DE FLEXION, s,, dado por

_ 18 FL
@ bt2(3n, + 2ng)

donde F = carga total aplicada en el extremo del resorte, en lb
L = longitud del voladizo o la mitad de la longitud del resorte semieliptico, en pul
b = ancho de cada hoja del resorte, en pul
t = espesor de cada hoja del resorte, en pul
n, = numero de hojas adicionales de longitud completa
ng = ndmero de hojas graduadas

EL ESFUERZO DE FLEXION, sg, producido en las hojas graduadas (si éstas se montan con
hojas adicionales de longitud completa en las cuales no hay pre-
esfuerzo inicial), sera

= 12FL 25
%' = Siman a0 = =re
bt (3n, + an) 3

LA DEFORMACION DE UN RESORTE DE MULTIPLES HOJAS compuesto de hojas gra-
duadas y de hojas adi-
cionales de longitud completa sera

s __12FL°
btsE(3ne + 2ng)

deformacién en el extremo del resorte, en pul

donde y
E = moédulo de elasticidad, en psi

Esta ecuacién determinara la deformacién si n, = 0, asi como también si hay hojas adicionales y
éstas son preesforzadas o no lo son.
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EL ESFUERZO DE FLEXION, s, producido en resortes de hojas con hojas adicionales de longitud

completa que han sido preesforzadas, de tal forma que todas
las hojas tengan el mismo esfuerzo cuando se aplique la carga total (o en resortes de hojas sin hojas
adicionales) puede determinarse por

6 FL
nbt?

donde s = esfuerzo de flexién, en psi n = numero total de hojas

S =

EL ESFUERZO DE FLEXION serd el mismo en todas las hojas de un resorte de multiples hojas,

compuesto de hojas graduadas y de hojas adicionales de longitud
completa, si éstas son preesforzadas, ddndoles una forma inicial, de modo que el vacio h mostrado en
la figura 16-4 sea

2FL°
nbt’E

donde h = vacio entre las hojas graduadas y las hojas adicionales de longitud completa, en pul

LOS RESORTES HELICOIDALES generalmente se hacen de

alambre o varilla de sec-
cion trasversal circular, como se muestra en la figura 16-5. Estos F; F
resortes estdn sometidos a un esfuerzo cortante de torsion y a un
esfuerzo cortante trasversal. Existe ademds un esfuerzo adicional I
debido a la curvatura de la hélice. Con el fin de tomar en cuenta
los efectos del esfuerzo cortante trasversal y de la curvatura, se
acostumbra multiplicar el esfuerzo cortante torsional por un factor
de correccion K, llamado factor Wahl. d

o

EL ESFUERZO CORTANTE producido en un resorte helicoidal
debido a una carga axial F es

Fig. 16-
. - g8FD _ L 8FC Enes
2 d® md?
donde s, = esfuerzo cortante total, en psi F = carga axial, en 1b
= didmetro medio de la bobina, en pul d = didmetro del alambre, en pul
K = :g _i + %é, llamado el factor Wahl ¢ = g , llamado indice del resorte

LA DEFORMACION de un resorte helicoidal debida a una carga axial F es

8 FD%n _ 8FC®n
d*G dG

donde n = numero de espiras activas y = deformacién axial, enpul G = médulo de rigidez, en psi

y =

LA RAZON ELASTICA o constante eldstica se define como las libras de carga por pulgada de de-
formacién.

s gebi

0%

para un resorte helicoidal sometido a carga axial

Gd
8C3n
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LA RAZON ELASTICA para resortes en paralelo que tienen razones eldsticas individuales, como se
muestra en la figura 16-6(a), es

k=k1+k2+k3

LA RAZON ELASTICA para resortes en serie, como los que se muestran en la figura 16-6(b}, es

U=
1/ky + 1/ky + 1/kg

M
AN

(a) )
Fig. 16-6

LA ENERGIA ALMACENADA, (Eng), en resortes que tienen una razén lineal entre la fuerzay la
deformacién y obedecen a la ley de Hooke, puede determinarse

por la formula
1

(Eng), = zFy o (Eng), = zT0

Para un resorte helicoidal sometido a una carga axial F, la energia almacenada es
2

s
(Eng), = 4—SG lb-pul por pul?

Para un resorte helicoidal sometido a una carga de torsién, la energia almacenada es

(Eng), = 88—2, 1b-pul por pul® (para alambre redondo)
2
(Eng)., = S b-pul por pul® (para alambre rectangular)
. 6E

Para una viga en voladizo de resistencia constante, sometida a una fuerza de flexién en su extre-
mo, la cantidad de energia almacenada estd dada por la férmula

2
(Eng), = é lb-pul por pul?®

Para un resorte en espiral sometido a una carga de torsién, la energia almacenada es

2
(Eng), = e lb-pul por pul?®

6E
donde s, = esfuerzo cortante, en psi E = médulo de elasticidad, en psi
s = esfuerzo de flexién, en psi G = médulo de rigidez, en psi
T = momento de torsién, en lb-pul y = deformacién lineal, en pul

0 = deformacion angular, en radianes
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LOS EXTREMOS DE LOS RESORTES HELICOIDALES pueden ser simples, rebajados sim-
ples, a escuadra y rebajados a escua-

dra, como muestra la figura 16-7. Estas formas ocasionan una disminucién del numero de espiras
activas y afectan la longitud libre y la longitud sélida de los resortes, como se muestra en la siguiente

tabla.
Tipo de No. total de Longitud Longitud
extre mos espiras sélida libre
Simple n (n+1)d np+d
[ Simple T T

rebajado x _'fd__ ) ge

A escuadra n+ 2 (n+3)d np + 3d
;{Zgiilaaddora n+ 2 (n+ 2)d np + 2d

D = paso; n =

Extremos simples

numero de espiras activas; d = didmetro del alambre

Extremos
rebajados simples

Extremos
a escuadra

Fig. 16-7

Extremos

rebajados a escuadra

SE PUEDE PRESENTAR PANDEO EN RESORTES SOMETIDOS A COMPRESION,
cuando la longitud libre es mayor que 4 veces el didmetro medio, a menos que el resorte se guie ade-
cuadamente. La carga axial critica que causa el pandeo puede calcularse aproximadamente por la

formula
donde Igr =
E =
Lf =
K, =

E

cr

= longitud libre del resorte, en pul

carga axial que produce el pandeo, en lb

= razon eldstica de la deformacién axial, en 1b/pul

factor que depende de la relacién L¢/D

Extremos articulados Extremos empotrados
Lf/D KL Lf/D K;
1 0,72 1 0,72
2 0,63 2 0,71
3 0,38 3 0,68
4 0,20 4 0,63
5 0,11 5 0,53
6 0,07 6 0,38
7 0,05 7 0,26
8 0,04 8 0,19
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En los resortes helicoidales se pueden presentar PULSACIONES cuando se aplican cargas repetida-
mente, a una rata cercana a la frecuencia natural del resorte. Para evitar esta posibilidad es conveniente
que la frecuencia natural del resorte sea por lo menos 20 veces mayor que la frecuencia de la carga apli-
cada. La frecuencia natural de una espira de acero, f,, expresada en ciclos por minuto, puede deter-
minarse por la férmula

761.500d
nD?

fo =

LOS MAXIMOS ESFUERZOS PERMISIBLES EN RESORTES HELICOIDALES SOMETIDOS
A CARGAS ESTATICAS pueden determinarse con base en el limite elastico en torsion. Para cargas

estaticas se recomienda aplicar un factor de seguridad de 1,5 para la
resistencia a la fluencia en torsién del material. Uno de los métodos utilizados para determinar el
esfuerzo maximo producido en el resorte, consiste en aplicar unicamente la porciéon del factor Wahl
que corrige por el efecto del esfuerzo cortante trasversal, sin tener en cuenta la porcién que hace la
correccién debida a la curvatura, ya que esta tltima tiene el caracter de una concentracion de esfuerzos
y no es grave en materiales dictiles sometidos a cargas estaticas.

En el factor Wahl K= 2% :i + 0’215, 22 :i corrige por curvatura y 2’%15 corrige por el
efecto del esfuerzo cortante trasversal. El empleo del valor completo de K para cargas estaticas daria por
resultado un disefio conservador. Se puede considerar que el factor Wahl estd compuesto de dos sub-
factores, Ks y K.. El subfactor de esfuerzo cortante Ks, que se debe aplicar al esfuerzo medio, se pue-
de determinar, segin Wahl, mediante la férmula

K, = 1+ 05/C
que se basa en una distribucién uniforme del esfuerzo cortante trasversal. Las ecuaciones para el diseno
son, entonces,

s s
Sys o _ K, g8 F 2 yS K8 Fls)
1,5 7d 1,5 7d

para un disefio més conservador

LOS MAXIMOS ESFUERZOS PERMISIBLES EN RESORTES HELICOIDALES SOMETIDOS
A CARGAS DE FATIGA se determinan con base en la resistencia a la fatiga del material. Wahl

sugiere los dos métodos que se exponen a continuacion. En el primer
método se emplea una linea modificada de Soderberg. A los materiales para resortes generalmente se
les hacen pruebas de resistencia a la fatiga
en torsién, por medio de esfuerzos repetidos

que varian desde cero hasta un mAaximo. sg L
Como se dispone de datos de ensayo para -"""“-ﬂ.._(’t'/

carga libre y como los resortes generalmente ==
se cargan en un solo sentido, se puede ob- e
tener una mayor exactitud utilizando el 2
diagrama modificado de Soderberg que se
muestra en la figura 16-8. El limite de fatiga
para carga libre s, se indica en un punto A
(donde el esfuerzo medio y el esfuerzo varia- ¢
ble son iguales a zs;;). La linea trazada . T
desde el punto A hasta el punto B (limite de Sm Sy
fluencia en corte) sera la linea que falla por
fatiga y se adaptara mejor a los datos de en-
sayo que la linea trazada desde la resistencia - —
a la fatiga con inversién del esfuerzo cortante
hasta el limite de fluencia en corte. La linea L S5
de disenio, CD, se traza paralela a la linea AB, N
con el punto D localizado en Sys/N~ El esfuer- - S5, ==t
zo medio s, se traza como abscisa y el es-

fuerzo variable s, como ordenada. Fig. 16:8

. A

C Litea de disefio

»
2
i

Linea de falla

(]
b

w
X
j S 3
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El esfuerzo variable s, se puede calcular utilizando el valor completo del factor Wahl, K= chs , 0

se puede reducir Kc si se dispone de informacién sobre la sensibilidad del material al efecto de con-
centracion de esfuerzos debido a la curvatura. Unos materiales son menos sensibles que otros.
8K D 1 i
sy = K 1;3 donde F, = F(max)z F(min)
v

El esfuerzo medio s, se puede calcular utilizando unicamente la porcién estatica del factor Wahl,
K, lo cual concuerda con la evidencia experimental.

8F,D F(max)+ F(min)
S, = KS 77;3 donde F = S g

Con referencia al diagrama fatiga-esfuerzo, la linea AB es la linea de falla. Por tanto, podemos
construir la linea CD paralela y por debajo de la linea AB, permitiendo un factor de seguridad N sufi-
clente, con base en la resistencia a la fluencia en corte. Se puede expresar la ecuacién de la linea CD,
Con el origen en G, las coordenadas de P son [(sm - %srel)’ Sv]; pendiente de CD = pendiente de

25l . GD L ysye/N - hsg
AB = — ——— :ylaordenada al origen CG = AG ( = fsxel(ys—.——)- Entonces
Sys = 2Srel _ z Sys = 2Srel
%Srel i i sys/N - %srel
S‘U = —(s_—_ Ls )(S’”L - Esrel) + ESrel( : a Ls )
ys T 2°rel ys = 2S5tel
Sys
de la cual N = i
Sy =8, * zsusys/srel

Esta dltima puede utilizarse como ecuacion de diseio, ya que todos los puntos situados sobre la
linea CD representan una combinacién de condiciones de esfuerzo variable y medio que son seguras. Kl
factor de seguridad puede tomarse como 1,8, mas o menos, de acuerdo con las condiciones de opera-
cion. Los valores de s;e] no son muy completos, pero con base en fuentes de diferentes corrientes parece
que un valor de 36.000/d°? es una buena aproximacién para acero al carbono templado en aceite en
alambres de didmetros hasta de 0,625 pul.

En el segundo método sugerido por Wahl, una condicién es que el limite de esfuerzos se calcule
utilizando el valor completo del factor Wahl, K. Una segunda condicion es que el esfuerzo maximo,
que se calcula utilizando unicamente KS, no debe sobrepasar la resistencia de fluencia del material,
dividida por un factor conveniente de seguridad.
8D[F(max) - F(min)] Sl

md® N

Primera condicién: sg(max) - sg(min) = K

donde s = esfuerzo limite de fatiga del material

rel
N — factor de seguridad conveniente

ol 8 max $
Segunda condicién: s;(max) = Ks—lz-f% = %
A continuacién se da una tabla de los ESFUERZOS MAXIMOS PERMISIBLES en resortes helicoi-
dales de acero publicada por la Westinghouse Electric Corporation para resortes de acero SAE 6150
templados en aceite, enrollados en caliente, con tratamiento térmico después de formados.

Diametro del Servicio pesado, Servicio medio, Servicio liviano,
alambre, en pul en psi en psi en psi
hasta 0,085 60.000 75.000 93.000
0,085-0,185 55.000 69.000 85.000
0,185-0,320 48.000 60.000 74.000
0,320-0,530 42.000 52.000 65.000
0,530-0,970 36.000 45.000 56.000
0,970-15 32.000 40.000 50.000

El servicio pesado comprende cargas rapidas y continuas, cuando la relacién del minimo esfuerzo
al mdximo es 3 o menos. El servicio medio es el mismo pesado, con la diferencia que la operacién es
intermitente. El servicio liviano comprende los resortes sometidos a cargas estaticas o a cargas que
varian con poca frecuencia.
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LOS RESORTES BELLEVILLE se hacen de arandelas cénicas, como la que se muestra en la fi-
gura 16-9(a). Las arandelas se pueden apilar en serie o en paralelo
o en una combinacién de serie y paralelo, como se muestra en la figura 16-9(b). Las férmulas de
carga-deformacién y esfuerzo-deformacion para una arandela, dadas por Almen y Laszlo (Transac-
ciones de la ASME, mayo de 1936, volumen 58, No. 4) son

Pl s (—1_7%;(‘17)—2[@ —y/2)(h =yt + ¢7]
E
s = W[Cl(h —y/2) + C2t]
donde
P = carga axial, en lb
y = deformacién, en pul
t = espesor de cada arandela, en pul
h = altura libre menos espesor, en pul
E = modulo de elasticidad, en psi
s = esfuerzo en la circunferencia interior, en psi
do = didmetro exterior de la arandela, en pul
d,; = didmetro interior de la arandela, en pul
= relacién de Poisson (0,3 para el acero)
" - 6 -do/di - 1:|2
7 log,(d,/d;) L d,/d;
e 6 d/d; -1 . 1]
7 log, (d,/d;) Llog, (dy/d;)
c - - 6 [d /d; - 1]
77108, (d,/d;) L 2

—
e L4
e
SN — e
L ——t L V7,
e —
SOSSN —

Co—— 3
At

L

Serie

Paralelo

Fig. 16-9 (b)

Fig. 16-9 (a)

Serie-paralelo
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Hallar las relaciones entre esfuerzo, fuerza y deformacién para resortes de multiples hojas.
Solucion:
Considérese una viga en voladizo de resistencia constante y espesor uniforme t, como se muestra en la
tigura 16-2(a), cortada en n franjas de espesor b, apiladas de forma graduada, como muestra la figura 16-2(b).

El esfuerzo de flexion es igual en todas las secciones de la viga triangular. Vamos a suponer que esta
situacién prevalece después que se han apilado las franjas, aunque esto no es completamente cierto.

Me . FLGo12  6FL

8§ 2 =— = =
1 nbe3 nbt?
La deformacién de una viga de resistencia constante y espesor uniforme es
FI? _ 6FC

YT 2Elpan | Ebnd®

Estas ecuaciones se aplican igualmente al resorte de hojas semielipticas, el cual puede considerarse com-
puesto de dos voladizos soportados en su centro, como se muestra en la figura 16-3.

El agregar una o més hojas adicionales de longitud
completa, B de ancho y espesor constantes sobre la pila

graduada, equivale aproximadamente a tener una viga e /)L F
de ancho constante, cargada en paralelo con una viga g S
. . . neil )
de resistencia constante, como muestra la figura 16-10. o e
Las deformaciones en las vigas e y g son B = =L i 1
FI® < N - —= 1,/ Y
y = eﬁ y y = i — § == — !l
¢ 3Elnaxre € 2El(naxyg : L = i
donde F,y E representan las porciones de la fuerza total 1
F absorbidas por las vigas e y g. Como las deformaciones Pl Buren rigidy <7
son iguales, podemos igualarlas: Wy = yg, es decir

B L° L
3El(max)e 2El(max)g
Sean n; y n_el nimero de hojas graduadas y el na-
mero de hojas adicionales con longitud completa, respec-

tivamente. Entonces (.., = ngbt%/12 e I(max)g =

nsbt%/12. Remplazando estos valores en la ecuacién an- Fig. 16-10
3 E F 3n,F
n

terior, tenemos S L o F, = —e—g. Ahora

3n, 2ng an

3n,
F = Fé +Fé,. K 3n§+-m'..’._n_f
6F,L 18 FL 651 12FL
S = E — 5 T —e e
e nbt? be?(3n, + 2 2’ 2 n bt? be?(3n, + 2n,)
12 FL®

La deformacién del resorte compuesto es Y =
btsE(3 g + 2ng)

2. Deducir las relaciones entre esfuerzo, fuerza y deformacién para un resorte helicoidal sometido a
una carga axial.
Solucion:
Con referencia a la figura 16-5, la componente Fb de la fuerza axial F produce un esfuerzo de flexién s,
dado por la férmula
16 FD sen @
71d®
Este esfuerzo puede despreciarse para dngulos de hélice, q, pequenos. La fuerza axial F produce un esfuerzo de
torsiéon s;. Como T = 3 FD cos 0 = 5 FD para angulos de hélice pequetios,

. TR _ B8FD
O
J 77d
donde F = carga axial, en lb; D = didmetro medio de la espira, en pul; d = didmetro del alambre, en pul;
y = deformacién axial, en pul; S = esfuerzo de corte, en psi.

s (despreciando los efectos de curvatura)
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Ademas del esfuerzo cortante de torsién hay un esfuerzo de corte trasversal y un esfuerzo adicional debido
a la curvatura de la espira. Con el fin de incluir estos dos efectos en el céalculo del esfuerzo torsional, se puede
utilizar un factor K llamado factor Wahl.

. 8 FD
S T

T77d
PR = el (L SRR B A e, G

4C —4 Cc

Se puede obtener una ecuacion de la deformacion
de un resorte helicoidal, igualando el trabajo necesario
para deformar el resorte a la energia de torsién absor-
bida por el alambre torcido. El resorte helicoidal de n
vueltas activas se desarrolla en una varilla recta de
didmetro d y longitud n77D/(cos (), como se muestra
en la figura 16-11. Se puede tomar el cos o como 1, ya

NN
r

nTtD
que el dngulo de la hélice es generalmente pequeno. P cos o
Entonces
trabajo que entra = energia absorbida Fig. 16-11

LFy = 5TO = 33FDY0 o y = 2D
TniD _ 16 FD%n

Como @ = G = c donde G = médulo torsional de elasticidad (psi),

8FD3n B BFan

d*G dG
El valor de G para un resorte de acero es aproximadamente 11,5 x 166 psi.

. Un resorte en voladizo de 35 pul de longitud esta compuesto de 8 hojas graduadas y una hoja adi-
cional de longitud completa. Las hojas tienen un ancho de 12 pul. En el extremo del resorte se
coloca una carga de 500 b que produce una deformacién de 3 pul. Determinar el espesor de las ho-
jas y el maximo esfuerzo de flexién en la hoja adicional de longitud completa, suponiendo primero
que ésta ha sido preesforzada de modo que el esfuerzo es el mismo en todas las hojas y luego deter-
minar el esfuerzo en la hoja adicional de longitud completa, suponiendo que ésta no ha sido prees-
forzada.

Solucion:
12FL?

) : (12);5_00)(351”
bt (2ny + B )E

(1.75) () (16 +8) (3% 107) |

t = 0,442 pul

Si la hoja adicional de longitud 6 FL 6(500) (35)

completa ha sido preesforzada, = = ———————"— = 34,300 psi.
p sido preesforzada s he? 9(1.75)(0,442)? psi

18F‘_L L. (18)(50(_))(35)

bt2(2n 15

Si no ha sido preesforzada, s, = | >
g+ 3ny)  (L75)(0,442)%(16+3)

= 48.500 psi.

Determinar el numero de espiras necesario y la deformaciéon permisible en un resorte helicoidal
hecho de alambre de acero de 1/16 pul de diametro, suponiendo un indice de elasticidad de 6 y un
esfuerzo maximo permisible en corte de 50.000 psi. La razon de elasticidad debe ser 10 1b/pul.

Solucion:
C — ,615
Indice de elasticidad C = —lz, 6 = L, D = 0,375 pul, factor Wahl K = Slag I + 0,600 = 1,25.
d 1/16 4C — 4 C
dG ®
LRN-toh, s @A WLE X0 T Gt pits
Y 8C>n 8(6%)n
FD F (0,375
Hallamos la fuerza y la deformacion: s, = K g—a— , 50.000 = 1,25 8—(——% . F=1021b.
77d 77(1/16)

Para una razén de elasticidad de 10 1b/pul, la deformacién debe limitarse a 1 pul.
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5. Disenar un resorte helicoidal que tenga un diametro medio de 5 pul y una rata de elasticidad de
400 1b/pul. La carga axial total es 1900 1b y el esfuerzo de corte maximo permisible es 40.000 psi.

Solucion:
El disefo exige determinar el nimero de espiras, n, y el didmetro del alambre, d.

8 FD D ssTD* 40,000 71(52)

Utilizando s = K == ‘con d =—, KC?® = = = 207 (permitido).
7Td G 8F 8(1900)
Ensayemos C = 55 en (:%_—i + 0’—2‘1—5)C:3 = 207: (1,165 4 0,112)(5,5)3 = 212, cercano a 207.
Entonces d = 5/5,5 = 0,91; utilizamos alambre de 1 pul de didmetro.
4 4 8
F = d f ] 400 = anhdbs x107) )(11’53 10, ), n = 28,8 espiras
Y 8D%n 8(57)n

6. Cuando se comprime 1§ pul un resorte que tiene una razén de elasticidad de 100 lb/pul, las espi-
ras se cierran. El esfuerzo de corte permisible es 50.000 psi, el indice de elasticidad C es 0,8, los ex-
tremos son rebajados a escuadra y G = 12 x 105 psi. Calcular el didmetro del alambre, d, y el
didmetro de la espira, D, que se requieren y la longitud del resorte cerrado.

Solucién:
K= 2=1, O _ ) 1g4 Entoncesss = K 3EC 50000 = 1,184802908 4 _ 00000
46—4 Cc 7Td2 7Td2
D = dC = (0,246)8) — 1,968 pul.
4 8
F_od6 46, oueazaen
Y 8D°n 8C°n 8(8%)n

Longitud del resorte cerrado = (n + 2)d = (7,22 + 2)(0,246) — 2,26 pul.

7. En el fondo del hueco de un ascensor se coloca un grupo de 8 resortes idénticos en paralelo, para ab-
sorber el choque del ascensor en caso de falla. El ascensor pesa 6400 1b. Suponiendo que el ascensor
tiene una caida libre de 4 pies a partir de la posicion de reposo, determinar el esfuerzo mdximo que
soportard cada resorte, si los resortes son hechos de varilla de 1 pul de didmetro. Para cada resorte
el indice de elasticidad es 6 y el namero de vueltas activas es 15. Despreciar cualquier efecto de con-
trapeso en el sistema y tomar G = 12 x 105 psi.

Solucion:
6400

Energia absorbida por cada resorte — (T)(48 +y) = %Fy de la cual y = il SEC O

, donde F es
F—1600

la maxima fuerza soportada por cada resorte. Entonces

3 3
= 8FC"n - 8F (6%)15 _ _16.800 que da F — 6840 1b

dG 1(12x108) F — 1600

46;14.% = 1,25, obtenemos s, =
4C-¢ C

1,25 8(6840)6 _

Ahora, utilizando K = Kﬁg 2
77d 77(1%)

130.500 psi.

8. El extremo libre de una viga de acero en voladizo, hori-
zontal, de resistencia constante, estd en contacto con un . ¥
resorte helicoidal vertical, como se muestra en la figura 30
16-12. El ancho de la viga en su extremo fijo es 24 pul,
la longitud de la viga es 30 pul y su espesor 0,5 pul. El re-
sorte tiene 10 espiras activas de alambre de 0,5 pul de
didmetro y un didmetro exterior de 4 pul. Tomar G =

12 x 105 psi. Fig. 16-12

AANNNNNN
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(a) ;Qué fuerza @, aplicada gradualmente en el extremo libre de la viga, se necesita para produ-
cir una deformaciéon de 1,5 pul?

(b) ;Cual sera el esfuerzo de flexién producido en la viga en una secciéon localizada a una distancia
de 15 pul del extremo fijo?

(¢) (Cuédnta energia absorbera el resorte?
Solucion:

Ambos resortes tienen la misma deformacién. Para el resorte helicoidal,

D? 3
y = 8F4 o g - BFGH7AD g g9gp
d*G 0,5)4(12x 10%)
1.3 ! 3
Para el resorte en voladizo: y = L N RS0 = J(E0) , F'= 8331b.
2Elimax) 2(30 x 108)[(24)(0,5)%/12]
(@)Q = 328+833 = 11611b by s = Me _ (833x19)02) _ 55000 psi

I 12 0,5)3/12
(c) Energia absorbida por el resorte helicoidal = $Fy = £(328)(1,5) = 246 1b-pul

9. Un resorte helicoidal estd colocado dentro de otro (las dimensiones son las que estan tabuladas).
Los dos resortes tienen la misma longitud libre y soportan una carga maxima total de 550 lb.

Resorte exterior Resorte interior
No. de espiras activas 6 10
Didmetro del alambre 0,5 pul 0,25 pul
Didmetro medio de la espira 3,5 pul 2,25 pul

Determinar:

(a) La carga maxima que puede soportar cada resorte. (b) La deformacién total de cada re-
sorte. (¢) El esfuerzo maximo soportado por el resorte exterior. Tomar G = 12 x 10 psi.
Solucion:

Como ambos resortes sufren la misma deformacién,

3 3
i 8F;D'n; 8 Dn, 8F 35)°(6) _ 8 F 1(2,25) ° (10) ol R
Cd} Gay ' G0,5)4 GO,25)* A

(a) La solucién simultdnea de F; = ‘7,08% y F; + Fo = 550 1b es FZL = 482 1b, F(‘) = 68 1b.

8(482) (3,5)%(6)
b = 28l = 1,395 pul.
= (12x10°%) (0,5)“ |

(S]]

3,

28—-1 ot 0,615 8FD 8(482)(3,5)
0,

=1 K = — = 1,213, s. = K =t 2i15)
. y 7d° 77(0,5) °

Cc
= 28—4 7

= 41.700 psi.

(5]

10. La carga de compresién aplicada a un resorte helicoidal de acero al carbono templado en aceite
varia desde 150 1b hasta 400 1b. El didmetro medio de la bobina es 2 pul y se desea que el factor de
seguridad sea 1,3, basado en la variacién de esfuerzos. Determinar el diametro que debe tener el

alambre. Sys = 100.000 psi.

Solucion:

Primer método.

F = 5(400+150) = 2751b,  F, = 3(400-150) = 1251b
8F D 8(275)(2 1400 ED
AN ”3=Ks( (2 s _ BED _ sam@ 636
77d 7d® S d v 77d® 7d® a*
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11.

12.

13.

14.

.. RESORTES

Ahora resolvemos el problema por ensayo y error. Ensayemos alambre No. 4-0 Wy M con d — 0,3938 pul.
Entonces

2 0,5 4C -1 0,615
Gl & = = 7, Ko=1+-—"—= 1,099, K = + —— = 1,306
0,3938 &l 3 c 4C -4 C
1400 . 636 "
Sp = 1,099 ————— = 25.200 psi, Sy = 1,306 ————— = 13.650 psi
. 0,3938)2 P ¢ 0,3938)3 P
. 36.800 Sys
Suponiendo Strely = LD = 44.400 psi, N = — - - = 1,37 (satisfactorio).
(0,3938)0: Sp— S, t 2.svsys/s(re1)

Se utiliza alambre de acero al carbono templado en aceite No. 4-0.

Segundo método. Ensayar alambre No. 4-0.

_ i s,
s (Y = s KSD[F(max) F(min)] _ e

77d® N
44,
- 106 BAEO) o 4440
77 (0,3938) N
de donde N = 1,64 (con base en la fatiga).
_ 8D F(max) _ Sys
o = KT T W
8(2) (400) 100.000
= 1,099 ————_ = 36800 = ———
77 (0,3938) 3 N

de donde N = 2,72 (con base en la fluencia).

El factor de seguridad es satisfactorio para alambre No. 4-0.

PROBLEMAS PROPUESTOS

Un resorte de hojas semielipticas sometido a una carga central de 3000 lb debe tener una longitud efectiva de
36 pul y su deformdcién no debe exceder 3 pul. El resorte tiene 10 hojas, dos de las cuales son de longitud com-
pleta y todas las hojas tienen el mismo ancho y el mismo espesor. K] esfuerzo maximo en las hojas no debe ex-
ceder 50.000 psi. Calcular el ancho y el espesor de las hojas. Resp. b = 11 pul, t = 0,172 pul

Un resorte helicoidal para compresién estd hecho de alambre de acero y tiene un esfuerzo cortante permisible
de 130.000 psi, con un médulo de elasticidad en corte de 11,6 x 10 psi. El diametro medio del resorte es
5 pul y se le aplica una carga de 1100 1b. ;Cudl debers ser el didmetro del alambre, suponiendo que el resorte
va a estar esforzado al médximo? Resp. d = 0,5 pul

Calcular el didmetro que debe tener el alambre para un resorte helicoidal hecho con las siguientes especificacio-
nes: Didmetro medio del resorte = 6 pul, razén de elasticidad = 500 Ib/pul, carga de trabajo = 1800 b,
esfuerzo de disefio = 40.000 psi. Resp. Utilizar alambre de 1 pul

4 Qué espesor de la hoja se necesita para un resorte en voladizo disefiado con las siguientes especificaciones:

Carga sobre el resorte — 500 b Esfuerzo en traccién de diseiio = 50.000 psi
Namero total de hojas = 8 Longitud del resorte = 20 pul
Ancho de cada hoja = 2 pul Numero de hojas adicionales de longitud completa = 2

Resp. t = 0,274 pul
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15. Un resorte helicoidal se coloca dentro de otro; el resorte exterior tiene una longitud libre 15 pul mayor que la del

16.

17.

18.

resorte interior. Las dimensiones de cada resorte son las siguientes:

Resorte exterior Resorte interior

Didmetro medio 4 pul 23 pul
Didmetro del alambre 3 pul 3 pul
Vueltas inactivas 2 2
Vueltas activas 20 15
Material SAE 1060 SAE 1090

Determinar la razén de elasticidad combinada de los dos resortes, cuando se ha aplicado una carga suficiente
para deformar 25 pul el resorte exterior. Utilizar G = 12 x 10° psi. Resp. 473 1b/pul

F
Un resorte helicoidal de acero de 4 pul de didmetro exterior que
tiene 10 espiras activas de alambre de 0,5 pul de diametro estd 4
en contacto con un resorte de acero en voladizo que tiene 6 hojas t‘{
graduadas de 4 pul de ancho y 0,25 pul de espesor, como se 3 T
o 5 T

muestra en la figura 16-13. D - |
(a) ;Qué fuerza F se debe aplicar gradualmente en el extremo = T

superior del resorte helicoidal para que se produzca en el re- \‘: "

sorte en voladizo una deflexi6n del 1 pul? - 30
(b) (Cu4l serd el maximo esfuerzo cortante producido en el re-

sorte helicoidal? Fig.16-13
Resp. F = 69,5 1b, s = 6000 psi
Un peso W = 2400 lb est4 soportado por medio de un resorte (o resortes),
como muestra la figura 16-14. Se desea que el peso vibre con una cierta
frecuencia natural y se ha encontrado que la razén de elasticidad necesa-
ria para obtener esa frecuencia es 1500 1b/pul. Resorte 0

resortes

acero idénticos que tienen las siguientes especificaciones:
Didmetro medio = 3 pul
Indice de elasticidad = 6
Ntmero de espiras activas = 8
Moédulo de elasticidad en corte = 12 x 10° psi
Moédulo de elasticidad en tracciéon = 30 x 10% psi

En un depésito de chatarra se dispone de un grupo de resortes de %
Vi :;Ef Ei

(@) ;Cuéntos resortes se deben utilizar y cémo se deben disponer para ob-
tener una razon de elasticidad tan cercana como sea posible a la
razén que se desea?

(b) Suponiendo que los resortes pueden modificarse quitandoles las vueltas que sea necesario y puliéndolos en
sus extremos, jcudntas espiras activas se le deben quitar a cada resorte para obtener la razon de elastici-
dad de 1500 1b/pul que se desea?

(¢) ¢Cual sera el maximo esfuerzo soportado por cada resorte en (@) y en (b)?

Fig. 16-14

Resp. (a) Utilizar 3 6 4 resortes en paralelo
(b) Si se utilizan 3 resortes, cortarle una espira activa a cada resorte
(¢) sy = 61.000 psi en ambos casos

Referirse a la figura 16-15. Un resorte de hojas semielipticas tiene

una longitud efectiva de 60 pul. El asiento del resorte (punto me- : 6o
dio entre las argollas) sostiene un resorte helicoidal, al cual se le
impone una carga de impacto equivalente a 1500 lb-pie de energia.
El resorte de hojas se compone de 10 hojas graduadas y 2 hojas
adicionales de longitud completa, cada una de ¢ pul de espesor y
2 pul de ancho. El resorte helicoidal estd compuesto de 6 vueltas
efectivas de alambre de 5/8 pul y tiene un didmetro medio de 4
pul. Calcular el maximo esfuerzo producido en cada resorte.

AMM&/
WWV\

Resp. S; = 107.000 psi en el resorte helicoidal

s = 125.000 psi en el resorte de hojas
Fig. 16-15
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19.

20.

21.
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Un regulador centrifugo cargado con un resorte que tiene las dimensiones que se indican en la figura 16-16(a)
requiere una fuerza del resorte de 42 1b para permitir la velocidad adecuada con las bolas situadas a un radio
de 5 pul. Suponer que la posicién limite es la que se muestra en la figura 16-16(b), con las bolas a 7 pul de radio.
Para obtener una regulacién apropiada de la velocidad, la fuerza ejercida por el resorte en esta posicién debe ser
de 129 1b.

(a) Determinar la razén eldstica que se requiere.

(b) Para un esfuerzo de corte maximo de 50.000 psi y un indice eldstico de 0,8, determinar el diametro del alam-
bre y el didmetro medio de la espira que se requieren.

(¢) Utilizando un médulo en corte G = 11,6 X 10% psi, determinar el nimero de vueltas activas gue se ne-
cesita.

(d) Permitiendo una vuelta ineficaz en cada extremo, determinar la longitud libre del resorte, tal que éste que-
de cerrado en la posicién que se muestra en la figura 16-16(b).

(e) (Cudl es la longitud del resorte en la posicion que se muestra en la figura 16-16(a)?

Resp. (a) 50 lb/pul (d) Longitud libre = 6,63 pul
(b) d=0,25pul, D = 2 pul (¢) Longitud = 5,79 pul
(¢) n = 14,2 vueltas activas

)]

Fig. 16-16

Un resorte helicoidal de acero al carbono tiene un didmetro medio de 1,5 pul y esta hecho de varilla de % pul.
El resorte tiene un indice de elasticidad 3 y estd sometido a una carga alternante que oscila entre un maximo
de 1800 Ib y un minimo de 1300 lb. Si el limite de fluencia en torsién del material es 110.000 psiy el limite de
fatiga debido a la carga libre es 44.000 psi, determinar el factor de seguridad con el cual debe operar el resorte,
tanto desde el punto de vista de la fatiga, como desde el punto de vista de la fluencia.
Resp. N = 1,82 con base en la fatiga

N = 1,58 con base en la fluencia

Un resorte para compresion se va a utilizar en un servicio donde el valor mdximo de la carga variable es tres ve-
ces el valor minimo. El resorte que se especifica a continuacién estd disponible en almacenamiento y se debe
verificar su capacidad en las condiciones de carga dadas, para determinar si es recomendable. Las especificacio-
nes del resorte son

El material es acero al carbono templado en aceite, Sys = 100.000 psi

Didmetro medio de la espira = 2 pul

Dimensién del alambre = No. 4-0 = 0,394 pul de didmetro

Espiras activas = 11; espiras inactivas — 2 (una en cada extremo)

Longitud libre del resorte = 7 pul
Tomando un factor de disefio de 1,3, con base en los esfuerzos variables, cudl es el valor de la carga maxima
permisible? (Aplicar el valor completo del factor Wahl para el esfuerzo variable y la parte del factor Wahl que
corrige por efecto del esfuerzo cortante trasversal para el esfuerzo medio.)
Resp. F(max) = 406 1b




Capitulo 17

Fuerzas en los engranajes

LAS FUERZAS COMPONENTES generalmente se determinan antes que la fuerza resultante del

engranaje, aunque ésta se puede hallar por medio de la suma
vectorial de las componentes. Las componentes se utilizan para calcular las reacciones sobre los cojine-
tes, las dimensiones del eje, etc.

LAS PERDIDAS POR ROZAMIENTO en engranajes rectos, helicoidales y cénicos, generalmente
son tan pequefas que se puede considerar que estos en-
granajes operan con una eficiencia del 100%. Existen situaciones en que debe tenerse en cuenta el roza-
miento en engranajes rectos, aunque sea pequeiio; tal es el caso de la potencia que circula en un sistema
planetario.
Los tornillos sin fin y los engranajes de tornillo sin fin no son tan eficientes como los engranajes
rectos, los helicoidales y los cénicos; por tanto, usualmente se tiene en cuenta el rozamiento para deter-
minar las fuerzas componentes sobre los tornillos sin fin y sobre los engranajes de tornillo sin fin.

Las fuerzas componentes en un ENGRANAJE RECTO son (véase la figura 17-1):

(1) Fuerza tangencial F = Mt/r, donde M, = momento en el engranaje y r = radio primitivo
del engranaje. :

(2) Fuerza separadora o radial F,= F tan ¢ , donde ¢ es el dngulo de presion.

Obsérvese que la fuerza radial siempre estd dirigida hacia el centro del engranaje.

Engranaje helicoidal

Angulo de presién medi-
do en el plano perpendi-
cular al eje del engra-
naje

% Circunferencia primitiva

2\
| |
7 !

|
!

\
/

\
/
!

!

Circunferencia primitiva

Fig. 17-1 Fig. 17-2

Las fuerzas componentes en un ENGRANAJE HELICOIDAL se expresan en dos direcciones diferen-
tes, segun como se defina el angulo de presién. Hay dos normas: (1) El angulo de presion ¢ se mide en
el plano perpendicular al eje del engranaje, y (2) el dngulo de presién @, se mide en un plano normal
a un diente. (Véanse las figuras 17-2 y 17-3.)

205
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(1) Si el dngulo de presién se mide en un plano perpendicular al eje del engranaje, las compo-
nentes son (véase la figura 17-2);
a. Fuerza tangencial K = M,/r
b. Fuerza separadora F, = F; tan ¢

c. Fuerza de empuje £ = F tana
donde r = radio primitivo del engranaje

¢ = é&ngulo de presién medido en un plano perpendicular al eje del engranaje

o

= angulo de la hélice medido desde el eje del engranaje

(2) Si el angulo de presién se mide en un

plano perpendicular a un diente, las Rtang, g fatand, P
componentes son (véase la figura 17-3): htfsa T eosa t
a. Fuerza tangencial F,= M,/r N E = htang i
J t= Mt . e
F tan¢,, Y ==
b. Fuerza separadora F, = T L 2NN /X
114 / -%
c. Fuerza de empuje F, = F, tan Rl I //-//
donde ¢, = angulo de presién me- _ /, é
dido en un plano per- \>~__ 7 / Engranaje ;
pendicular a un diente ~_—_ helicoidal '
® = angulo de la hélice me- Angulo de presion medi-
. . do en un plano perpen-
dido desde el eje del en- dicular a un diente
granaje Fig. 17-3

El sentido de la fuerza de empuje depende del sentido de rotacién y del sentido de la hélice, En la
figura 17-4 se muestran cuatro combinaciones posibles del sentido de la hélice del engranaje (a mano
derecha 0 a mano izquierda), con diferentes sentidos de rotacion y con el sentido del empuje. Invirtien-
do el sentido de rotacion del engranaje motor, se invertird el sentido del empuje, como se muestra.

Motor Conducido Motor Conducido
=== =
—_— e | ——
\“‘\\ Hotacion ; """/f Rotacion
S—<f{3 & = E%E‘S‘ E—/AE‘E}
> Rotagion é ? Rataeion '.’/_'_,..-
M.D. M.l).m M.l = M.I. b———
e
— —- —p——
Empuje Empuje 7 Empuje

it

Rotacion

=

=
€) Cg@

e

.---""'"-_ﬂ_
;j Rotacion
/
-'—"_'-"‘ ——‘-’_‘_——ﬂ"'
i
'_______...-

Rotacian Rotacion

M.D.

Wif/ /1)

-.'."-.-——.
M.L f— M.D.
Motor

Conducido
Fig. 17-4
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Las fuerzas componentes en ENGRANAJES CONICOS DE DIENTES RECTOS, que se muestran
en la figura 17-5(a), son:
(1) Fuerza tangencial F, = M;/r.
Se considera que esta fuerza actua en el radio primitivo medio, r.

(2) Fuerza separadora F,. = F, tan (o)
donde ¢ es el dngulo de presién. La fuerza separadora puede descomponerse en dos compo-
nentes: La fuerza componente que actua a lo largo del eje del pifién se denomina fuerza de
empuje del pifién, Fp, y la fuerza componente que actua a lo largo del eje del engranaje se
denomina fuerza de empuje del engranaje, Fyg.

Er. = Ft tand)

I

Rotaeion (motor)

Fig. 17-5(a)

Las tres componentes |[mostradas en la Fig. 17-5(b)] son mutuamente perpendiculares y son:

a. La fuerza tangencial F;: = Mt/r que actda en el radio primitivo medio del pifon, r, donde
M; es el momento de torsion del pifién.

b. La fuerza de empuje del pifién F;, = F,tang senf3, donde B es el dngulo del cono pri-
mitivo del pifién.
c¢. La fuerza de empuje del engranaje Fé = F, tan ¢ cos 3.

Rotacién (conducido)

Fé:l’ttan(;')cosﬁ J |

e

Engranaje

Rotacién (motor)

Pindn

Fig. 17-5(b)
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Las fuerzas componentes en ENGRANAJES CONICOS ESPIRALES son mds complicadas que las
de los engranajes cénicos de dientes rectos.

La fuerza tangencial en el radio primitivo medio r es Ft = Mt/r, donde M; es el momento de
torsion.

La fuerza de empuje del pifién, Fp, y la fuerza de empuje del engranaje, Fy, pueden expresarse
en diferentes sentidos, segiin como se mida el angulo de presién. En la figura 17-6(qc hasta d) se mues-
tran las fuerzas de empuje del pifién y del engranaje, con el angulo de presién ¢, medido en el plano
normal al diente, para diferentes sentidos de la espiral (es decir, a mano izquierda o a mano derecha)
y para diferentes sentidos de rotacién. Los simbolos son:

F, = fuerza de empuje del pifién

Fé = fuerza de empuje del engranaje

F; = fuerza tangencial que causa el momento torsor en el radio medio, r

¢, = dngulo de presién del diente medido en el plano normal a un diente

B = 4ngulo del cono primitivo del pifién

¥ = éngulo de la espiral del pifién
Engranaje (espiral a mano izquierda)

Caso 1
Pindén (espiral a mano derecha)

# Conducido

[ =

tan
E = F (——L Aol — tan’y cos B
. il " T\ cosy
(En el sentido del movimien-
to de las agujas del reloj, mi-
rando por la derecha) tan ¢n cos

12, = Fi( cos7y +tan'ysenﬂ)
Fig. 17-6(a)

Caso II Engranaje (espiral a mano izquierda)
Pifién (espiral a mano derecha)

(& Conducido

Motor
Pinon —5 B o 8
tang_sen
E=F{—2 _ " .
b= B\ coa tany cos 8
Rotacién -
(En sentido contrario al del tan¢n COSB
movimiento de las agujas Ig = F,L T —_ tan'ysen B)
del reloj, mirando por la de- co 7

recha)

Flg. 17-6 (b)
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Caso III Engranaje (espiral a mano derecha)

Pifion (espiral a mano izquierda)

Conducido

Rotacion

Pinon y ——

tanc senf
> n
" @ = Fi(—_cos’)’ + tan?y cosB)
(En el sentido del movimien- . d) B
to de las agujas del reloj, mi an coS
rando por la derecha} - IE = t(_c—or;_’)’— — tanYSenB)
Fig. 17-6(c)
Caso 1V Engranaje (espiral a mano derecha)

Pifién (espiral a mano izquierda)

Conducido

Rotueldn

Motor
Pinion
, —
tand>nsenﬁ )
F, = t(———cos’y — tan’y cos 8
(En el sentido contrario al
del movimiento de las agu- . tanancosﬁ
jas del reloj, mirando por la Fg; = F%(———_cos'y + tany sen 8
derecha)
Fig. 17-6(d)
El angulo de la espiral se mide como se
indica en la figura 17-7. punto medi®

. o . ara
Si las fuerzas son positivas, sus sentidos de la ©

serdn los que se muestran en la figura; si son
negativas, sus sentidos serdn opuestos a los que
se muestran.

Y = Angulo de
l la espiral

ar 7 -7 .
Si el angulo de presion ¢ se mide en un iraorie Ta¥osmtal
plano normal a un elemento del cono primi-
tivo, las ecuaciones dadas con la figura se cam-

biaran, haciendo

tan ¢ = %

S Fig. 17-7
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ENGRANAJE CON TORNILLO SIN FIN. Las tres componentes (mutuamente perpendiculares)
de la fuerza resultante que acttia entre un tornillo
sin fin y un engranaje son:

(1) Fiomine = Mi/r,, donde Fiominey = fuerza tangencial sobre el tornillo sin fin
M
t

r, = radio primitivo del tornillo sin fin.

momento sobre el tornillo sin fin

1 — ftana/cos qbn)

(2) Ft(engranaje) S Ft {tornillo) ( tan a+f/COS ¢n

donde Fi-(eng,a.mje, = fuerza tangencial sobre el engranaje
[ = coeficiente de rozamiento
@ = 4angulo de avance del tornillo sin fin (que es el mismo angulo de la hé-
lice del engranaje). El dngulo de avance del tornillo sin fin se encuentra
por la férmula tan o = avance/('ﬂDw), donde el avance es igual al

numero de filetes multiplicado por el paso lineal del tornillo sin fin y
Dy, es el diametro primitivo del tornillo sin fin. Obsérvese que el paso
lineal del tornillo sin fin es igual al paso circular del engranaje.

¢n = 4ngulo de presién normal medido en un plano perpendicular a un dien-
te (generalmente 145° para filete sencillo o doble y 20° para filete triple
o cuadruple).

sen ¢h, sen &,
) = Ft(tornillo sin ﬁn)( — - )

oS ¢b,, COS 0 — f sen 0, COS ¢b,, sen 0 + f cos o

(3) Fr — Ft tengranaje) (

donde Fr es la fuerza separadora.
La figura 17-8 muestra las fuerzas para diferentes sentidos de rotacién y diferente sentido de los
filetes del tornillo sin fin.
Caso 1 Caso II

Motor: tornillo sin fin (A mano derecha) Motor: tornillo sin fin (A mano derecha)

NN O

Rotacién

".' (tornillo sin fin)

E

F, .
t (engranaje) Ft (tornillo sin fin) F;f (engranaje)

Ft (engranaje) 'F.' lengranaie) F

Ft (tornillo sin fin) titornillo sin fin)

Engranaje

Fig. 17-8(a)

Caso III

Motor: tornillo sin fin (A mano izquierda)

N =

Rotacion

Ft(engmnaje) Ft (tornillo sin lin)
Ty g
“E

F, ; -
t (engranaje)
(ergrana® ¥ oo™ F; (tornillo sin fin)

Engrannje

Fig. 17-8(c)

Engranaje

Fig. 17-8(b)

Caso IV

Motor: tornillo sin fin (A mano izquierda)

==

i

4§
Rotacion K, : 2
Flengranaje) 'Ft (topnillo sin fin)
'F'p lengranaje) T
F,

t (tornillo sin fin)

Engranaje

Fig. 17-8(d)
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El dngulo de presion ¢ medido en el plano que contiene el eje del tornillo sin fin se relaciona con
el angulo de presién ¢, medido en un plano normal al filete del tornillo sin fin por tan ¢,/cos a.

EN TRENES DE ENGRANAJES PLANETARIOS las fuerzas se obtienen aplicando las ecua-
ciones basicas de la mecanica, como se ilustra

en los problemas resueltos.

Un problema de los engranajes planetarios con derivacién para circuito de control es que la po-
tencia que circula puede ser mayor o menor que la potencia de entrada. El disefio de tales sistemas se
puede simplificar utilizando las ecuaciones apropiadas. La figura 17-9 muestra un sistema planetario
arbitrario con una derivacién para el circuito de control.

La relacion de la potencia que circula esta dada por
r(1—R)
1—r1

donde r = w,/w1, R= wi/ws; y w1, w; y ws son las velocidades angulares de los elementos 1, 2 y 3,

respectivamente, que se indican en seguida.
Elemento 2

Elemento 3

Elemento 1 \

g

I'“ Engranaje ’}V\ | WU 1 .
L~ (d=8") ] Engranaje {‘.}\_ i E"%;a:?;u;-[

(d=38"
R 3 peen i . —
Pj.--.\l‘”@:: iy § S N RS 1 Py=5HP
# | = i
Brazo A wg= 300 rpm

@1 =1200 rpm Engranaje -] -
(d :4") 20HTD }"«. s ,
@2 = 4800 rpm Engranaje C

) "
Engranaje K .o J™ A\ (d=6")
d=4" eI Engranaje B
20 N _? (d L4 8“)

~ Engranaje E

(d=8")
— 25 HP 1 -
- - Diferéneial [~
Py=3 HP Pa=5HP
2
Treuita
. de control Pi= 20HP
Fig. 17-9

Separemos los tres elementos bédsicos del engranaje planetario, como se muestra en la figura 17-10.

El elemento 3 se define como el elemento giratorio que se proyecta del diferencial directamente
hacia el exterior del sistema (el engranaje C en este ejemplo), sin conectarse cou el circuito de control.
En algunos casos el elemento 3 serd el brazo; en otros casos puede ser uno de los dos engranajes que se
proyectan del diferencial.

El elemento 1 sera siempre el elemento que se proyecta desde el diferencial hacia el exterior del
sistema y estd conectado al elemento giratorio 2 por medio de la derivacién para el circuito de control.

El elemento 2 serd siempre el elemento que tras-
mite potencia de la derivacién para el circuito de con-

trol al diferencial o viceversa, pero no trasmite potencia Hlsmento s Elemento 1 Engranaje H
directamente al, o, del exterior del sistema. Asi, el en- \\ /-.w
granaje C es el elemento 3, el engranaje B es el elemento = ! L | ;

2y el brazo es el elemento 1, en el ejemplo escogido. i cngrafiese O Elemento 3

La potencia que circula, P, , es

— A
— = Brazo
Pd[ ) ’YPS L\._

“Engranaje D Eiigrinije B

donde Y estd expresado como se defini6 anteriormente
y Ps es la potencia trasmitida por el elemento 3.

Engranaje C

La potencia que circula es la potencia en la deri- Fig. 17-10
vacién para el circuito de control (elemento 2).
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Un pinén recto de 4 pul de didmetro tiene

aplicado un momento de 2000 lb-pul y
estd acoplado a un engranaje de 10 pul
de didmetro. Determinar la fuerza tan-
gencial Fy y la fuerza separadora Fy, e
indicar sus posiciones. El dngulo de pre-
sién es 20°.

Solucion:

Ft = Mg/ = 2000/2 = 1000 1b
E, = F; tanch = 1000 tan 20° = 364 1b

Las fuerzas se muestran en la figura 17-11.
Obsérvese que la fuerza tangencial que actua
sobre el pinén causa un momento que balan-
cea el momento aplicado y la fuerza separa-
dora del pinén estd dirigida hacia el centro
del pindn.

. Con referencia a la figura 17-12, el engrana-
je recto A recibe 4 HP a una velocidad de
600 rpm a través de su eje y gira en el sen-
tido del movimiento de las agujas del reloj.
El engranaje B es loco y el engranaje C es
el engranaje motor. Los dientes son de 20°
y profundidad total. (En el esquema se
muestran las circunferencias primitivas.)
Determinar: (I) El momento que debe tras-
mitir cada eje. (2) La carga que debe so-
portar cada diente, de acuerdo con la cual
se debe disenar cada engranaje. (3) La fuerza
aplicada al eje loco como resultado de las
cargas sobre los dientes del engranaje.

Solucion:

(a) Didmetros de los engranajes: Dy = 35/4 = 8%pul

Dg=65/4 = 16§ pul
Dp= 45/4 = 11% pul

(b) Momento sobre el eje del engranaje A

= (HP)(63.024) /N = 4(63.024) /600
= 420 lb-pul

Momento sobre el eje del engranaje B = 0.
Momento sobre el eje del engranaje C
= 4(63.024)/600(35,/45) = 540 lb-pul
donde el engranaje C gira a 600(35/45) rpm.
(c) Fuerza tangencial sobre el engranaje A
= F, =Ef L .4203
2(8%)
Fuerza separadora sobre el engranaje A
= Fytanch = 96 tan 20° = 351b.

(d) Las mismas fuerzas tangencial y separadora
actuan entre los engranajes Ay By entre los
engranajes By C, en los sentidos que se in-
dican.

= 96 1b.

(e) La carga que debe soportar cada diente, de
acuerdo con la cual se debe disefiar cada en-
granaje, es 96 lb.

My = 2000 Ib-pul

o

o \\-*""N \
NIK /
o= —
Fig. 17-11
i dientes

a0 dientes

Puney dismetral = 4

65 dientes

B
4 Momento del
tje sobre el engranaje [

351b/M35 Ib
o N
SO w961b
’ N

Fuerza resultante
en el cojinete

Fig. 17-12
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(f) La fuerza aplicada al eje loco del engranaje
B es la suma vectorial de las fuerzas aplica-
das al engranaje B por los engranajes Ay C:

Fy = V(96+35) + (96+35)% = 1851b.

. A un engranaje helicoidal de 9 pul de didmetro se le aplica un momento
de 1800 1b-pul, a través de su eje. El engranaje tiene 45 dientes. El an-
gulo de presién, medido en un plano perpendicular al eje del engranaje,
es 20°. El angulo de la hélice es 30°. Determinar: (a) La fuerza compo-
nente tangencial F¢. (b) La fuerza componente separadora F,. (c) La
fuerza componente de empuje axial Fy. El engranaje tiene sus dientes
a mano izquierda y acopla con otro engranaje que tiene sus dientes a
mano derecha y su eje localizado exactamente encima del eje del primer
engranaje. Referirse a la figura 17-13.

Solucion:
(a) F, =My /r = 1800/4,5 = 400 b

(b) F,= Fptan ¢ = 400 tan 20° = 146 1b
(c) Fy= Fytan @ = 400 tan 30° = 231 1b

Los sentidos de las fuerzas se indican en la figura 17-13.

. Repetir el problema 3, tomando el angulo de presién, medido en un plano
perpendicular al diente, igual a 20°. Referirse a la figura 17-14.

Solucion:
(a) Ft = Mt/r = 1800/4,5 = 400 1b
F, tan g
& F, - bn _400tan20° oo

cos O cos 30°
(¢) F, = Fy tan0. = 400 tan 30° = 231 Ib

. En la figura 17-15 se muestra un par de engranajes co-
nicos de dientes rectos que tienen una razén de velocida-
des de 4/3. El didmetro primitivo del pifién es 6 pul
y la longitud del diente 13 pul. El pifdn gira a 240 rpm.
Los dientes son de paso diametral 5y evolvente a 14 3°.
Si se trasmiten 8 HP, determinar: (I) La fuerza tan-
gencial Fy en el radio medio. (2) La fuerza de empuje
del pindn, Fp. (3) La fuerza de empuje del engranaje,
Fg.

Solucion:

(a) Diametro del engranaje = 6(4/3) = 8 pul.

213
£ =1461b
F=2311b i :ﬂ=mlh
5
iZ%

lft= 1800 |b-pul

Fig. 17-13

F = 1681b
B=2311b 400 1b

*——‘/’/

5
o
M = 1800 1b-pul // |

=

Fig. 17-14

(b) Altura inclinada del cono primitivo, L

:\/R;+R§ = V32442 - 5pul
(¢) Radio medio del pifon

mn = Ry —zbsenB=3-2(3/2)(3/5) = 2,55 pul
(d) Momento en el pindn, My

= (HP)(63.024)/N = 8(63.024)/240 = 2100 lb-pul

(e) Fuerza tangencial en el radio medio, F3

=M/ry, =2100/2,55 = 825 1b.
(f) Fuerza de empuje del pinén, F1>

= F, tanc sen 3 = 825(tan 143°)(3/5) = 129 Ib
(g) Fuerza de empuje del engranaje, Fg

= Ft tan ¢ colsolB

= 825 (tan 143 )(4/5) = 171 1b
Las fuerzas se muestran en los diagramas de cuerpo libre.

Fig. 17-15
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6. Un par de engranajes conicos con dientes en espiral, tienen .
una razon de velocidades de 4/3. El didmetro primitivo )
del pinén es 6 pul y la longitud del diente es 15 pul. El pi- J $ j
noén gira a 240 rpm. Los dientes tienen un paso diametral ; =
de 5, con un angulo de presién ¢, de 143°. medido en un Bl =
plano normal a un diente. El pinén trasmite al engranaje - ‘,\ ﬁ{m\ -
una potencia de 8 HP. El pifién tiene una espiral de mano -{—'}-" T o
derecha y gira en el sentido del movimiento de las agujas Rotacion 6" ‘l'
del reloj (mirando hacia el vértice del cono primitivo). El (Ele‘l)”::;nej I_/ZL

angulo de la espiral es y = 30°. Esto corresponde el caso I Dientes a mano derecha
indicado para las fuerzas en engranajes cénicos helicoida-
les. Determinar: (/) La fuerza tangencial F; en el radio
medio. (2) La carga de empuje del pinién, Fp. (3) La carga

F =4831b
de empuje del engranaje, Fg. Referirse a la figura 17-16. 4

Solucions ,i; =825 [b’A‘ = F=8251b E
(a) Los valores hallados en el problema 5 que son aplicables a § F =4831b

este problema son: Didmetro del engranaje = 8 pul; altu- @: :5\ e §

ra inclinada del cono primitivo = 5 pul; radio medio del

259 i, M, = 2100 1b-pul

pifién = 2,55 pul; momento en el pinén = 2100 lb-pul; 1

fuerza tangencial en el radio medio = 825 lb; sen 3 =

3/5; cos B = 4/5.

tan d)n sen B Fig. 17-16

(b) Fuerza de empuje del pindn Ff’ = Ft (—cog_’;/— —tany COSB)

(tan 143°)(3/5)
=825 | ———
cos 30

— (tan 30°)(4/5)] = —2341b.

tan ¢, cos [

(c) Fuerza de empuje del engranaje - (
# Fg Fy cos ¥

+ tan y sen B)

10
- 8925 EMZ_)(O“—@ + (tan 30°)(3/5)] = +4831b.
cos 30

Las fuerzas componentes se muestran con sus sentidos correctos en los diagramas de cuerpo libre de
la figura 17-16.

7. Un tornillo sin fin que trasmite 9 HP a 1200 rpm acciona un engranaje que gira a 60 rpm. El dia-
metro primitivo del tornillo es 2,68 pul y el tornillo es de triple filete. El paso circular del engranaje
es 3/4 pul (que es igual al paso axial del tornillo). El engranaje tiene 60 dientes ‘“‘stub” a 20°. El
coeficiente de rozamiento f es 0,10. El tornillo es de mano derecha y gira como se muestra en la fi-
gura 17-17. (Observar que la figura corresponde al caso I de engranaje con tornillo sin fin. Observar
ademas que la potencia de salida no es igual a la potencia de entrada, debido al rozamiento.) Calcu-
lar: (1) La fuerza tangencial sobre el tornillo, Fy . ni, - (2) La fuerza tangencial sobre el engrana-
j&, Ft engranaje) - (3) La fuerza separadora F.

i

=

Didmetro primitivo = 2,68"

Ft (tornillo sin fin) =3521b t (engranaje) =9201b
8 n
ornillo sin It >Er=2511b
‘@' T v - = F, = : =
t {engranaje) 9201b ": (tornillo-sin fing d521b

Rotacidn
(Motor)

Solucion: Fig. 17-17

(a) Momento de torsién en el tornillo, My — (HP)(63.024)/N = 9(63.024)/1200 = 472 1b-pul.



FUERZAS EN LOS ENGRANAJES 215

(5 By orminey= My/7 = 472/(2,68/2) = 352 1b

1 - ftan0/cos ¢y, 1 - 0,1(0,268)/cos20°

(c) Ft(engranaje): Ftv (tornillo) tan O + f/COS ¢n = 352( 0.268 + (].i.-'rCCS?.OO ) = 9201b

donde tan ¢ = avance/(77Dy,) = (3)($)/(2,687) = 0,268  (a = 15%).

sen ¢ sen 20°
d FE = F ( n ) 2 gzo( ) = 2571b
4 ¢ ene) \ cos by, cO5 0 — fsen cos 20° cos 15° — 0,1 sen 15°

(e) Otro método para calcular la fuerza tangencial sobre el engranaje consiste en emplear la ecuacién de efi-
ciencia para engranaje con tornillo sin fin, para encontrar la potencia de salida. La eficiencia e para engra-
naje con tornillo sin fin es

cos - ftan O <l _ <O
e = (tanot)( Pn - f ) L 0,268(601’20 0.1 tan15

= —r = 69,8%
cosytand + f cos 20° tan15° + U_.l) ‘

Momento en el engranaje = (HP de salida)(63.024)/N — 9 x 0,698)(63.024)/60 = 6600 lb-pul
Fy engranajey= M3/r = 6600/(14,34/2) = 920 1b, igual que en (c).

. En la figura 17-18 se muestra un sistema
de engranaje planetario diferencial. El en-
granaje B gira a una velocidad constante,
mientras que la velocidad del engranaje H
varia para permitir variaciones en la velo-
cidad del engranaje I. Sin embargo, para
este problema, consideremos que todos los
engranajes giran a velocidad constante.
Ademads, despréciese el rozamiento. —M

La potencia se aplica al engranaje B 8
a la vez que se aplica o se toma potencia
de los engranajes H e I. Determinar cuanta .
potencia debe aplicarse o tomarse del en- ¢
granaje H, si se suministran 3 caballos de 700 rpm
fuerza al engranaje B a una velocidad de
rotacion de éste de 1800 rpm en el sentido
del movimiento de las agujas del reloj, vis-
to desde el lado derecho. El engranaje H es-
tejl girando a 7'00. rpm en el senFido contra.- e 74
rio al del movimiento de las agujas del reloj, :
visto desde el lado derecho. Determinar tam- 351y NE____ ¥asip
bién la potencia suministrada o tomada del
engranaje 1y la velocidad angular de éste.

/ Entrada de potencia

5

Brazo

Todos los engranajes tienen un angu- 110,810
lo de presién de 14 3°. Los didmetros de los
engranajes son los siguientes:

Engranaje A: 4,0 Stk 6k g *M]

110,8 1b

Engranaje B: 5,0"
Engranaje C: 7,0” Entrada de potencia e
Engranaje D: 9" (didmetro medio) -
Engranaje E: 6,0"'(diametro medio) LIRS futassspeaicia
Engranaje F: 6,0" (didmetro medio) L
Engranaje G: 10,0" (didmetro medio)
Engranaje H: 12,0” Fig. 17-18
I:

Engranaje 3,0
Solucion:

(a) Las fuerzas que se muestran en los diagramas de cuerpo libre son las fuerzas tangenciales que causan los
momentos alrededor de las lineas medias de los ejes de los correspondientes engranajes.
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(b)

(c)

(d)
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Momento de torsién en el engranaje B = momento de torsién en el engranaje F:

_ (HP)(63.024) 3(63.024)
Mt = N = 1800 = 105 lb-pul
Fuerza ejercida por el engranaje E sobre el engranaje F = My/r = 105/3 = 351b.

El momento alrededor del eje de los engranajes D y E debe ser cero para una velocidad constante:

FG.D RD S FFE RE’ FGD (4,5) = 35(3). FGD = 23,3 1b
donde Fp = fuerza tangencial ejercida por el engranaje G sobre el engranaje D, RD = radio del engrana-
je D
Fpp = fuerza tangencial ejercida por el engranaje F sobre el engranaje E, Ry = radio del engrana-
je E
Consideremos los engranajes Cy G: FpgRs = FyoRe, 23,3(5) = Fyeo (3,5), Fge = 33,31b.

El sentido de giro es opuesto al sentido del momento de torsion ejercido sobre el engranaje H; por
tanto, la potencia debe suministrarse al eje del engranaje H, como se indica.

Potencia suministrada al engranaje H = M;N/63.024 = (33,3x6)(700)/63.024 = 2,22 HP.

Como se suministra potencia tanto al engranaje B como al engranaje H, la potencia que se debe sa-
car en el engranaje Ies (3 + 2,22) = 5,22 HP.

Como la potencia se saca por medio del engranaje I, el sentido de giro debe corresponder al sentido del mo-
mento de torsién sobre el engranaje I. El sentido del momento de torsién es contrario al del movimiento
de las agujas del reloj, mirando de derecha a izquierda; por tanto, el giro es en el sentido contrario al del
movimiento de las agujas del reloj, mirando de derecha a izquierda.

La velocidad del engranaje I es Ny = (HP)(63.024)/M¢ = (5,22)(63.024)/(110,8 x 1,5) = 1980 rpm.

9. Referirse a las figuras 17-9 y 17-10. El engranaje N gira a 1200 rpm en el sentido del movimiento de
las agujas del reloj, mirando de derecha a izquierda. A través de la unidad se trasmiten cinco caba-
llos de fuerza. Encontrar las potencias para las cuales se deben disenar los engranajes K, Ey D, su-
poniendo que no hay pérdidas de potencia debidas al rozamiento.

Solucion:

Se puede obtener una solucién haciendo un andlisis de fuerzas convencional, pero este problema se resolve-

ra utilizando el factor de la potencia que circula, como se discutié en la parte referente a fuerzas en engranajes
planetarios.

(a)

(b)

(c)

(d)
(e)

Primero se hace un andlisis de velocidades: El engranaje K gira a 1200(8/4) = 2400 rpm en el sentido con-
trario al del movimiento de las agujas del reloj y el engranaje E también gira a 2400 rpm en este mismo
sentido; el engranaje D gira a 2400(8/4) = 4800 rpm en el sentido del movimiento de las agujas del reloj
y el engranaje B también gira a 4800 rpm en este mismo sentido.

En la unidad diferencial las velocidades angulares se pueden obtener rdpidamente mediante la siguiente

b Calculo de las velocidades angulares (rpm)

Elemento 1, Elemento 2, Elemento 3,
brazo A engr. B engr. C
Velocidad angular
del brazo i e <0 il 800
Velocidad angular -
relativa al brazo g + 36 3600(8/16) (3/6)
Velocidad angular + 1200 + 4800 + 300

Asi, el engranaje C gira a 300 rpm en el mismo sentido del brazo.
Como se definié anteriormente, el engranaje C es el elemento 3 (ws = 4 300 rpm); el engranaje B es el ele-
mento 2 (w2 = 44800 rpm) y el brazo es el elemento 1 (w1 = + 1200 rpm). Entonces

wp  +4800 @y +1200 _ Cr(1—R) _ +4(1-4) _
©1,7 Fgene " RIS ims ¥ gty L T R R

r =
donde el signo + significa que la potencia sale de la unidad diferencial por medio de los elementos
2y 3.

La potencia a través del elemento 2 (la potencia que circula) es Pcir = ¥Pg = +4(5) = 20 HP.

Por consiguiente los engranajes K, D y E deben disenarse para 20 HP. Obsérvese que aunque la potencia es
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mayor que las potencias de entrada y de salida, no se puede tomar una derivacion para obtener un movi-
miento continuo.

PROBLEMAS PROPUESTOS

Un pindn recto de 3 pul de didmetro primitivo acciona un engranaje de 9 pul. El eje del pinén tiene aplicado
un momento de 600 Ib-pul y el 4ngulo de presién es 20°. Determinar la fuerza tangencial, la fuerza separadora
o radial y el momento del engranaje. Resp. Fy = 4001lb, Fyr = 1461b, My ,ranaje= 1800 lb-pul

El tren de engranajes helicoidales que se muestra en la figura 17-19 trasmite 10 HP desde el engranaje C hasta
el engranaje A, a una velocidad de 900 rpm del engranaje C. La relacién de velocidades total es 2. Calcular la
carga radial total y la carga de empuje total ejercida sobre el eje del engranaje B. Hallar las fuerzas tangen-
cial y separadora entre Ay By entre By C.

Fuerza de empuje resultante = 0 Resp. Carga radial total sobre el eje del engranaje B = 127 Ib.
La fuerza tangencial entre Ay B es la misma que entre By C: 140 Ib.
La fuerza separadora entre Ay B es la misma que entre By C: 51 Ib.

Un pifién helicoidal con dientes “stub” a 20°, dangulo de la hélice de 23°, didmetro primitivo de 3 pul y longitud
del diente de 1;— pul trasmite 20 HP a 10.000 rpm. Si el dngulo de presién se mide en el plano de rotacién, deter-
minar la fuerza tangencial, la fuerza separadora y la fuerza axial o de empuje. Resp. 84 1b; 30,6 lb; 35,6 1b

Referirse a la figura 17-20. El engranaje A recibe por medio de su eje 6 HP a una velocidad de 500 rpm en el

sentido contrario al del movimiento de las agujas del reloj. El engranaje B es loco y el engranaje C es el engra-

naje motor. Los dientes son de 20° y profundidad total. (a) ;Cual es el momento de torsion ejercido sobre el eje

de cada engranaje? (b) ;Para qué fuerza tangencial se debe disefnar cada engranaje? (c¢) ;Qué fuerza se aplica

al eje loco como resultado de las cargas sobre los dientes de los engranajes?

Resp. (@) My, = 756 1b-pul, Myip = 0, Myg = 864 lb-pul. (b) 173 Ib (igual para todos los engranajes). (c)
156 1b

70 Dientes

Engranaje loco

"

Didgmetro

10" Didmetro

40 Dientes 35 Dientes

Paso = 4

Angulo de hélice de 30° y dientes
a 20° y profundidad total, en el
plano de rotacion

Fig. 17-19 Fig. 17-20

Un engranaje cénico de dientes rectos a 20° y profundidad total tiene un paso de 3 y el dngulo del cono primi-
tivo es 37%". Si el momento en el engranaje es 6500 lb-pul, ;cudl es la componente axial o de empuje de la fuer-
za ejercida en el diente? ;Cudl es el didmetro medio del engranaje? ;Cuél es la fuerza tangencial ejercida en el
radio medio? Resp. 297 lb; 4,86 pul; 1340 Ib

Un engranaje cénico de 30 dientes rectos se acopla con un engranaje cénico de 60 dientes. El angulo entre los
ejes es 90°. El momento de torsién en el pifién es 400 1b-pul y el radio medio del pindn es 2 pul. El angulo de
presion es 20°. Determinar la fuerza de empuje en el pifién. Resp. 32,6 1b

Un par de engranajes cénicos de dientes rectos conecta un par de ejes a 90°. La razon de velocidades es 3 a 1.
¢Cuél es el dngulo del cono primitivo de cada engranaje? Resp. 18,4° para el pifién; 71,6° para el engranaje
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Un pifién cénico espiral con la espiral a mano izquierda, gira en el sentido del movimiento de las agujas del re-
loj (mirando hacia el vértice del cono primitivo) y trasmite 4 HP a 1200 rpm a un engranaje (caso III de fuer-
zas en engranajes conicos espirales). El didmetro medio del pifion es 3,00 pul. El angulo de presién medido en
el plano perpendicular a un diente, (;Sn es 20°, el angulo de la espiral es 20° y la relacidon de velocidades es 2 a 1.
Determinar: (a) El angulo primitivo del pifion. (b) La fuerza tangencial en el radio medio, Ft. (c) La fuerza
de empuje del pinon, Fﬁ' (d) La fuerza de empuje del engranaje, Fg 3
Resp. (a) B = 26,55

(b) Ft = 1401b

(c) Fﬁ = 470 1b (en el sentido que muestra la figura del caso III)

(d) Fg = +2581b (en el sentido que muestra la figura del caso II}

Un tornillo sin fin que gira a 1150 rpm acciona un engranaje. La relacion de velocidades es 15 a 1. El tornillo es
de doble filete y tiene un didmetro primitivo de 3,00 pul. El paso circular del engranaje es 13 pul. (El paso axial
del tornillo también es lel pul y el avance es 2 pul, puesto que el tornillo es de doble filete.) El tornillo tiene
los filetes a mano izquierda, como se indica en el caso III de las fuerzas en engranaje con tornillo sin fin y gira
en el sentido del movimiento de las agujas del reloj, como se indica. El dngulo de presién normal es 143° yel
coeficiente de rozamiento es 0,2. Si se suministran 10 HP al tornillo, determinar: (a) La fuerza tangencial en
el tornillo. (b) La fuerza tangencial en el engranaje. (¢) La fuerza separadora. (d) La eficiencia. (Los sentidos
son los que se muestran en el caso IIl.) Resp. (a) 365 1b, (b) 778 1b, (¢) 218 1b, (d) 50,8%

Con referencia a la figura 17-21, encon-
trar el momento de torsién en cada
uno de los dos ejes de salida, para un
momento de entrada de 1600 lb-pul, : I
aplicado al engranaje G. Los engrana-

jes giran a velocidad constante. Dia- T
metro del engranaje B = 8'/, diametro

del engranaje C = 6'', diametro me- Salidp
dio del engranaje D = 12", didmetro d 54| X S il iy = :m
medio del engranaje E = 6", didme- ==t gy Y

tro medio del engranaje F = 3", dié- :
metro medio del engranaje G = 6.

Resp. Momento en el engranaje B = B p

Entrada de 1600 1b-pul

2130 1b-pul,
Momento en el brazo A = 3200 sulida

1b-pul h m N

El motor de induccion de la figura 17-
22 suministra 20 HP a 1800 rpm y ac-
ciona el eje E por medio de un sistema
planetario de engranajes, permane-
ciendo estacionario el engranaje inter-
no F. Hay dos engranajes planetarios
D. Determinar la fuerza tangencial en
el engranaje C y la velocidad de engra-
naje de los dientes, entre los engrana-
jes C y D. La velocidad de engranaje
es la velocidad de la linea primitiva
de los engranajes con respecto al brazo;

Fig. 17-21

\

/
ez 1

=

ey
:’25=
M

Acoplamiento flexible

.,____L]
&

Fig. 17-22
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ésta es la velocidad con que engrana el dien-
te. Suponer que la carga se reparte igualmen-

te en los dos engranajes D. g 1" 4

Resp. 70 Ib; 2900 pies/min 33 Dientes
kel 1 ISHES g 24 Dientes
21. El tren de engranajes de la figura 17-23 tras- B D F

mite 50 HP. El engranaje E se deja estaciona-

rio. El eje de entrada, A, gira a 1000 rpm. El —1- 1 £

paso de cada engranaje es 6. El brazo que sos- é

tiene los engranajes B, D y F tiene un didme- i
tro de 2 pul. Los engranajes estdn espaciados o
3 pul y son de 20° y profundidad total. Con-
siderar las cargas concentradas en los centros De la méquina
de los engranajes y despreciar la concentra- E ol " Lo ...a
cion de esfuerz(?s. Calculal: t?l momento apli- || Al 0 trasern
cado al engranaje E y el maximo esfuerzo cor- ) !
tante producido en el brazo, cuyo eje es el de 27 Dientos |
los engranajes B, D y F. B 30 Dientes
Resp. 15.750 lb-pul; 30.500 psi (momento de

flexion maximo = 48.000 lb-pul)

Resp. Rg = 701b; Ry = 301b

Fig. 17-23

22. El eje de entrada del tren de engranajes que se muestra en la figura 17-24 acciona el engranaje 2 a una veloci-
dad de 10 rpm, con un momento de torsién de 900 lb-pul. Los engranajes 4 y 5 son de una sola pieza. Todos los
engranajes tienen dientes de forma evolvente a 20°. Determinar las reacciones en los cojinetes G y H. Del eje
de salida se toma potencia por medio de un acoplamiento flexible.

Resp. Rg= T01b, Ry = 301b |-— 3" 2"%— e 2 T 2" 3 —te— 4
/
Engranaje | No. de dientes Entrada E F |
=={=
1 120 : | |
2 60 A B 1
3 30 . B 5
r 30 M =
= ;
5 50 3 I_J Sallda
6 40 g X X ]
c L ' |— G H
Fig. 17-24
’:i = para todos los engranajes
= 1d o 2o o - Todos los engranajes estdn
23. Referirse a la figura 17-25. Una maéaquina radial utiliza un identificados con letras

tren de engranajes epiciclo, de la forma que se muestra en

la figura 17-1 para convertir el movimiento alternante de k{“_“_“,“z
los pistones en rotacién del cigiienal, el cual es colineal con el

eje estacionario X-X. Los engranajes By E tienen 144 y 72

dientes, respectivamente y el paso diametral de todos los en-

granajes es 6. (a) Si la velocidad angular de los engranajes

By E es cero, jcudntos dientes tienen los engranajes C y D? c 53
(b) Suponiendo que la maquina produce 2125 HP cuando el Y == IE
cigiienal gira a 400 rpm, determinar, haciendo el diagrama Ciguefinl 1
de cuerpo libre de cada uno de los elementos del tren, la fuer-
za tangencial que actua en cada engranaje y la fuerza tan- X e "%_TX
gencial necesaria para fijar la varilla en G. (c) Determinar g 8"

la fuerza necesaria del pasador colocado en G, en la parte (b),
por algun método diferente del andlisis de fuerzas que se hizo
en la parte (b). B

e

?\1
|
1

'

\
N

9
Resp. (a) Numero de dientes de C = 48 ;l t
Numero de dientes de D = 24
(h) Fuerza entre los engranajes E y D = 63.0001b
Fuerza entre los engranajes C y B = 31.5001b
Fuerza en G = 42.000 1b

Fig. 17-25
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24. En la figura 17-26 se aplica potencia al eje Iy al mismo tiempo se toma o se aplica potencia a los ejes IIy III.
Si al eje I se le aplica un momento de torsién de 600 1b-pul, ;qué momentos deben aplicarse a los ejes Iy III si
todos los engranajes giran a velocidad constante y se desprecia el rozamiento? .
Resp. Momento en el eje IT — 263 Ib-pul

Momento en el eje III — 820 lb-pul

D /
E Didmetro B — 8"
- Diametro C = 4"
iam
m C Digmetro H = 5"
= x Didgmetro medio G = 12"
— Didmetro medio D = 9"
= 4 Diametro medio E = 5"
3 Didmetro medio F = 7
: BETEE
= :
| ]
Fig. 17-26 Fig. 17-27

25. Referirse a la figura 17-27. El tambor de una mezcladora de concreto consume 5 HP y gira a 200 rpm. Al tam-
bor estén fijados dos espdrragos, sobre los cuales estan colocados los engranajes F. Los engranajes C y E son de
una misma pieza. El engranaje B tiene 18 dientes, el engranaje ‘C, 75, el engranaje E, 35 y el engranaje interno
de A, 65. El paso diametral de todos los engranajes es 5. Determinar la fuerza tangencial entre los engranajes
By Cy entre los engranajes E y F. Despreciar el rozamiento y suponer que cada uno de los engranajes plane-
tarios toma una parte proporcional de la carga.

Resp. Fuerza entre By C = 73,7 1b; fuerza entre Ey F = 791b

26. Con referencia a la figura 17-28, determinar los

caballos de fuerza trasmitidos por los engranajes Engranaje cénico diferencial

Engranaje B

C y B. Suponer que no hay pérdidas de potencia 5 |400mm L Engianaje E 500 rpm
por rozamiento. 10 HP q i
Resp. Potencia trasmitida por el engranaje C = b o= j
50 HP. Potencia trasmitida por el engranaje : “"""i’l"""" |
B = 40 HP (potencias trasmitidas del en- 50 rpm (salida ) " il / =l::
granaje C al engranaje D y del engranaje B _;’1 S =
al engranaje A.) oLt A =
c
27. En la figura 17-29 se trasmite potencia del eje A _ﬁ e e e
al eje B por medio del dit:ere.ncia] que se n.luestrz?. . /MRS —_—
Suponiendo que no hay pérdidas de potencia debi- =
do al rozamiento, determinar: (@) La fuerza tan- Fig. 17-28

. gencial entre los engranajes 2 y 3. (b) La fuerza
tangencial entre los engranajes 2 y 4. (¢) El mo-
mento de torsién en el eje situado entre los engra-
najes 3 y 5. (d) El momento de torsién en C, entre
los engranajes 4y 7. (e) La potencia en el eje coloca-
do entre los engranajes 3y 5. (f) La potencia en C,
entre los engranajes 4 y 7.

Potencia en el eje A: 6HP
Velocidad del eje A: 600 rpm
Diametro del engranaje 2: 2”
Diametro del engranaje 3: 6 T
Diametro del engranaje 4: 10" 7 potencia

Didmetro del engranaje 5: 75 " -

Didmetro del engranaje 6: 2"

Diametro del engranaje 7: 112l .

Resp, (a) 78751b (c) 23.6251b-pul (e) 75 HP

N =
(b) 72451b  (d) 36.225lb-pul  (f) 69 HP RS

(Obsérvese la presencia de la potencia que (Los engranajes 4 y 7 son internos)
circula.) Fig. 17-29
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Repetir el problema 27, siendo los diametros de los engranajes los siguientes: (d) 45.300 lb-pul
Didmetro del engranaje 2: 2" Didmetro del engranaje 5: 6 Resp. (a) 72501b  (e) 69 HP
Diametro del engranaje 3: 73" Didmetro del engranaje 6:2" (f) 15HP
Didmetro del engranaje 4:11% "' Diametro del engranaje 7:10"

Los datos y la figura de este problema son los mismos del problema 27. En el disefio de un engranaje, basado
en la resistencia, se debe conocer la fuerza tangencial que actiia sobre el engranaje y la velocidad adecuada del
punto de tangencia. Cuando el engranaje gira alrededor de su eje (como el engranaje 2 6 3), la velocidad se ob-
tiene mediante V = rw, donde r es el radio primitivo y @ es la velocidad angular; cuando un engranaje hace
parte de un sistema planetario (como los engranajes 5, 6 y 7) la velocidad que se utiliza en la ecuacién de resis-
tencia de Lewis y en la ecuacién de carga dindmica de Buckingham es la velocidad del punto de tangencia con
respecto al brazo. Esta velocidad relativa al brazo puede obtenerse de V = riga, donde r es el radio primitivo
y @Wgq es la velocidad angular del engranaje respecto al brazo. Determinar la fuerza y la velocidad que deben
utilizarse en el disefio de los siguientes engranajes, con hase en la resistencia: Engranaje 3, engranaje 4, engrana-
je 5, engranaje 6 y engranaje 7.

Resp. Engranaje 3: 78751b, 314 pies/min Engranaje 4: 72451b, 314 pies/min

Engranajes 5, 6 y 7: 6300 1b, 304 pies/min

Referirse a la figura 17-30. El didmetro primitivo del engranaje helicoidal A es 8,00 pul. El dngulo de presién
medido en un plano normal al diente es 20° y el angulo de la hélice es 30°. Los dientes del engranaje A son a ma-
no izquierda. El momento de torsion en el eje de salida es 1600 lb-pul. (a) Calcular las fuerzas tangencial, de
empuje y separadora en el engranaje A. (b) ;Cual es el momento de flexién en la seccién B-B?

Resp. (@) 400 1b, 231 1b, 1681b (b) 3080 1b-pul

Rotacién

-
4
9%
4 . .
/ Salida de potencia
4

s —
s

Momento
(1600 1b-pul)

Engranaje
helicoidal A
(A mano
izquierda)

o

T

-

2

E
A
~

@
el

o &

Potencia de entrada

Fig. 17-30



Capitulo 18

Engranajes rectos (cilindricos)

LOS ENGRANAJES RECTOS constituyen un medio conveniente para trasmitir potencia entre

ejes paralelos, con una relacidon de velocidades angulares constante.
El valor de la relacién de velocidades es el mismo que se obtendria con dos cilindros imaginarios pre-
sionados uno contra el otro y girando sin deslizar en su linea de contacto.

TERMINOLOGIA DEL DIENTE DE UN ENGRANAJE

Las partes principales de los dientes de un engranaje se denominan como se indica en la figura
18-1.

Circunferencia de cabeza el

Circunferencia primitiva

Mot ar Circunferencia de base

Circunferencia de pie o de raiz

Linen de engronaje

Huelgo

Angulo de presién

Profundidad total
Altura de pie

Paso circular

Altura de cabeza

Engranaje accionado Grueso del diente

/_\

Fig. 18-1
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DEFINICIONES

Paso circular P; es la distancia desde un punto de un diente hasta el punto correspondiente
de un diente adyacente, medida sobre la circunferencia primitiva.

E = @D/N

donde D = didmetro primitivo en pulgadas y N = numero de dientes del engranaje.

Paso diametral P; es el nimero de dientes de un engranaje por pulgada de didmetro.
B = N/D Obsérvese que P. x P; = 7.

Linea de engranaje es una linea normal al perfil de un par de dientes engranados, en su punto
de contacto.

Angulo de presion ¢ es el dngulo entre la linea de engranaje y la tangente comun a las cir-
cunferencias primitivas.
Punto de tangencia es el punto de tangencia de las circunferencias primitivas.

Razon de las velocidades angulares (o razén de trasmision) es la razén de la velocidad
angular del pinén a la velocidad angular del engranaje acoplado. La razén de las velocidades angula-
lares es inversamente proporcional a la razén de los numeros de dientes de los dos engranajes y para
el caso de engranajes rectos es también proporcional a la razén de los didmetros primitivos.

Razo6n de las velocidades angulares = Ng/N¢ = g/Dﬁ

LEY FUNDAMENTAL DEL ENGRANAJE. La normal comun al perfil del diente en el punto

de contacto debe pasar siempre por un punto fijo,
llamado punto de tangencia, con el fin de mantener constante la razén de las velocidades angulares
de los dos engranajes. La curva evolvente satisface la ley del engranaje y es la que se usa mds a me-
nudo en el perfil de los dientes de engranajes. Frecuentemente se utiliza en el perfil de los dientes de
un engranaje, una combinacién de las curvas evolvente y cicloide, para evitar interferencia. En esta
forma compuesta, aproximadamente el tercio central del perfil tiene forma evolvente, mientras
que el resto es cicloidal.

INTERFERENCIA. Con ciertas condiciones, los perfiles de forma evolvente recubren o cortan los
perfiles de los dientes del otro engranaje. Esta interferencia se puede evitar si
el radio de cabeza maximo de cada engranaje es igual o menor que

v/ (radio de la circunferencia de base)? -+ (distancia entre centros)? (sen ¢ )?

PROPORCIONES DE 1.0S DIENTES DE ENGRANAJES NORMALIZADOS

145° 143° 20° 20°
Compuesto Evolvente y prof. tot. Evolventey prof. tot. Evolvente “stub”
1 1 1 0.8
Altura de cabeza [:i % % %
Altura de pie minima % 1’—P151 171;57 PL
d d d d
Profundidad total 2})157 2’;57 2}7157 };_8
d d d d
Huelgo 0,;57 0,}157 0})157 %_
a d d a
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PASOS NORMALIZADOS. Los pasos diametrales normalizados que se utilizan comunmente son:
1a2 del/denl1/4; 2a4,de 1/2en1/2; 4a 10, de 1 en 1; 10 a 20,
de 2 en 2y 20 a 40, de 4 en 4.

OBJETIVOS DEL DISENO. El disefio del diente de un engranaje consiste principalmente en deter-
minar el paso y la longitud del diente necesarios para obtener la
resistencia, la durabilidad y la economia de fabricacién adecuadas.

RESISTENCIA DE LOS DIENTES DE UN EN-
GRANAJE - Ecuacion de Lewis. Al comenzar la

accion entre un
par de dientes que engranan, el flanco del diente motor
hace contacto con la punta del diente accionado. Des-
preciando el rozamiento, la carga total W, es normal
al perfil del diente y se supone que es conducida por este
diente. W, la carga componente de Wy perpendicular a
la linea media del diente, produce un esfuerzo de flexién
en la base del diente. La componente radial W, se
desprecia. La pardbola que se muestra en la figura 18-2
bosqueja una viga de resistencia constante. Por tanto,
la seccion mas débil del diente es la seccién A-A, donde
la parabola es tangente al contorno del diente. Se su-
pone que la carga estd uniformemente distribuida a
través de toda la cara del diente.

Fig. 18-2

El esfuerzo de flexion producido, s, es

_Me _6M _ 6Wh

1 be? be?
y W = sb(t76h) = sb(t¥6hR)E
donde ¢ = t/2, I = bt®/12 y M = Wh.

S

La relacién %6 hlz. es una cantidad adimensional denominada el factor de forma y, cuyos va-
lores estdan tabulados en la tabla I. Este factor de forma y es una funcién de la forma del diente, la cual
a su vez depende del sistema de dientes utilizado y del numero de dientes del engranaje.

Por conveniencia W se aproxima a la fuerza trasmitida F, la cual se define como el momento
de torsién dividido por el radio primitivo. Por consiguiente, remplazando F por Wy y por t/6 RE,,
obtenemos la forma usual de la ecuacién de Lewis:

F = sbBy
Para condiciones de disefio ordinarias, la longitud del diente, b, se limita a un méaximo de 4
veces el paso circular. Haciendo b = kP, donde k < 4,
F = sP’ky = s772ky/[:12
En el disefio de un engranaje, basado en la resistencia, puede conocerse o no el didmetro primi-
tivo. Si el diametro primitivo es conocido, se puede utilizar la siguiente forma de la ecuacion de Lewis:
2
By = skn?F
donde s = esfuerzo permisible; k& = 4, limite superior; F = tuerza trasmitida = 2M;/D. Luego la

9z . - Rl c A 2 o 3
expresion anterior da un valor numérico permisible de la relacién I?i/y’ que controla el disefo,
puesto que se basa en un esfuerzo permisible.

Si se desconoce el didmetro primitivo, se puede utilizar la siguiente forma de la ecuacién de Lewis:
s = 2Mt%3/k772yN

donde s = esfuerzo < esfuerzo permisible; My = momento de torsién en el engranaje menos resis-
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tente; k = 4, limite superior; N = numero de dientes del engranaje menos resistente. Esta expresion
nos da un valor del esfuerzo producido, en funcién del paso diametral. El nimero minimo de dientes,
N, generalmente estd limitado a 15.

En los dos casos anteriores, el maximo paso diametral posible proporcionard el disefio mas eco-
némico. En general, cuando se conocen los didmetros, se disefia por el mayor numero de dientes posible;
cuando no se conocen los didmetros, se disefia con los menores pasos diametrales posibles.

ESFUERZOS PERMISIBLES EN EL DIENTE. Los esfuerzos maximos permisibles en el disefio
de dientes de engranajes, dependen del material
seleccionado y de la velocidad de la linea primitiva. Para engranajes rectos,

s, (ﬂ) para V menor que 2000 pies/min

s permisibl
s permisible 05T

%> ara V entre 2000 y 4000 pies/min
S5 ( 1200 + V p y pies/mi

= 3, (L> para V mayor que 4000 pies/min
78 +VV
donde s, es el coeficiente estatico unitario corregido por los valores de la concentracion media de
esfuerzos del material del engranaje (psi) y V es la velocidad en la linea primitiva (pies/min).

VALORES DE s,. Los valores de s, de diferentes materiales para engranajes estdn catalogados en
las publicaciones de la American Gear Manufacturers Association, en diferentes
manuales de ingenieria y en la mayoria de los textos de disefio. Los valores de s, para hierro y bronce
fundidos son 8000 psi y 12.000 psi, respectivamente. Para aceros al carbono s, estd comprendido entre
10.000 psi y 50.000 psi, dependiendo del contenido de carbono y del tratamiento térmico. En general, se
puede tomar s, como una tercera parte de la resistencia al fallar del material, aproximadamente.

DISENO BASADO EN EL ENGRANAJE MAS DEBIL. La cantidad de fuerza que puede tras-

mitirse al diente de un engranaje es
una funcién del producto s,y , como se expresa en la ecuacién de Lewis. Para dos engranajes acoplados,
el mas débil tendra el menor valor de s,y .

Cuando los dos engranajes estdn hechos del mismo material, el mas pequeno (pifidén) serd el mds
débil y por tanto, controlara el disefo.

CARGAS DINAMICAS EN EL DIENTE - Ecuacién de Buckingham. Las inexactitudes enel

perfil del diente y en
los espaciamientos, el desalineamiento en el montaje y la deformacion del diente producida por la carga
causan cambios de velocidad que producen fuerzas dindmicas en los dientes, que son mayores que la
fuerza trasmitida. La carga dindmica Fj, aproximada por un andlisis dindmico mds detallado,
para condiciones medias de masa, es la propuesta por Buckingham.

0,05V (bC +F) |
0,05V + VbC + F

donde = carga dinamica, en lb

- velocidad en la linea primitiva, pies/min

longitud del diente, en pul
= mumfalitoftle 'Lu.rslun del engran'a_]e _ ZMt/D

radio primitivo del engranaje
= una constante que depende de la forma del diente, del material utilizado y del
grado de exactitud con que se talle el diente. En la tabla II se han tabulado algunos
valores de C. Las curvas que indican la relacién de los errores en los perfiles de
los dientes con la velocidad en la linea primitiva y con el paso diametral, se mues-

tran en las figuras 18-3 y 18-4.

Fy
V
b =
F
@
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F4 debe ser menor que la carga permisible de fatiga en flexién F, donde E = So bylé . En esta

ecuacion,

Error en pulgadas (e)

Error permisible (e)

So

se basa en los valores medios de la concentracién de esfuerzos.

0,006

0,005

0,004

0,003

0,002

0,001

0,000

1000

2000 3000 4000

5000

6000 7000 8000 9000 10.000

Velocidad en la linea primitiva, pies por minuto. (Engranajes rectos)

Fig. 18-3

0,0050

0,0040

0,0030

0,0020

Engransjes comercinles de primera ¢lase

Engranajes tallados

0,0010

Engranajes de precision

0,0005

0,0000

10

9 8

6

5 4 3 2 1

Paso diametral de engranajes rectos ()

Fig. 18-4
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CARGAS DE DESGASTE EN EL DIENTE - Ecuacion de Buckingham. Para garantizar la
durabilidad de un

par de engranajes, el esfuerzo de contacto entre los perfiles de los dientes, determinado por la carga de
desgaste F,, no debe ser excesivo.

donde Fy = DybKQ
Dy = didmetro primitivo del engranaje pequefio (piisn) Q@ = 2Ng/(Np+ Ng)
b = longitud de los dientes de los engranajes, en pul Ng = numero de dientes del engranaje
K = factor de esfuerzo por fatiga Ny = numero de dientes del pifién
Sos(sene) (1/E, +1/E,)
y i S
1,4
donde Sp,s = limite de fatiga de las superficies de los engranajes, en psi
E¢ = moédulo de elasticidad del material del pinén, en psi
Eg = mobdulo de elasticidad del material del engranaje, en psi
¢ = éngulo de presion

El limite de fatiga de las superficies puede calcularse por la férmula
S,s = (400)(BHN) - 10.000psi
donde BHN puede aproximarse al numero de dureza Brinell promedio del engranaje y del pifidn, con
un valor de mas o menos 350 para los aceros.
La carga de desgaste Fy es una carga permisible que debe ser mayor que la carga dindmica Fyg.

En la tabla III se han tabulado los valores de K para diferentes materiales y para diferentes for-
mas del diente, con valores tentativos recomendados por Buckingham.

Los procedimientos anteriores establecerdn el disefio preliminar o tentativo del engranaje, pero,
como en el caso de la mayoria de disefios de méquinas, el disefio final dependerad de las pruebas de
laboratorio y de las pruebas de los engranajes funcionando a las condiciones reales de operacién.

TABLA I - Factor de forma y - parautilizar en la ecuacién de resistencia de Lewis.

Numero de | Forma evolvente o compuesta |Forma evolvente a 20° y |[Forma evolvente
dientes a 141° y profundidad total profundidad total “stub” a 20°

12 0,067 0,078 J 0,099
13 0,071 0,083 0,103
14 0,075 0,088 0,108
15 0,078 0,092 0,111
16 0,081 0,094 0,115
17 0,084 0,096 0,117
18 0,086 0,098 0,120
19 0,088 0,100 0,123
20 0,090 0,102 0,125
21 0,092 0,104 0,127
23 0,094 0,106 0,130
25 0,097 0,108 0,133
27 0,099 0,111 0,136
30 0,101 0,114 0,139
34 0,104 0,118 0,142
38 0,106 0,122 0,145
43 0,108 0,126 0,147
50 0,110 0,130 0,151
60 0,113 0.134 0,154
75 0,115 0,138 0,158
100 0,117 0,142 0,161
150 0,119 0,146 0,165
300 0,122 0,150 0,170
Cremallera 0,124 0.154 0,175
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TABLA II - Valores del factor de deformacién C - para verificar cargas dinamicas.

Materiales Diente Error del diente - pulgadas
== - de forma
Pinon Engranaje evolvente 0,0005 0,001 0,002 0,003
hierro fundido}hierro fundido 143° 400 800 1600 2400
acero hierro fundido 1435° 550 1100 2200 3300
acero acero 143° 800 1600 3200 4800
hierro fundido|hierro fundido| 20° y profun- 415 830 1660 2490
didad total
acero hierro fundido| 20° y profun- 570 1140 2280 3420
didad total
acero acero 20° y profun- 830 1660 3320 4980
didad total
hierro fundido)hierro fundido| 20° “stub” 430 860 1720 2580
acero hierro fundido| 20° “stub” 590 1180 2360 3540
acero acero 20° *‘stub” 860 : 1720 3440 5160
TABLA 111

Los valores de s;5 utilizados en la ecuacién de carga de desgaste dependen de la combinacién
de los materiales del engranaje y del pifién. Aqui se tabulan los valores de S, y K para algunos ma-
teriales.

Numero de dureza Brinell Limite Factor del esfuerzo de fatiga
dio del pifén d de fatiga K
promedio del pinon de acero SRibentisil — —— |
y el engranaje de acero Sos 143 20
150 50.000 30 41
200 70.000 58 79
250 90,000 96 131
300 110.000 144 196
400 150.000 268 366
Nimero de dureza Brinell, BHN
Pinon de acero Engranaje
150 Hierro fundido 50.000 44 60
200 Hierro fundido 70.000 87 119
250 Hierro fundido 90.000 144 196
150 Bronce fosforado 50,000 46 62
200 Bronce fosforado 65.000 & 100
Pinon de hierro | Engranaje de hierro
fundido fundido 80.000 152 208
Pifion de hierro | Engranaje de hierro
fundido fundido 90.000 193 284
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Un par de engranajes rectos acoplados tiene dientes de evolvente a 144" de profundidad total y paso

2.

diametral 22. El didmetro primitivo del engranaje pequefio es 6,4 pul. Si la relacién de trasmision
es 3 a 2, calcular: (a) el namero de dientes de cada engranaje, (b) la altura de cabeza, (c) la profun-
didad total, (d) el huelgo, (e) los didmetros exteriores, (f) los didmetros de pie, (g) la altura de pie,
(h) los didmetros de las circunferencias de base, e (i) verificar la interferencia.
Solucion:
(a) Dp = 6,4 pul, Dg = 6,4(3/2) = 9,6 pul, Np = 6,4(2,5) = 16 dientes y Ng = 9,6(2,5) = 24 dientes
(b) Altura de cabeza = 1/P3 = 1/2,56 = 0,4 pul
(¢) Profundidad total = 2,157/Pg = 2,157/2,56 = 0,862 pul
(d) Huelgo = 0,157/P; = 0,157/2,5 = 0,0628 pul
(e) Didmetro exterior = didmetro primitivo + 2 X altura de cabeza
Didmetro exterior del pinén = 6,4 + 2(0,4) = 7,2 pul
Didametro exterior del engranaje = 9,4 4+ 2(0,4) = 10,2 pul
(f) Didametro de pie = diametro exterior — 2 x profundidad total
Diametro de pie del pinén = 7,2 — 2(0,862) = 5,476 pul
Diametro de pie del engranaje = 10,2 — 2(0,862) = 8,476 pul
(g) Altura de pie = 1,157/P3 = 1,157/2,6 = 0,462 pul
(h) Radio de la circunferencia base = radio primitivo X cos 14%“
Para el pinén: Rp = (6,4/2)(0,968) = 3,1 pul y el didmetro de la circunferencia de base = 6,2 pul
Para el engranaje: Rp = (9,6/2)(0,968) = 4,65 pul y el didmetro de Ja circunferencia de base = 9,3 pul
(i) La interferencia se evita si el radio de cabeza del engranaje es

< Viradio de la circunferencia de bage)2 4 (distancia entre centros)® {senqﬁ}?
= V(4,657 + [2(6,4 +9,6)] (sen144°F = 17.85.
Como el radio de cabeza del engranaje es igual a 9,8/2 = 4,9, no existira interferencia.

Un pinén recto de bronce (s, = 12.000 psi) gira a una velocidad de 600 rpm y acciona un engra-
naje de acero fundido (s, = 15.000 psi) con una razén de trasmisién de 4 a 1. El pinén tiene 16
dientes normales de evolvente a 20°, profundidad total y paso diametral 3. La longitud de los
dientes de los engranajes es 33 pul. ; Cuanta potencia se puede trasmitir, desde el punto de vista
de la resistencia?

Solucion:
En primer lugar se necesita determinar cudl de los dos engranajes es el mas débil.
Nuamero de dientes So Factor de forma So¥
Pinén 16 12.000 psi l 0,094 1130
Engranaje 64 15.000 psi 0,135 2020

Como la capacidad del diente de conducir carga es una funcién del producto Sp¥, el pifién es el engranaje
mas débil.

En seguida se determina la velocidad en la linea primitiva, V, con el fin de seleccionar el factor de velo-
cidad correcto que se requiere para calcular el esfuerzo permisible: V = 77(5,33)(600)/12 = 840 pies/min.

600 :
600 + 840 ) = 5000 psi. Por tanto,

la cantidad de fuerza que se puede trasmitir, de acuerdo con la ecuacion de Lewis, es

Como V es menor que 2000 pies/min, el esfuerzo permisible s = 12.000(

F = sbyP. = 5000 (3,5)(0,094) (7/3) = 1722 1b.
Caballos de fuerza que se pueden trasmitir = FV/33.000 = 1722(840)/33.000 = 44 HP.

Un pinén recto de acero fundido (s, = 20.000 psi) debe accionar un engranaje de hierro fundido
(so = 8000 psi). La razén de trasmision debe ser de 2'3 a 1. El didmetro del pindén debe ser 4 pul
y se deben trasmitir 30 HP a una velocidad del pinén de 900 rpm. Los dientes deben ser de evol-
vente a 20° y profundidad total. Disefar para el mayor numero de dientes. Determinar el paso
diametral necesario y la longitud de los dientes de los engranajes, unicamente con base en la re-
sistencia.

Solucion:
En primer lugar se debe determinar cuél de los dos engranajes es probablemente mas débil, suponiendo




230 ENGRANAJES RECTOS

arbitrariamente los numeros de dientes (por ejemplo 15 y 35), de manera que satisfagan la razén 2L 4 1. En-
tonces, para el pinodn, Soy = 20.000(0,092) = 1840 y para el engranaje, Soy = 8000(0,119) = 952; probablemente
el engranaje es mas débil que el pifidn, puesto que 952 es menor que 1840.

D¢, = 4 pul, Dg = Q%pul. Como se conocen los didmetros, se utiliza la siguiente forma de la ecuacién
de Lewis: 2 o

Pd/y = skm/F

Momento trasmitido por el pifion = 30(63.000)/900 = 2100 lb-pul. Fuerza trasmitida F = 2100/2 —

1050 1b.

Velocidad en la linea primitiva, V = 477(900)/12 = 942 pies/min. Esfuerzo permisible

_ 600 L .
s = 8000 —600+942) = 3110 psi.

B7y = 3110(4)7/1050 = 117, permisible

Supongamos y ~ 0,1, P ~ VII,7 =~ 3. Ensayemos 1?1 = 3; entonces Ng = 3(9;—) = 28 dientes, y = 0,112
(de la tabla) y PdQ/y = 9/0,112 = 80,4; por consiguiente el engranaje es suficientemente resistente.

Un Pg de 4 6 5 no puede utilizarse debido a la razén de velocidades que se necesita. Un Pj de 6 daria un
engranaje demasiado débil. Por tanto reducimos k a & = 4(80,4/117) = 2,75. Entonces b = 2,75(77/3) =
2,88 pul.

T 7
Utilizar b = 2§-pul, Pg =3, Np =12, Ng

Por tltimo, hagamos una verificacién final para determinar el engranaje mds débil, con base en los nu-
meros de dientes escogidos: Para el pifién, sgy = 20.000(0,78) = 1560; para el engranaje, soy = 8000(0,112) =
896(mas débil).

= 28.

Un engranaje recto de bronce (so = 12.000 psi) debe accionar un pifién de acero dulce (s = 15.000
psi). La relacion de las velocidades angulares debe ser 33 a 1. El 4ngulo de presién debe ser de 145°.
Determinar los menores didmetros de los engranajes que se pueden utilizar y la longitud del diente
necesaria para trasmitir 6 HP a una velocidad del pinén de 1800 rpm. Disefiar con base en la resis-
tencia, unicamente. Ninguno de los dos engranajes debe tener menos de 15 dientes.

Solucion:

N¢5 minimo = 16 dientes para una razén de velocidades angulares de 35. Entonces Ng = 16(3%) = 56
dientes.

Para el engranaje, spy = 12.000(0,112) — 1340; para el pifién, spy = 15.000(0,081) = 1220. Por consi-
guiente el piién es mas débil.

El momento de torsién My = 6(63.000)/1800 = 210 Ib-pul. Como los didmetros son desconocidos, el es-
fuerzo producido es

s = 2MPTRTPYN = 2(210)B747° (0,081)(16) = 8,23 P

Supongamos el esfuerzo permisible s ~ $s5 ~ 15.000/2 = 7500 psi; esta suposicién permite determinar un
P4 aproximado. Entonces PdB ~ 7500/8,23 y Pz ~ 10.

Ensayemos Pz = 10; entonces Dp = 16/10 = 1,6 pul, V = 1,677(1800)/12 = 754 pies/min, s permisi-

600+ 1754
Ensayemos un diente mds resistente, P = 9; entonces Dﬁ = 16/9 = 1,78 pul, V = 1,7877(1800)/12 =

ble — 15.000 (6—00—) — 6640 psiy s producido = 8,23(103) — 8230 psi. El pifion es débil, puesto que 8230 > 6640.

838 pies/min, s permisible = 15.000 (E(%)z 6260 psiy s producido = 8,23(9%) = 6000 psi. Ahora el pinén

es ligeramente mas resistente que lo necesario. Por tanto reducimos k a k& — 4(6000,/6260) = 3,83; entonces la
longitud del diente b = 3,83(77/9) = 1,34 pul.

Utilizar Pz= 9, b= 13 pul, Dp= 1,78 pul, Dg = 1,78(3,5) = 6,23 pul.

Un pinon de acero fundido (s, = 15.000) que gira a 900 rpm debe accionar un engranaje de hierro
fundido (s, = 8000) que gira a 144 rpm. Los dientes son “stub” de evolvente a 20° normales y la
maxima potencia que se debe trasmitir es 35 HP. Determinar el paso diametral adecuado, el nu-
mero de dientes y la longitud de los dientes de estos dos engranajes, desde el punto de vista de la re-
sistencia, la carga dinamica y la carga de desgaste. La superficie del pifién tiene una dureza de
250 BHN.

Solucion:

Los didmetros de los engranajes son desconocidos. El numero de dientes se supone, escogiendo un ntimero
no menor de 15 para el pifién. Obsérvese que el nimero minimo de dientes que puede tener el pifién es 16, para
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que se satisfaga la relacién de trasmision requeridy; el engranaje tendrd, entonces, 16(900/144) = 100 dientes.

Para el pifién, spy = 15.000(0,115) = 1725; para el engranaje, spy = 8000(0,161) = 1288. El engranaje es
més débil que el pinén, puesto que 1288 < 1725. Como los didmetros son desconocidos, se puede utilizar la for-
ma de la ecuacién de Lewis expresada en funcion del momento y el disefio se hara con base en el engranaje.

My = 35(63.000)/144 = 15.300 Ib-pul. Para el disefio de prueba inicial, tomemos k = 4. Entonces el
esfuerzo producido es

s = 2Mt13"/kw2yNg = 2 (15.300) 13%712 (0,161) (100) = 48%3

Supongamos el esfuerzo permisible s =~ %so = 8000/2 = 4000 psi. Entonces %sx 4000/48 y Pg = 4 6 b.
Desde el punto de vista de la economia es conveniente utilizar el mayor paso diametral posible; entonces ensa-
yaremos Pg = 5.

Para Py = 5: Dy = 100/5 = 20 pul, V = 2077 (144) /12 = 754 pies/min, esfuerzo permisible s =

8000 (%) — 3540 psi, esfuerzo producido s = 48]-?1:3 — 48(53) = 6000 psi. El engranaje es demasiado

débil puesto que 6000 > 3540. Ensayaremos ahora el diente normalizado inmediatamente mayor, que tiene un
Pg = 4.
Para Py = 4: Dg = 100/4 = 25 pul, V = 2577(144)/12 = 943 pies/min, esfuerzo permisible s =

8000 (W?%‘B) = 3110 psi, esfuerzo producido s = 48(48) = 3080 psi. Asi, para Pj = 4, el engranaje serd

ligeramente mas resistente que lo necesario. Reduciendo k a k = 4(3080,/3110) = 3,96, la longitud necesaria del
diente, b = kP, = 3,96(77/4) = 3,11 pul. Entonces, desde el punto de vista de la resistencia, se debe utilizar
Pg=4y b= 3ia-pul.

En seguida se verifica el disefio tentativo desde el punto de vista de la carga dinamica y de los efectos de
desgaste. La carga de fatiga a la flexién Fp y la carga de desgaste Fy, son valores permisibles.

F, = sobyP. = 8000 (3,125)(0,161) (77 /4) = 31601b

Fw = DbbKQ = 4(3,125)(196) (172,5) = 42251b

donde Dp = 25(144/900) = 4 pul, K = 196, de la tabla I, Q = ZNg/(Ng+N¢,) = 2(100) /100 + 16) = 172,5.
Tanto Fp como Fyy deben ser mayores que Fyg.
0
B 05V (BC +F)

E 0,05V + VbC+F
donde V = 943 pies/min, b = 3,125 pul y F = Mt/(IED) = 15.300/12,5 = 1224 1b. De la figura 18-3 encon-
tramos que para V = 943 pies/min se puede tolerar un error de 0,0028 pul, desde el punto de vista del ruido.
Con referencia a la figura 18-4, ensayemos un engranaje comercial de primera clase que tenga un error de 0,0025
pul para Pj = 4. Entonces, de la tabla II, C = 2950. Remplazando los valores en la ecuacién anterior, obtene-
mos Fj = 4520 1b. Por tanto F,; = 4225 < 4520 y Fp = 3160 < 4520; es decir que el diseno sera inaceptable
tanto desde el punto de vista de la durabilidad o el desgaste, como desde el punto de vista de la resistencia.

+ F

Debemos escoger, entonces, un engranaje cuidadosamente tallado, digamos uno que tenga un error de
0,0012 pul, como indica la figura 18-4; de aqui obtenemos un valor de C de 1416. Recalculando Fg para C =
1416, encontramos Fj — 3394. Ahora Fy, = 4225 > 3394 y F, — 3160 =~ 3394 (7% de diferencia) y el dise-
fio probablemente sera satisfactorio, sin necesidad de utilizar un engranaje tallado con mds precision.

Un pinién de acero de 3 pul de didmetro (s, = 20.000 psi) acciona un engranaje de hierro gris de
9 pul de didmetro (s, = 12.000 psi). El pifién gira a 1200 rpm y trasmite 6 HP. Los dientes son
“stub” a 20°. Determinar el mayor nimero de dientes (para proporcionar el funcionamiento mas
suave y el tallado mas barato) y la longitud del diente adecuados. Basar el disefio en la ecuacién de
resistencia de Lewis. Se seguird un procedimiento diferente para resolver el problema.

Solucion:

Como no se sabe cudl de los dos engranajes es mas débil, se disefiara con base en el engranaje y se hara una
verificacién final para comprobar si realmente éste es el mas débil, después que se haya establecido una solucién.
Compararemos la resistencia estdtica de seguridad a la flexién, basada en la ecuacién de Lewis, con la carga
dindmica real que se aproxima utilizando el factor de velocidad de Barth.

Comparar la carga permisible g = SOﬂTZ : 12;0(.)_0_(47#%)779, = 473000y con
[0} P P 2
d d Ifi
F 210
- - = = lb.
con la carga real (aprox.) Fy = poro T idad ©  600/(600+942) 540

Si y se aproxima a 0,1, Ié = \/473,000(0,1)/540 o }?1 = 10.
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Ensayemos Pg = 10: Ng =90, y = 0,160 y F, = 473.000(0,160)/102 = 758 lb (demasiado fuerte).

Ensayemos un engranaje mas débil, Py = 12: Ng = 108, y = 0,161 y F, — 530 Ib (bastante cercano a
Fy = 540 1b).

Ahora verificamos: Soy para el pifién = 20.000(0,143) — 2860
So¥ parael engranaje = 12.000(0,161) = 1930 (el mas débil, como se supuso inicialmente).

La longitud del diente, b = 477/12 — 1,05 pul; utilizar 1 pul.

7. Para resolver el problema 4 utilizaremos otra aplicacion de las ecuaciones de disefio. Un engranaje
recto de bronce (sp = 12.000 psi) debe accionar un pinon de acero dulce (so = 15.000 psi). La razén
de las velocidades angulares debe ser 3% a 1. El angulo de presion debe ser 143°. Determinar los me-
nores didmetros de los engranajes que se pueden utilizar y la longitud del diente necesaria para tras-
mitir 6 HP a una velocidad del pifién de 1800 rpm. Disefiar con base en la resistencia, inicamente.
Ninguno de los dos engranajes debe tener menos de 15 dientes.

Solucion:

Nimero minimo de dientes del pifién = 16, para una razén de velocidades de 3'5. El engranaje tendria,
entonces 16(3%) = 56 dientes.

Verificar cuél es el engranaje mas débil: para el engranaje, soy = 12.000(0,112) = 1340

para el pindn, spy = 15.000(0,081) — 1220 (mas débil)
Momento de torsién en el pifén — 6(63.000)/1800 = 210 |b-pul.

La ecuacion de Lewis puede expresarse en funcién del momento de torsiéon, FR = SbﬂyR/% = Mt'

s b1y R s b
El momento de torsién, utilizando la resistencia a la fatiga, es M, = ORI = ﬂ

1?1 131(21:(‘1)
15.000 (477/ 13 )77 (0,081)(16)  383.000
= 2 = a
2P P,
S 3 FR _ % 210
Momento de torsién dindmico real Md " factor de velocidad ~ factor de velocidad _ factor de velocidad

Si el factor de velocidad se aproxima a %, entonces 383.000 /Ifi3 ~210/3 o Ié =10.

Ensayemos Pj = 10: D{; = 16/10 = 1,6 pul, V = 1,677(1800)/12 — 754 pies/min; entonces

383.000 210
. 383.000 _ e Wpe: et SIE 3 B8, s ]
Mo 108 Solllbopdli gy 2" '600/(600+754) ¥

lo cual indica que Py = 10 es ligeramente débil.

Ensayemos Pz = 9: Dﬁ = 16/9 = 1,78 pul, V = 1,7877(1800)/12 — 838 pies/min; entonces

_ 383.000 1 210 )
M, = T = 526 1lb-pul y Md = §00/(600+838) 504 1b-pul

lo cual indica que P3 = 9 es resistente.

Reducir la longitud del diente de b = 47/P3 a b = 417(504/526)/9 = 1,34 pul; utilizar 1% pul.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

Un pifién recto de acero (sp = 30.000 psi) debe accionar un engranaje de acero (so = 20.000 psi). El diame-
tro del pifién debe ser 4 pul y la distancia entre centros 8 pul. El pifién debe trasmitir 6 HP a 900 rpm. Los
dientes deben ser de 20° y profundidad total. Determinar el paso diametral y la longitud del diente necesarios
para obtener el mayor numero de dientes. Disenar anicamente con base en la resistencia, utilizando la ecuacion
de Lewis.

Resp. b = £pul, P; = 14

. En una trituradora de piedra se deben utilizar dos engranajes rectos que han de tener un tamano minimo. Los

engranajes se deben disenar con las siguientes estipulaciones: Potencia trasmitida, 25 HP; velocidad del pinodn,
1200 rpm; relacién de las velocidades angulares, 3,5 a 1; pertil del diente, “stub” a 20°; valor de so para el pifion,
15.000 psi; valor de so para el engranaje, 10.000 psi. Determinar la longitud del diente y el paso diametral que se
necesitan, inicamente con base en la resistencia, empleando la ecuacion de Lewis.

Resp. b = 225 pul, Py = 5

Un par de engranajes rectos que trasmiten potencia de un motor al eje de una bomba impelente deben disenar-
se con la distancia entre centros tan pequefia como sea posible. El piién, de acero forjado (so = 23.000 psi),
debe trasmitir 5 HP a 600 rpm a un engranaje de acero fundido (s = 15.000 psi) con una razén de trasmision
de 4% a 1, y se deben utilizar dientes de evolvente a 20" y profundidad total. Determinar la longitud del diente
y el paso diametral necesarios (basado en la resistencia, Unicamente), utilizando la ecuacion de Lewis.

Resp. b = 1i pul, =N

Un par de engranajes de una gria debe hacerse con las siguientes especificaciones: Dientes de 20° y profundidad

total; so para el pifion = 12.000 psi, so para el engranaje —= 8000 psi; Np = 20 dientes; Ng — 80 dientes.

(a) {Qué paso diametral normalizado y qué longitud del diente pueden satisfacer estas condiciones, con una
distancia minima entre centros? Utilizar la ecuacion de Lewis.

(b) Si se calcula que la carga dinamica para este par de engranajes es 760 lb, determinar si el disefio es seguro
0 no, desde el punto de vista de la resistencia.

(¢c) Verificar el disefio con base en el desgaste o la fatiga de las superficies, si la constante de fatiga es K = 198.
Resp. (a) Pg = 5, b — 2,32 pul (utilizar 23 pul)

(b) Fg = 1650 Ib, Fg@ = 760 lb (satisfactorio)

(c) Fy 3010 lb, Fgz = 760 1b (satisfactorio)

Un pifién recto de acero fundido que tiene 24 dientes y funciona a 1150 rpm, trasmite 3% HP a un engranaje
de acero fundido de 56 dientes. Los engranajes deben tener las siguientes especificaciones: Paso diametral = 8,
valor de s, = 15.000 psi, longitud del diente — 15 pul, factor C para carga dinamica = 1600, factor K para
carga de desgaste — 40. Determinar: (a) El esfuerzo producido en el engranaje més débil, (b) la carga dinamica,
(c) la carga de desgaste, (d) la carga estatica permisible.
Resp. s = 5670 psi, Fg = 1330 1b, Fy,, = 252 b, F, =848 lb.

Los engranajes son inadecuados desde el punto de vista de los efectos dindmicos y de desgaste

Para accionar una méquina envasadora se utilizan dos engranajes de 20° y profundidad total, que deben tras-
mitir 5 HP con una relacién de trasmision de 2,5 a 1. El pifién funciona a 1200 rpm. Para un disefo inicial se
ha escogido un pifién de acero forjado (So = 15.000 psi) y un engranaje de semiacero (So = 9000 psi). Los dos
engranajes deben ser cuidadosamente tallados y de las tablas de datos encontramos que el factor C para carga
dindmica es 1140 y el factor K para desgaste es 156.
(a) Determinar los didmetros, la longitud del diente y los numeros de dientes para que los tamanos de los en-
granajes sean minimos y con la resistencia adecuada, utilizando la ecuacién de Lewis.
(b) Hallar las cargas dindmica y de desgaste, estableciendo si los engranajes son adecuados o no.
(¢) Si los engranajes no son adecuados desde el punto de vista del desgaste y la resistencia, expresar los cam-
bios que se deben hacer.
Resp. (a) b = 1&”, P; = 8
(b) F3 = 9971b, Fyy= 558 1b, Fy = 5481b
(¢) Los engranajes no son adecuados desde el punto de vista de la resistencia y el desgaste, debido a que
F4 es mayor que los valores permisibles F, y Fy,. Puede necesitarse uno o mas de los siguientes cam-
bios: Disminuir el error del diente, disminuir el paso diametral, aumentar la longitud del diente y
cementar los engranajes



Capitulo 19

Engranajes helicoidales

LOS ENGRANAJES HELICOIDALES se diferencian de los cilindricos de dientes rectos en que tie-
nen los dientes tallados en forma de una hélice alrededor de

los cilindros primitivos, en lugar de ser paralelos al eje de rotacién. Los engranajes helicoidales se pueden
utilizar para conectar ejes paralelos o no paralelos. El estudio de este capitulo se limitard a los engranajes
helicoidales que conectan ejes paralelos. En este caso, una hélice diestra engrana siempre con una
hélice siniestra. En la figura 19-1 se ve un engranaje helicoidal con la hélice siniestra.

¥y = angulo de la hélice, en grados

F = fuerza trasmitida (fuerza que produce el momento), en lb
F, = empuje axial = F tan, en lb

P, = paso circular circunferencial, en pul

B . = paso circular normal, en pul

b = longitud del diente, en pul

B = paso diametral, medido en el plano de rotacion

B4 = paso diametral normal, medido en el plano normal al diente

Obsérvese que: b, =P, cos, B ;=E/cosy, B exP,3=m=EP;

Con el fin de que la cara del diente tenga siempre por lo menos un punto de contacto en la linea
primitiva, la longitud minima del diente es
B
bmin " tan ¢

EL ANGULO DE PRESION ¢, medido en el plano normal, se distingue del 4ngulo de presién b,
medido en el plano trasversal, como se indica en la figura 19-2, siendo

la relacién entre ellos
tang,, = tand¢ cosy

F,

e= Empuje axial

3 y B

= F = Fuerza trasmitida =
F?"L Carga normal U{’ : )
A L : A

. ‘ﬁ\
’-.l'/,“iAngulo de la hélice L 5 -

Seccion A-A

/"an

ok
N

I

O N —— Seccién B-B
Fig. 19-1 Fig. 19-2
234
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EL NUMERO VIRTUAL O FORMATIVO de dientes de un engranaje helicoidal, Nf, se define
como el naumero de dientes que se tallarian en la super-
ficie de un cilindro que tuviera un radio igual al radio de curvatura en un punto localizado en el extre-
mo del eje menor de la elipse que se obtiene al tomar una seccién del engranaje en el plano normal.
N
N = sl v
donde N = numero real de dientes y ¢ = angulo de la hélice.

EL DISENO BASADO EN LA RESISTENCIA de los engranajes helicoidales puede hacerse em-
pleando métodos de disenio similares a los utili-
zados para los engranajes cilindricos de dientes rectos. Suponiendo que la carga se distribuye lo mismo
que en los engranajes cilindricos de dientes rectos y mirando el diente en sentido normal a la hélice, la
carga normal Fp que se utiliza en la ecuacién de Lewis es
b my
Fn it cos ) Ed_

Haciendo la fuerza tangencial F = F, cosy, y P,z = P;/cosy,
sbym sk2y

F = = (utilizarla cuando el paso normalizado estd en el plano
P PZ; cosy normal)
- i = sbym cos ¢ i sk y cosy (utilizarla cuando el paso normalizado esta en un plano
) }?12 diametral)
donde % = b/Pc (limitado a un valor de mas o menos 6)
}?1 — paso diametral en el plano de rotacion
y = factor de forma basado en el nimero virtual o formativo de dientes. Si el &ngulo de pre-

si6n es normalizado en el plano normal, utilizar y de la tabla de engranajes cilindricos
de dientes rectos. Si el dngulo de presiéon es normalizado en el plano diametral, utilizar
y de la tabla de engranajes cilindricos de dientes rectos, solamente como una aproxima-
cién. Para este dltimo caso se puede obtener un calculo més exacto de y por medio de
una solucién grafica

El esfuerzo permisible s puede tomarse aproximadamente igual al limite de fatiga del material en

carga libre, corregido por el efecto de la concentraciéon de esfuerzos y multiplicado por un factor de ve-

locidad: B 78 L )
= SO(W) esfuerzo permisible, en psi

donde s, = aproximadamente una tercera parte de la resistencia al fallar el material, en psi. Esto
incluye una correccién promedio por los efectos de la concentracién de esfuerzos
velocidad en la linea primitiva, pies/min

14

Se puede hacer un célculo més exacto de s, si se dispone de los datos relativos al limite de fatiga y
a los efectos de concentracién de estuerzos del material. Sin embargo, en vista de que existen otras apro-
ximaciones, el disefio basado en las expresiones anteriores sera adecuado, puesto que también se verifica-
ra con base en la carga dindmica y en la carga de desgaste, como se explicara mas tarde.

En la verificacién del disefio con base en la resistencia, el didmetro primitivo puede ser conocido
o no serlo. Si se conoce el diametro primitivo, se puede utilizar la siguiente forma de la ecuacion de

Lewis: %2 sok772 COSI/I( 78 )
Y F 18 +VV

donde %k = b/P.
F — fuerza tangencial = momento de torsién/(radio primitivo), en b
¥V — velocidad en la linea primitiva, en pies/min

Entonces la expresiéon anterior proporciona un valor numérico permisible para la relacion Pd /y que
controla la verificacion basada en la resistencia.

Si el didmetro primitivo es desconocido, se puede utilizar la siguiente forma de la ecuacién de
Lewis: 2 7*%3

kym=N cos
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donde s = esfuerzo producido real, en psi
T = momento que resiste el engranaje mas débil
N = ntmero real de dientes del engranaje mas débil

Esta expresién proporciona un valor numérico del esfuerzo producido real, en funcién del paso diametral.

Los anteriores procedimientos basados en el disefio por resistencia deben considerarse Gnicamente
como una primera aproximacion para llegar a un paso y a una longitud del diente posibles, los cuales
deben verificarse luego con base en la carga de desgaste y en la carga dindmica.

LA CARGA LIMITE DE FATIGA EN FLEXION, F,, se bhasa en la ecuacién de Lewis, sin que
haya factor de velocidad.
soby meos ¢

° B

donde los simbolos son los mismos utilizados anteriormente.

La carga limite de fatiga, F\,, debe ser igual o mayor que la carga dindmica Fj.

Para engranajes helicoidales LA CARGA LIMITE DE DESGASTE, Fy,, puede determinarse por
medio de la ecuacién de Buckingham basada en el desgaste.

prQK
2 cos? ¢
donde Df) = didmetro primitivo del pifién, en pul
Q = 2Dg = ZNg (Np y Ng son los numeros reales de dientes)
D¢,+Dg Nﬁ +Ng
K = sis(sendp)(1/Ep+1/Ep)/ 1,4
Sps = limite de fatiga de la superticie. (Véase el capitulo 18 de engranajes cilindricos de dientes

rectos.)

La carga de desgaste limite Fy, debe ser igual o mayor que la carga dindmica Fjg.

Para engranajes helicoidales LA CARGA DINAMICA Fg es la suma de la carga trasmitida y el
incremento de carga debido a los efectos dindmicos:

0,05V(Cb cos®y + Fycosys
0,05V + VCb cos?y + F

donde los simbolos son los mismos utilizados anteriormente. Los valores de C (que es una funcién de la
cantidad de error efectivo en el perfil de los dientes) pueden obtenerse en el capitulo 18, correspondiente
a los engranajes rectos.

T

E, debe ser 2 F; y F, debe ser 2 F;

Obsérvese que Fy, y Fy, son valores permisibles que no se pueden exceder.
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Para un engranaje helicoidal, deducir una expresién del namero virtual de dientes, Ny, en funcion
del dngulo de la hélice, ¢ , y del numero real de dientes, N.

Solucion:

La figura 19-3 muestra un diente de un engranaje helicoidal de didmetro primitivo D. Considerar la sec-
cién A-A en el plano normal. Esta seccién serd una elipse, cuyo didmetro menor es D. El radio de curvatura en el
punto B es

D

r = ————— (de la geometria analitica)
2 cos?y H

r

Fig. 19-3

La forma del diente situado en B serd la de un diente tallado en la superficie de un cilindro primitivo de
radio r y el namero de dientes de esta superficie se define como el nimero virtual o formativo de dientes, Nf.

Nep="p~ = SOEml cosy 2 cosoy © Ccos?y
nc

2. Un par de engranajes helicoidales debe trasmitir 20 HP. Los dientes son ‘‘stub” a 20" en el plano dia-
metral y tienen un angulo de hélice de 45°. El pifién tiene un didmetro primitivo de 3 pul y funciona
a 10.000 rpm. El engranaje tiene un didmetro primitivo de 12 pu!. Si los dos engranajes son hechos
de acero fundido (SAE 1235, s, = 15.000 psi), determinar un paso diametral y una longitud del
diente convenientes. El pinén ha sido tratado térmicamente y tiene una dureza Brinell de 300 vy
el engranaje tiene una dureza Brinell de 200.

Solucion:
(a) Para la verificacién basada en la resistencia, s, = 15.000 psi. Como se conocen los didmetros, encontramos
2 -~
P. s_k7 cos
4 _ 20 : ( 8 )y = 3500 (permitido)
¥ F 78 +VV :

donde V — 7850 pies/min, k supuesto = 6, cos ¢y = 0,707 y F = 20(33.000)/7850 = 84 1b.

El pinén es el engranaje mas débil, ya que ambos engranajes son del mismo material.
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Siy = 0,15, Py = 24; ensayamos Py = 24. Ahora Np = 3(24) = 72, Nf = N/cossgb: 72/(0,707)2
= 204, y = 0,168 (aproximado, utilizando un angulo de presién de 20°) y P;/y = (24)2/0,168 = 3430 que
es satisfactorio, puesto que el valor permitido es 3500.

El valor de k se puede reducir a & = 6(3430/3500) — 5,9. Entonces b = 5,9(77/24) = 0,772 pul; uti-
lizar una longitud del diente de % pul.

Para la verificacion dindmica, determinar la carga de desgaste F,, la carga de fatiga en flexién, Fp y compa-
rarlas con la carga dindmica Fj.
DpbQK

= = 803 lb (permitido)
o T (pe ,

donde tan ¢, = tan 20° cos 45°, ¢, — 14,43"; b = 0,875 pul; Dp = 3pul; Q = 2Dg/(D¢+Dg) = 2(12)/
3+ 12) = 1,6; Sog = 90.000 psi (ya que el numero de dureza Brinell promedio de los dos engranajes es 250) y

K = sis(sendp) (1/Ep+1/E;)/1,4 = (90,000 (sen14,43°)[2/(30x10%))/1,4 = 95.5.

S,byTcos Y
M O_ZP— = 204 lb (permitido)
d

0,05V(Checos?ih + Fyecost
[y, =y [P A = = 3911b
0.05V + VCbcos®y + F
donde S, = 15.000 psi, b = 0,875 pul, y = 0,168, Py =24, F = 841b, V= 7850 pies/min y C = 860 para
un engranaje tallado con una precision tal que tenga un error en el perfil de 0,0005 pul.

El diseno preliminar con P3 = 24 no es satisfactorio, puesto que Fj es mayor que Fy. No obstante, el
diseno es satisfactorio desde el punto de vista del desgaste, ya que la carga de desgaste es mayor que la carga
dindmica. Si se conservan los mismos materiales, serd necesario reducir el paso. Haciendo ensayos sucesivos
se establece que el paso normalizado que se necesita es P; = 14. Ahora b = 677/14 = 1,345 pul; utilizar
b = 1,25 pul. Entonces Nﬁ = 3(14) = 42, Nf = 42/(0,707)° = 119, y = 0,162 (aproximado, utilizando
un 4ngulo de presién de 20°) y obtenemos F,=4811b y Fj = 412 1b. Esta es una solucién satisfactoria.

3. Un par de engranajes helicoidales con un dngulo de hélice de 23° debe trasmitir 3% HP a una veloci-
dad del pinén de 10.000 rpm. La razén de velocidades es 4 a 1. Ambos engranajes deben hacerse de
acero endurecido (s; permisible — 15.000 psi). Los engranajes son de dientes “stub” a 20° y el pinén
debe tener 24 dientes. Determinar los minimos didmetros de los engranajes que se pueden utilizar y
el BHN requerido.

Solucion:

(a)

(b)

Verificar primero con base en la resistencia. El pifién es el mas débil de los engranajes.

Como los didmetros son desconocidos, se utiliza la siguiente forma de la ecuacién de Lewis y se en-
cuentra 9 TP3 ot

Y = =S 9
kyT°N cos d

donde el momento de torsi6n del pinén es T = 3,5(63.000),/10.000 — 22 lb-pul, k supuesto = 6, N = 24, N]c =
N/cos®¢y = 3,1, y = 0,139 (aproximado, utilizando un 4ngulo de presién de 20°) y iy = 23°.

Suponiendo un factor de velocidad =%, 0,242P 3 ~ $(15.000) y Pj ~ 31. Ensayemos un paso nor-
malizado de 32; entonces Dp = 24/32 = 0,75 pul y V = 0,757 (10.000) /12 = 1965 pies/min.

78

— =)
78 + V1965

= 15.000( = 9550 psi, S producido = 0,242(32)® = 7930 psi

S permisible

El disefo es satisfactorio desde el punto de vista de la resistencia.
El valor de k se puede reducir a k = 6(7930,/9550) — 5. Ahora b — 577/32 — 0,49; utilizar b = Jpul.

Verificar con base en la carga de desgaste y en la carga de fatiga en flexion. Suponer una dureza Brinell pro-
medio de 250 para el primer ensayo.

. DPOK 0.15)(05)1.6)122) | ge oy (pertmitido)

@y cos?y) cos? 23°
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So by TTcos 15.000)(0,5)(0,139)77(0,92 .
Fy, = e yP i “p L )4 );2 i ) s 94,5 1b (permitido)
d

donde tan ¢, = tan 20°cos 23°, (;,’)n — 18,5°, @ = 2(96)/(24 + 96) = 1,6, K = 122,0 (basado en ¢)n).

Verificar con base en la carga dindmica. Suponer C = 860 (engranajes tallados con precision).

0,05V(Cbcos?iy + F)cos
F, = F + - l/’ l/l = 380,6 1b

d 0,05V + VCbcos?y + F

donde F = 22/0,375 = 58,6 lb; b = 0,5; V = 1965 pies/min; cos 23’ = 0,92.

El disefio no es satisfactorio desde el punto de vista del desgaste, ya que la carga dinamica es mayor que
la carga de desgaste y que la carga de fatiga en flexién. Probablemente serd necesario aumentar los didmetros
y cambiar el material por otro que tenga un limite de fatiga superficial mayor.

Comenzando con la ecuacion de carga de desgaste, Fy) = Dﬁb(l,G) K/0,92)2. Sea b = 6P, = 7TD¢;/4
para un pifion de 24 dientes; entonces Fy, = 1,485 D’K.

La ecuacion de carga dindmica puede establecerse también en funcién del didmetro del pifi6n, utili-
zando F = 2T/Dp = 44/D¢; 0,06V = 131 D¢; para una velocidad del piién de 10.000 rpm y suponiendo
C = 860.

poo 44 131D5[(86077Dp/4)(0,92)° + 44/_01,](0,92)

d D, 131D, + V860770, /4)(0,92° + 44/D

Ahora, por ensayos sucesivos se determina una combinacién satisfactoria de Dp y K. Ensayemos Pg = 10
o D¢= 2,4pul; K = 250, b = 77(2,4)/4 = 1,885; entonces

[y B 1,485D;K =21401b, F; = 1164 1b, F, =(15,000) (1,885)(0,139)77(0,92)/10 = 1138 1b

Esto nos dara una solucién, ya que Fj es sélo ligeramente mayor (2,3%) que Fo.

4. Un par de engranajes helicoidales de acero, tallados con precision, estin montados sobre ejes parale-
los, con una distancia entre centros de 7,5 pul y trasmiten potencia con una razén de velocidades
de 4 a 1. El pifién gira a 10.000 rpm. Ambos engranajes son hechos del mismo material, el cual tiene

un

s, = 15.000 psi. Los dientes son “stub” a 20° y el 4ngulo de la hélice es 45°. La longitud del dien-

te es 0,75 pul y el paso diametral es 24. Determinar la maxima potencia que se puede trasmitir sin
peligro de falla, considerando el desgaste y la resistencia. Los dos engranajes tienen una dureza Bri-

nell de 400.
‘Solucion:
(a) Determinar la carga de desgaste.
DybOK 3(0,75)(1,6)(268)
T — = e = 1930 1b
cos?y {0,707)

(k)

donde Dy=3, b=075 Q=16 tanc, = tan20°cos 45", ¢, =14,43°% y

K = sis(sengp)(1/E, +1/E)/1,4 = (150.000)%(0,25)[2/(30x 10%)]/1,4 = 268

Determinar la carga de fatiga.

5 . Soby7cosy (15.000)(0,75)(0,139)71(0,92) oo oy
o Pd 24

(¢) La carga dindmica no debe sobrepasar 188,5 lb. V = 7850 pies/min.

| (0,05)(7850) (860 x 0,75 x0,92° + F)(0,92)
d (0,05)(7850) + \/860(0,75)(0,92)% + F

Haciendo F = 0 en esta ecuacion, obtenemos Fj = 474 lb, que es mayor que Fy.

Las ecuaciones de Buckingham indican que el disefio anterior no serd satisfactorio desde el punto de
vista de la fatiga, aun con potencia nula. Con base en las condiciones medias de masa, la vida del engranaje
seré limitada.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

Probar: ¢, = tan*[tan ¢ cos ¢] d

. Dos engranajes helicoidales de acero forjado, tallados con precisién, tienen las siguientes especificaciones:

$o = 10.000 psi, s,5 =90.000 psi, P, =8, b= 1,25pul

El pindn gira a 600 rpm, la relacién de trasmision es 25/9, ¢ = 20° ?dientes de profundidad total) y el 4ngulo
de la hélice Y = 23°. Determinar la carga trasmitida F, la carga de desgaste F,,, la carga dindmica Fj y el
empuje axial F,.

Resp. F=3861b, F, =4401b, F; =7731b, F, = 164 lb

. Dos engranajes helicoidales de acero que tienen un dngulo de presién normal de 143° y un dngulo de hélice de

23°, conectan dos ejes paralelos. El pifién tiene 48 dientes, el engranaje 240 y el paso diametral es 8. El pinon tie-
ne una dureza Brinell de 250 y el engranaje una dureza Brinell de 200. La longitud del diente es 10 pulgadas.
Determinar la carga de desgaste.

Resp. K = 76, @ = 1,67, F,, = 9000 lb

Dos ejes paralelos estin conectados por medio de un par de engranajes helicoidales. El pinon trasmite 15 HP a
una velocidad de 4000 rpm. Ambos engranajes son hechos de acero endurecido (s, permisible = 15.000 psi).
Si la razén de velocidades es 43 a 1, determinar los menores didmetros de los engranajes que se pueden utilizar,
que tengan la resistencia suficiente. Ninguno de los engranajes debe tener menos de 30 dientes; los dientes son
“stub” con un dngulo de 20° en el plano diametral y el 4ngulo de la hélice es 45°. Utilizar la ecuacién de Lewis.

Resp. P4 = 16, b = 1,25

En el problema 8 determinar la dureza Brinell promedio de los dos engranajes que se requiere para obtener un
disefio satisfactorio, desde el punto de vista del desgaste. C = 860.

Resp. K = 89,5; Sgs = 86.600 psi, BHN promedio = 242

En el problema 8 determinar si los engranajes estdn disefiados satisfactoriamente para soportar los efectos dina-
micos. Utilizar K = 89,5. Caleular F,, F,,y Fj.

Resp. Fyy = 687 1b, Fy = 3621b, F; = 686 Ib, Fp deberia ser > Fj.




Capitulo 20

Engranajes coénicos

LOS ENGRANAJES CONICOS se utilizan generalmente para conectar ejes que se cortan y se pue-

den clasificar de acuerdo con la amplitud de su angulo primitivo.
Los que tienen el 4ngulo primitivo o menor que 90° son engranajes conicos externos, como se ve en la
figura 20-1. Los que tienen el angulo primitivo de 90° se llaman coronas dentadas, como se muestra en
la figura 20-2. Los que tienen el dngulo primitivo ® mayor que 90° son los engranajes conicos internos,
como se indica en la figura 20-3. La suma de los dngulos primitivos de dos engranajes conicos acoplados
es igual al 4ngulo formado por los dos ejes. Con respecto a un elemento del cono, los dientes pueden ser
rectos o espirales. El estudio de este capitulo se limitard a los engranajes conicos de dientes rectos que
conectan ejes cortados a 90°, como muestra la figura 20-4.

Fig. 20-2

Fig. 20-4

Fig. 20-3

Como ocurre en el disefio de la mayoria de elementos de maquinas, en el diseno de engranajes se
hacen numerosas aproximaciones. No se pueden establecer reglas fijas, puesto que hay muchas varia-
bles. La mayor parte de los ingenieros siguen los procedimientos propuestos por Buckingham, Gleason
y los recomendados por la AGMA (American Gear Manufacturers Association). Todo procedimiento
para disefiar engranajes debe considerarse como preliminar, hasta que se compruebe experimentalmente
que se satisfacen los requisitos especificados.

Como en los engranajes cilindricos de dientes rectos y en los helicoidales, el diseno de engranajes
cénicos se basa en la resistencia a la flexion, en la carga dindmica y en la carga de desgaste.
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EL DISENO POR RESISTENCIA de un engranaje conico de dientes rectos se puede hacer con

base en la ecuaciéon de Lewis. Debe observarse que el diente se
adelgaza y su séccion trasversal se hace mas pequenia a medida que converge hacia el vértice del cono.
Para hacer la correccion debida a esta situacion, la ecuacién de Lewis se modifica en la forma indicada
mas adelante.

La fuerza permisible F que se puede trasmitir es

F = s_b_le(l;b)
Py L
donde s = esfuerzo de flexién permisible, en psi
¥ = factor de forma basado en el nimero formativo de dientes y en el tipo de perfil del diente
L = generatriz del cono (pul), la cual es igual a la raiz cuadrada de la suma de los cua-
drados de los radios primitivos de los engranajes acoplados (para ejes que se corten
a 90°)
% = paso diametral basado en la mayor seccidn trasversal del diente
b = longitud de los dientes de los engranajes, en pul.

Con el fin de obtener un funcionamiento satisfactorio y facilidad en la fabricacién de los engra-
najes helicoidales, se recomienda que la longitud del diente esté limitada entre L/3 y L/4, donde L
es la generatriz del cono. En general diseharemos la longitud del diente con un valor cercano (pero
nunca mayor) a L/3. Cuando se disena con base en la resistencia, el didmetro del engranaje puede
ser conocido o no serlo. Cuando se conoce el didmetro, es conveniente utilizar la ecuacién modificada
de Lewis, en la forma P

¢ _ sbm L—b
(L)

= valor permitido

a7
Obsérvese que todos los términos del miembro de la derecha de la ecuacién anterior pueden determi-
narse una vez que se ha especificado el material. La fuerza trasmitida F se determina dividiendo el
momento de torsiéon del engranaje mds débil por su radio primitivo. La longitud del diente, b, puede
tomarse como L/3, redondeando hasta el valor expresado en octavos de pulgada que esté mas cercano
por debajo de este valor. El esfuerzo permisible s se calcula en la forma que se explica en la siguiente
seccion. La ecuacién anterior proporciona, entonces, un valor permisible de B /Yy que se debe satisfacer,
escogiendo un valor adecuado para .

Cuando el didmetro es desconocido, conviene emplear la siguiente forma de la ecuacién de Lewis:

zTP;( L,
brryN "L —b

= esfuerzo real £ esfuerzo permitido

® 0 2 3, 3 4 0. N
Esta ecuacion proporciona un valor del esfuerzo real, en funeién de [c,i , después de hacer los siguientes
remplazos:

L M = . L 3
Seab—g—@\/1+R y beaL—b_E
donde N = numero real de dientes del engranaje mds débil
Ny = ntmero de dientes del pifion
R — razén de la velocidad angular del pindn a la velocidad angular del engranaje

El diseno desde el punto de vista de la resistencia puede considerarse como una primera aproxi-
macién que debe verificarse por efectos de desgaste y de la carga dindmica, como se explicard mas
tarde.

LOS ESFUERZOS PERMISIBLES, s, para las condiciones medias pueden tomarse como

ISR so(%) psi para dientes fresades o s = SO(':IBZ—Ei/I_/

donde s, es el limite de fatiga del material del engranaje para carga libre, corregido por el efecto de
la concentracion promedio de esfuerzos (psi). Un valor aproximado de 5, €s 1/3 de la resistencia al
fallar, con base en el valor promedio de la concentracion de esfuerzos. V es la velocidad en la linea pri-

mitiva (pies/min).

) psi para dientes tallados por generaci6n
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Para un engranaje cénicob EL NUMERO VIRTUAL O FORMATIVO de dientes, Nf, es el
numero de dientes que se tallarian en un engranaje que tuviera un radio primitivo igual al radio del
cono complementario, siendo el paso el mismo del engranaje real.

Nf = N/cos o

donde N = numero real de dientes del engranaje
@ = éangulo primitivo o la mitad del dngulo del cono
LA CARGA DE DESGASTE LIMITE, E,, puede aproximarse por
0,75 D¢ bKQ

= = (valor permitido)

w cos o

donde Dy, b, Ky @ son los mismos de los engranajes cilindricos de dientes rectos, con la diferencia
b granaj
que @ se basa en el niumero formativo de dientes y @ es el 4ngulo primitivo del pinén.

LA CARGA DE FATIGA LIMITE, F, , puede aproximarse por

by T L—b o
F, = 22— (==2 (valor permitido)
F, L

LA CARGA DINAMICA, Fd’ que es igual a la carga trasmitida mds un incremento de carga de-
bido a los efectos dindmicos, puede aproximarse por

F - F & 0,05V(bC+F)
a 0,05V + VbC+ F

donde los simbolos son los mismos utilizados en los engranajes cilindricos de dientes rectos. 14:1 debe
ser < Fw, Fd debe ser < s

Obsérvese que F, y F,, son valores permitidos que no deben ser excedidos por la carga dindmica.

LAS NORMAS DE LA AMERICAN GEAR MANUFACTURERS ASSOCIATION (AGMA)
recomiendan la siguiente potencia indicada para carga m&éxima, tanto para engranajes conicos rectos
como espirales:

snpry'ﬂ(L—O,Sb) 78
126.000BL 78+ V7

donde s = 250 veces el numero de dureza Brinell del engranaje mas débil, tanto para engranajes
que han sido endurecidos, como para engranajes que no han sido endurecidos después
de tallados

s = 300 veces el numero de dureza Brinell del engranaje mas débil, si éste es cementado

HP =

n = velocidad del pifidn, en rpm
Todos los demds simbolos son los mismos empleados anteriormente.

LAS NORMAS DE LA AGMA PARA DESGASTE (DURABILIDAD) recomiendan las siguien-
tes potencias indicadas:

HP = 0,8 G, Cgb para engranajes helicoidales de dientes rectos
HP = C,Cgb para engranajes helicoidales de dientes espirales

donde C, = factor del material, de acuerdo con la lista mostrada en seguida
1,5
c, - 1
57233 1ga V¥V

n = velocidad del pifién, en rpm
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FACTOR DEL MATERIAL C, - LISTA PARCIAL

Engranaje Pifion
g Dureza : Dureza
Material Brinell Material Brinell Cm
I 160-200 I 210-245 0,30
11 245-280 11 285-325 0,40
II 285-325 II 335-360 0,50
II 210-245 III 500 0,40
IT 285-325 v 550 0,60
111 500 v 550 0,90
v 550 v 550 1,00
I = acero recocido III = acero endurecido superficialmente o en aceite

II = acero tratado térmicamente IV = acero cementado

Se ha encontrado experimentalmente que, por regla general, si los dientes de hierro fundido son
suficientemente resistentes, no fallaran por desgaste y que si los dientes de acero satisfacen los requisi-
tos de desgaste, seran suficientemente resistentes.

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Un engranaje conico de hierro fundido tiene un didmetro primitivo D de 0,24 pul y un dngulo pri-

mitivo @ de 30°. El paso diametral P; es 10. Determinar la carga de fatiga permisible, Fo. Los
dientes son de 20* y profundidad total.

Solucion: 2
S0y I, —b (8000) (8)(0,149)77 24 — 8
I ) = Pd(L): 10 (Tog ) = 19961b

donde s, = 8000 psi para hierro fundido, L = D/(2 sen 30°) = 24 pul, b = L/3 = 8pul,
B.D
N d 10(24) 8
= 0,149 (factor de f basad Ny = = = = 277 dient
y (factor de forma basado en que I S T e =08 30° ientes)

2. Dos engranajes cénicos de acero que tienen una dureza Brinell de 250, conectan dos ejes a 90°. Los
dientes son de 144 y profundidad total y el paso diametral es 6. Los numeros de dientes del pinén
y del engranaje son 30 y 48, respectivamente. La longitud del diente es 1,5 pul. Determinar la carga
de desgaste, F, .
Solucién: e L OO 015 5),5)98)(1,40)
w

= BN STy = 918 1b
cos O 0,846

donde D¢> = Nﬁ/Pd = 30/6 = 5pul, Dg = Ng/Pd = 48/6 = 8pul, b =15 pul

K - Sestsen ) (1/Ep+1/Eg) _ (90.0007 (0,25)[2/(30x 16%)] _ o
1,4 1,4

S,s = (BHN)(250) — 10.000 = (400)(250) — 10.000 = 90.000 psi

L 2N]‘ (eng) v 2(90,5) =
Ny (pifén) + Ny (eng) 35,4 + 90,5 ’
N N
g 48 P 30
N o, e fe” Tk mCRMESgg s Wy = _ - - 35,4
' ene) = oW eng 0,58 e (piRdn) = (piaén) 0,847
R - R S
b 2,5 g 4
cos0 (eng) = —F = 25 _ 053, cosd (pifien) = -5 = —— = 0,847, L =VR,+R, =472
8 =7 " am P L~ am s



ENGRANAJES CONICOS 245

3. Dos engranajes cénicos de hierro fundido trasmiten 3 HP, con una velocidad en la linea primitiva
de 860 pies/min. La longitud de los dientes de los engranajes es 0,75 pul. Determinar la carga
dindmica F; . Los dientes son de evolvente a 141" y tallado de precisién.

Solucidon:

b g L5 0,05V (Ch+ F) (0,05) (860) (400x 0,75 + 115)

G s = 115 + = 3971
e
0,05V + VCb+ F (0,05)(860) + V400x0,75 +115
| donde F = (HP) (33.000)/V = (3)(33.000)/860 = 115 lb
C = 400 para engranajes tallados con precisién (igual que para engranajes cilindricos de dientes rectos)

V = 860 pies/min, b = 0,75 pul

4. Dos engranajes cénicos de hierro fundido que tienen didmetros primitivos de 3 pul y 4 pul, respecti-
vamente, deben trasmitir 3 HP a una velocidad del pifién de 1100 rpm. Los perfiles de los dientes
son de 143°y forma compuesta.

(a) Determinar la longitud b del diente y el 1—'(’i requeridos, desde el punto de vista de la resistencia,
empleando la ecuacion de Lewis.

(b) Verificar el disefio desde el punto de vista de la carga dindmica y del desgaste.
Solucion:
El pifién es el mas débil de los dos engranajes, puesto que ambos son del mismo material.

(a)) Diseno basado en la resistencia.

P.

a sbm L —b (4650)(0,75)77 ,2,5 - 0,75 ss
ot e 220 - g = 66,5 ermitid
y FL) 115 i 2.5 ) n0f KRRgIER)
1200 1200 i 3T . .
d = ™ snnn . 7 — Tennt asN = ] = = .
onde s 90(12004‘ V} 8000(1200+860) 4650 psi, 12 (1100) = 860 pies/min

b=L/3 = 25/3 = 0,83pul(use 0,75 pul), L = \/Rf,+R; = V1,52+ 22 = 2,5 pul.

Sp = 8000 psi para hierro fundido, F = (3)(33.000)/860 — 115 lb

Entonces, siy ~ 1y Pg/y = 66,5, Pg ~ 6 6 7.

Ensayemos Pg = 7: Np = (3)(7) = 21, Nf(piﬁén) = 21/cos 0 = 26,2 (dientes formativos), y =
0,098 para 26,2 dientes. Ahora, Pg/y = 7/0,098 = 71,5 (demasiado débil, puesto que 71,5 > 66,5).

Ensayemos Pg = 6: Np = (3)(6) = 18, Nf(piﬁ(’)n) = 18/cos® = 18/(2/2,5) = 22,5, Ng =
4)6) = 24, Nf(eng) = 24/cos® = 24/(1,5/2,5) = 40, y = 0,094 para 22,5 dientes. Ahora Py/y =
6/0,094 = 63,8 (satisfactorio ya que 63,8 < 66,5).

(h) Verificar por los efectos de desgaste y dinamicos, utilizando Pd = 6.

0.75D055KQ (0,75)(3)(0,75) (193)(1.28)
cos 0 (pifi6n) 0,8

W =

522 1b (permitido)

donde K — 193 con base en que 8,5 = 90.000 psi para hierro fundido contra hierro fundido (capitulo
18, tabla III y

2N; (eng)
Q = .-,f = (2)(40) = 1,28.
N]c (pindén) + Nf (eng) 22,5 + 40
So by | =
Fo 1 (154 (L b) u (8000)(0,75)(0,094)77(2,5 0,75) = 2071b (permitido)
P, L 6 2,5

Tanto Fy como Fw deben ser iguales o mayores que F;.

(0,05) (860)(400x 0,75 + 115)

= I 5 SO

— e =115+ = 3971b
0,05V + VCb+F (0,05)(860) + V400 x 0,75 + 115

El disefio es satisfactorio desde el punto de vista del desgaste, pero la carga dindmica es mayor que la carga

de fatiga. Debe destinarse un material mejor para el pifién con el fin de aumentar la carga de fatiga por lo me-
nos a 397 lb.
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5. Se debe emplear un par de engranajes conicos para trasmitir 12 HP. Determinar el paso diametral

y los didmetros para que se satisfagan las siguientes especificaciones:

Pifién Engranaje
No. de dientes 21 60
Material Semiacero Hierro fundido
So 12.000 psi 8000 psi
Dureza Brinell 200 160
Velocidad 1200 rpm 420 rpm
Perfil del diente 14%° compuesto Igual

Solucion:
(a) Disenar con base en la resistencia, utilizando la ecuaciéon de Lewis.

En primer lugar se determina cudl de los dos engranajes es mas débil. La resistencia de los engranajes

es una funcién del producto de s, por y.

60 V212 + 602 21V212 + 60

o = 182, y = 0,120. Nf(pmon) = 0

Nf(eng) = = 22,2, y = 0,093.

Spy (eng) = 8000x0,120 = 960 (mas débil). s,y (pifidn) = 12.000x0,093 = 1120.

Basar el disefio en el engranaje, que es mas débil que el pinén.

Como los didmetros son desconocidos, utilizaremos la siguiente forma de la ecuacion de Lewis:

2TP, |
Sreal = ﬁ(m) § S permitido
N,
donde T = M = 18001b-pul paraeleng. y L = —¢V1+R2 = 2—1 V1 + (20/7)7 = 3_1’_8
420 2P 2P P
d a d
2
(2)(1800)2; (3)
Sea b = L _31.8_1086 y Lo, E.Entonces Sa st d — = 22,6}(’;.
3 31?1 131 L-b 2 (31,8/3%)77(0,120)(60)(2)

Suponiendo un, factor de velocidad = %, S permitido = 8000 (3) = 4000; 22,613(’18 = 4000, Py~ 5
Ensayemos un Pd = 5. Entonces Dg = 12 pul, V = (1277/12)(420) = 1320 pies/min y

1200

m) = 3810 psi, Sreal = 22,6(5%

Spermitido = 8000 (

2820 psi.

Por consiguiente % = 5 es satisfactorio. b = 10,6/5 = 2,12 pul; utilizar b = 2 pul.

(b) Verificar por efectos de desgaste y dinamicos.
F, = 0,75D¢7bKQ/cos 0 = (0,75) (4,2)(2)(193)(1,78)/0,945 = 2290 1b

donde Q = (2)(182)/(22,2+182) = 1,78.

Soby™ 1 _ i
L WLk B00@0.1207 83522 _ g5y
Py L 5 6,35
Byo= F e OOVCHER) _ gp0, (0,05(13200(400x24300) ooy
0,05V + VCb+F (0,05)(1320) + V400x 2 + 300

El diseno es satisfactorio desde el punto de vista del desgaste, puesto que F,, > Fj;, pero hay que aumentar
F, hasta igualarlo a F;. Esto se puede llevar a cabo utilizando un paso diametral mas pequefic o mejores ma-

teriales.
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6. Verificar el problema 5 utilizando el procedimiento recomendado por la AGMA y Py = 5.

Solucidon:

(a) La potencia indicada desde el punto de vista de la resistencia, para los valores calculados en el problema 5,
puede determinarse por la ecuacién de la AGMA.

snDybyTr(L - 0,5b)
126.000 P,

78 )
78 +\VV
(8000)(1200)(4,2)(2)(0,120)(7)(6,35=1,0) 78
e L =i ) (_._)
(126.000)(5)(6,35) 78 +1/1320

HP =

= 27,8 HP

(b) La potencia indicada recomendada por la AGMA, con base en la durabilidad, es

HP = 0,8(C Cgb) = (0,8)(0,3)(30,1)(2) = 144
D;’S" 8 (4,259) (1200) 78
donde Cm = 0,3, CB = ( ) = =2 —___) = 30,1, b =2 pul
233 78 +\W 233 78+ /1320
Las ecuaciones anteriores indican que un Pd = 5 y una longitud del diente de 2 pul son seguros para

trasmitir 12 HP, de acuerdo con la AGMA.

7. Dos engranajes cénicos de acero se han disefiado con base en la resistencia, para trasmitir 25 HP.
Si los engranajes tienen las especificaciones que se indican en seguida, encontrar sus durezas corres-
pondientes para que se satisfaga la recomendacién para durabilidad de la AGMA.

Engranaje Pinon
Diametro 8 pulgadas 5,76 pulgadas
So . 20.000 psi 25.000 psi
Velocidad 900 rpm 1250 rpm
No. de dientes 32 23
Long. del diente 1,5 pulgadas 1,5 pulgadas
P; 20 20

Forma del diente

Solucion:

El material que se requiere es una

145° prof. tot.

funcién de Cp .

o 151E T 25
i 0,8Cgb (0,8)(417,75)(1,5)
DY°n 1,5
donde Cg = ( Py (T8 y = (8.767)(1250) 78
233 g4V 233 78+ \/1884

143° prof. tot.

= 0,4375 necesario

) = 47,75.

Este material produce una dureza Brinell de 285 para el engranaje y de 325 para el pifién. Estos valores

corresponden a un C, = 0,5, segin la tabla de factor del material.

. Dos engranajes conicos de acero, con dientes compuestos a 143°, deben trasmitir 20 HP con una razén
de trasmisién de 3. La velocidad del pifién es 1800 rpm. Si los engranajes han sido endurecidos de
forma tal que el factor del material es 0,4, determinar el didmetro minimo probable del pifién, par-
tiendo de la ecuacién de la durabilidad de la AGMA.

Solucién:

1,6
p X 1800 lé
6

D
HP = 08(C,Cph) = 0,8(0.4)(Lme—)(VF)

2 _
- Vi+32 = 20

Suponer un V. F. (factor de velocidad) =~ % y resolver para Dp = 3,94 pul; tomemos 4 pul.

T
Entonces V = 1—24 (1800) = 1885 pies/min y V.F. = — 7l & e 0,642 en lugar del valor supuesto zl’

78+ /1885

que estd dentro del limite de seguridad.
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10.

11.

12,

13.

14.

15.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

Un pinén cénico de acero fundido (s, = 15.000 psi) tiene un didmetro primitivo de 9 pul y un angulo primi-
tivo de 30°. El paso diametral es 6 y el pinén gira a 600 rpm. Desde el punto de vista de la resistencia, unica-
mente, y utilizando las recomendaciones de la AGMA, calcular cuinta potencia puede trasmitir el pifién.
Calcular también la carga de fatiga F,. Los dientes son de 14‘50y forma compuesta.

Resp. 18,2 HP, con base en la AGMA, F, = 1752 1b

Dos engranajes cénicos de acero conectan dos ejes a 90°. El pifién tiene una dureza Brinell de 300 y el engranaje
de 200. Los dientes son de 141°y profundidad total y el paso diametral es 8. El pifidn tiene 40 dientes y el en-
granaje 64. La longitud del diente es 1,5 pul. Determinar la carga de desgaste, F,,. Resp. F,, = 916 1b

Dos engranajes cénicos de hierro fundido conectan un par de ejes en dngulo recto y trasmiten una fuerza tan-
gencial de 300 1b. Los dientes son de 20° y profundidad total y estdn cuidadosamente tallados, con un error
de 0,001 pul. La velocidad en la linea primitiva es 300 pies/min y la longitud del diente es 2 pul. Calcular
la carga dindmica Fj. Resp. Fy = 1820 1b

Un reductor de velocidad en dngulo recto emplea engranajes cénicos endurecidos de acero de aleacidn, tallados
con precisiéon. La relacion de trasmisién es 5 a 1y el pifién gira a 900 rpm, trasmitiendo 50 HP. Si los dientes
son de 20° y profundidad total y el pifién tiene un didmetro de 41 pul, ;cudl debe ser el paso diametral y la
longitud del diente, utilizando la ecuacién de Lewis? s, = 30.000 psi para ambos engranajes. ,Qué dureza
Brinell se requerird para que el desgaste sea satisfactorio? Determinar la carga de fatiga, la carga de desgaste
y la carga dinamica. Resp. Pd =10, b= 3% pul, F;z = 3590 1b, F(') = 3050 1b, Fw = 3590 para K = 145

Dos ejes en angulo recto deben conectarse por medio de un par de engranajes c6nicos de dientes a 20° y profun-
didad total. La razén de velocidades debe ser 4% a 1. El pinon debe ser de acero (5, = 15.000 psi) y el engra-
naje es de semiacero (s, = 12.000 psi). El piién debe trasmitir 5 HP a 900 rpm. Determinar los didmetros
minimos, el paso diametral y la longitud del diente que deben utilizarse, con base unicamente en la resistencia.
Luego calcular el didmetro minimo que se requeriria, segun la ecuacién de durabilidad de la AGMA, con base
en el desgaste. Suponer un factor de material de 0,4.

Resp. Por resistencia: Pd = 8, Nf’ =16, Ng = %1% Dﬁ = 2 pul, Dg = 9 pul.Por desgaste: Db = 2.5 pul

Un par de engranajes cénicos de dientes rectos que forman angulo recto debe trasmitir 2 HP a una velocidad
del pifion de 1200 rpm. El didmetro del pifién es 3 pul y la relacion de velocidades es 31 a 1. Los dientes son
de 145°y forma compuesta. Tanto el piién como el engranaje son de hierro fundido (s, = 8000 psi). Determi-
nar el paso y la longitud del diente, inicamente desde el punto de vista de la resistencia, utilizando la ecuacién
de Lewis. Resp. Py = 28, b = 1,75 pul

Un par de engranajes conicos de dientes rectos estd hecho de acero SAE 1030 y sus dientes son de 20° y profun-
didad total. A través de los ejes, situados en dngulo recto, se trasmiten 8 HP a una velocidad del pifién de 100
rpm, con una razén de velocidades de 5 a 3. Si el didmetro del pifidn es 6 pul, ;cudl es el mayor nimero de
dientes que se puede utilizar, con base en las ecuaciones de resistencia y de desgaste de la AGMA? Los engra-
najes han sido tratados térmicamente y tienen una dureza Brinell de 225. Utilizar Cn = 0,3.

Resp. Pd = 16. Por durabilidad, HP = 10,45



Capitulo 21 J

Engranaje con tornillo sin fin

ELL. ENGRANAJE CON TORNILLO SIN FIN se utiliza ampliamente para trasmitir potencia

con altas relaciones de velocidades entre ejes
que no se cortan, los cuales usualmente (pero no necesariamente) forman angulo recto. La trasmisién por
tornillo sin fin consta de un tornillo sin fin acoplado a un engranaje, denominado a veces rueda den-
tada del tornillo sin fin, como se muestra en la figura 21-1. El tornillo puede tener uno, dos, tres 0 mas
filetes. El paso axial del tornillo sin fin, Py, es igual al paso circular del engranaje, P.. El avance es la
distancia que avanza la hélice del tornillo sin fin a lo largo del eje, por cada revolucién.

Si desarrollamos una vuelta del tornillo sin fin, ésta forma la hipotenusa de un triangulo rectdn-
gulo, cuya base es igual a la circunferencia primitiva del tornillo y cuya altura es igual al avance del
tornillo, como se muestra en la figura 21-2.

7

Avinee = Nw%

o = Angulo de avance
4

!—-—--":—-—
C
F

\§\_
%’4

) | S S S— P EEE e
" ﬂDw

Fig.21-1 Fig. 21-2

Se observan las siguientes relaciones:

tan o - avance _ BN, y (rom),, N, D,
7TDw 77Dw (rpm)g - N—w X Dwtanot

donde el subindice g se aplica al engranaje y el subindice w se aplica al tornillo sin fin.

EL DISENO POR RESISTENCIA de la rueda dentada se basa en la ecuacién de Lewis,

F = sbyR,, = sbym
nd
donde F(lb) = carga tangencial permisible, s(psi) = esfuerzo permisible = so(ﬂ)
1200 + Ig,
55 (psi) = mas o menos 1/3 de la resistencia al fallar, basado en el valor promedio de la con-

centracion de esfuerzos

Ig, (pies/min) = velocidad en la linea primitiva del engranaje.
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Para engranaje con tornillo sin fin, LA CARGA DINAMICA. Fj;, puede calcularse por la férmula
1200 + Vg
a = a0

donde F = carga tangencial realmente trasmitida.

Para el engranaje, LA CARGA DE FATIGA, F, , basada en la ecuacién de Lewis es

soby |
LS

Para el engranaje con tornillo sin fin, LA CARGA DE DESGASTE, F,, puede calcularse por la

férmula
Iy = ngB
donde Dg = didmetro primitivo del engranaje, en pul
b = longitud del diente del engranaje, en pul

B = constante que depende de la combinacién de los materiales utilizados en el tornillo sin
fin y en el engranaje, como se indica en la lista que sigue a continuacién

Tornillo sin fin Engranaje B
Acero endurecido Hierro fundido 50
Acero, 250 BHN Bronce fosforado 60
Acero endurecido Bronce fosforado 80
Acero endurecido Bronce fosforado templado
superficialmente 120
Acero endurecido Bronce antimonio 120
Hierro fundido Bronce fosforado 150

Los anteriores valores de B son validos para dngulos de avance hasta de 10°. Para dngulos com-
prendidos entre 10° y 25°, B aumenta un 25%. Para dngulos de avances mayores que 25°, B aumenta
un 50%.

Lo mismo que para engranajes rectos, helicoidales y cénicos, F, y F,, son valores permisibles
que no deben ser excedidos por la carga dindmica Fg.

LAS ECUACIONES DE LA POTENCIA INDICADA recomendadas por la AGMA se basan en
el desgaste y en la capacidad del siste-
ma de engranaje de disipar calor. Desde el punto de vista del desgaste,

HP = lRKQm (verificacion por desgaste)
donde HP = potencia de entrada

rpm del tornillo sin fin

razon de trasmisién = (rpm),/(rpm)g

= presion constante que depende de la distancia entre centros, como se indica en la lista
que se da

= R/(R + 25)

= factor de velocidad que depende de la distancia entre centros, de la razén de trasmision
y de la velocidad del tornillo sin fin. m puede calcularse por

450
450 + ¥, + 3V, /R

donde Vy = velocidad de la linea primitiva del tornillo sin fin, pies/min

IO R
|
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Distancia entre Distancia entre
centros C (pul) K centros C (pul) K
1 0,0125 10 | 1,20
i 0,025 15 | 40
3 0,04 20 8,0
4 0,09 30 29,0
5 0,17 40 | 66,0
6 0,29 50 120,0
7 0,45 60 200,0
8 0,66 70 320,0
9 0,99 80 | 320,0
|

Las recomendaciones adicionales de la AGMA incluyen las siguientes ecuaciones de disefio:

Dw= 2% = 3Pc' b = 0,73 x didgmetro primitivo del tornillo sin fin, [ = %(4,5 +5lg)
donde Dw = didmetro primitivo del tornillo sin fin, en pul
C = distancia entre el eje del tornillo sin fin y el eje del engranaje, en pul
b = longitud del diente del engranaje, en pul
L = longitud axial del tornillo sin fin, en pul

Estas ecuaciones sirven para calcular aproximadamente las proporciones correctas de este siste-
ma de engranaje.

Con base en las recomendaciones de la AGMA, la potencia indicada limite de entrada de un sis-
tema simple de engranaje con tornillo sin fin para velocidades del engranaje mayores de 200 rpm, pue-
de calcularse, desde el punto de vista de la disipacién de calor, por

9,561,7
R+5

HP = (verificacién por calor)
donde HP= potencia de entrada permisible

C = distancia entre centros, pul

R = razén de trasmisién

Suponiendo que los filetes son cuadrados, la eficiencia de un engranaje con tornillo sin fin puede
aproximarse por la férmula

Eficiencia = m
) 1 + f/tan a
donde f = coeficiente de rozamiento
0. = dangulo de avance
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Un tornillo sin fin de tres filetes tiene un didmetro primitivo de 4 pul y un paso axial de 0,75 pul.
Determinar el dngulo de avance, o.

Selucion: tan o - dvance (0,75) (3) 0.179 o = 10.16°
7D, T(4) ’ :
2. Un reductor con sistema de engranaje con tornillo sin fin debe tener una distancia entre centros de

16 pul. ;Cual sera el diametro aproximado y el paso axial del tornillo sin fin, de acuerdo con las re-
comendaciones de la AGMA?

SOIUCIon: CO,875 160.875 - p 5.14 n il 13 |
D = = = 5,14 pul = 3Pc;. Entonces =~ 2222 — 1,71; utilizar 1§ pu
w = "o 2,2 ¢ E ¢~ 3 [
- - PR D) 1B AR IR
B TR L o . 12, 1§ 1.
Los pasos circulares normalizados son: '8 7'8' 4’ L. 1. 1z, 1§, y2pu

3. Un reductor con sistema de engranaje con tornillo sin fin tiene una distancia entre centros de 10
pul y una relaciéon de trasmisién de 14. Calcular los caballos de fuerza a la entrada, suponiendo
que no hay recalentamiento en el engranaje y que la capacidad de resistencia y de desgaste no se
exceden.

Solucion:
Desde el punto de vista de la disipacién de calor, los caballos de fuerza permisibles a la entrada =

1,7 1,7
9.5C"" _ 9,500 _ ,oup
R+5 1445

4. Un reductor compuesto de un tornillo sin fin de acero endurecido y de un engranaje de bronce fos-
forado tiene una relacién de trasmisién de 40 a 1 y una distancia entre centros de 12 pul. La velo-
cidad del tornillo sin fin es 1500 rpm y su didmetro 4,9 pul. ; Cudl es la potencia de entrada admisi-
ble, desde el punto de vista del desgaste, con base en las ecuaciones de la AGMA?

Solucion:
HP = %KQm = 14,5 HP

donde n = 1500 rpm, R = 40, K = 2,3 (hallado por interpolacién en la tabla)
Q = RAR+2,5) = 0,94

450 . ’ R ; !
= 450+—%+3m = 0,179, vy Vi = velocidad en la linea primitiva del tornillo sin fin =

(1500) (4,977) /12 = 1925 pies/min.

5. Completar el disefio y determinar la capacidad de potencia de entrada de un reductor de velocida-
des con sistema de engranaje con tornillo sin fin, compuesto de un tornillo sin fin de acero endu-
recido y de un engranaje de bronce fosforado de dientes “stub’” de evolvente a 20°. La distancia
entre centros, C, debe ser 8 pul, la razén de trasmisién 10 y la velocidad del tornillo sin fin 1750 rpm.

Solucion:
(a) Determinar D, Dg, P Ny, Ng, @Dy v s

D,= C98759 2 =281~ 3P . Por tanto P. = 2,81/3 = 0,94 pul; utilizar un paso normalizado de
1 pul. Entonces, si el didmetro del tornillo sin fin es aproximadamente 3 pul, el didmetro del engranaje
Dg serda aproximadamente Dg = 2C — Dy = 2(8) — 3 = 13 pul.

Ahora, Ny/N, = 10 = 7Dg/F.Nyy 0 Dg= 10F.N,/77 . Entonces, se puede determinar el valor exacto de

Dg para diferentes valores de Ny,.

Ny 1 2 3 4 5

Dg 319 | 638 | 957 | 12,76 | 1595
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Se tomara el didmetro del engranaje igual a 12,76" (cercano a 13'') y el didmetro del tornillo sin fin sera
3,24", valores cercanos a las proporciones deseadas.

Como el tornillo sin fin es de cuatro filetes, entonces tan ¢ = avance/’ﬂDw = (1)(4)/3,247T =
0,393, @ = 213°. Luego P, = P. cos @ = (1)(cos 213" ) = 0,93"".

La longitud del diente b ~ 0,73Dqy = (0,73)(3,24) = 2,4"; utilizar 2%”.

(b) Podemos calcular la capacidad del engranaje asi:

F = sbyP,. = 18301b (carga trasmitida de seguridad)
donde P,.= 0,93 (de la parte (a)), y = 0,146 (de la tabla de factores de forma), b = ZZL” (de la parte (a})
WS = So(ﬁ%ol/—g) , en donde s, = 8000 psi (para bronce fosforado) y V= WDg(rpm)g/IZ = 77 (12,76)
(175)/12 = 584 pies/min.
- . 1200+ V5
Para una carga trasmitida F = 1830 lb, la carga dindmica serd aproximadamente (———n=—)F =
2720 1b. 1200

Sin embargo, la carga de desgaste permisible es Fyy = DgbB = 3200 lb, donde B = (80)(1,25) = 100
para acero endurecido contra bronce fosforado y un angulo de avance comprendido entre 10° y 25°. Como
la carga dindmica no sobrepasa a la carga de desgaste permisible, sirve de base la carga trasmitida de se-
guridad que se calculé anteriormente. Por tanto, desde el punto de vista de la resistencia y el desgaste del
diente, la potencia permisible es

HP = FVg /33.000 = (1830)(584)/33.000 = 32,4 HP
(c) Segtn la férmula de la AGMA basada en el desgaste, la capacidad de absorber potencia del sistema es
HP - %KQm = 175 HP
donde n = 1750 rpm, R = 10, K = 0,66 (de la tabla, para C = 8'), @ = R/(R + 2,5) = 08y m =

T S ORI que V,, = 77D, n/12 = 1485 pies/min.
450+ V;,+ 3¥,/R

(d) Desde el punto de vista de la disipacién de calor, los caballos de fuerza a la entrada pueden calcularse por

la féormula
9,5 ¢ 9.5 (8)"
= S - = P
HP R+5 15 21,5 H

Los anteriores analisis indican que los caballos de fuerza a la entrada deben limitarse a 17,5, segin
las recomendaciones de la AGMA basadas en el desgaste.

. Se debe disehiar un reductor de velocidad para una potencia de entrada de 1 HP y una relacién
de trasmisién de 27. El tornillo sin fin es de acero endurecido y tiene una velocidad de 1750 rpm.
La rueda dentada debe ser de bronce fosforado y los dientes deben ser de evolvente a 143° .

Solucion:

(a) Se necesita escoger por ensayo una distancia entre centros. Supongamos que de una experiencia anterior se
sabe que la distancia entre centros para un sistema de este tamafio es, mds o menos, 4 pul. Entonces
D, = 498799 9 = 1,53 ~ 3B. y Dg ~8-1,53 = 6,47"; estas son las proporciones deseadas.

Ng debe ser un multiplo de 27, esto es, 77(6,47)/P. = 27, 54, 81, etc.

Asi mismo, Pc = 7T(6,4’7)/Ng debe ser aproximadamente 1/3 de Dy, o sea aproximadamente 0,5.

Para Ng = 27, P, = 0,75". Para Ng = 54, P = 0,375". Usar Pc = 0,375" y N, = 2.
Entonces D, = (0,375)(54)/7T = 6,45", Dy = (2)(4) — 6,45 = 1,55", y la longitud del diente b =
0,73)(1,65) = 1,13"”. Utilizar b = 1,125".

(b) Verificar el disefio con base en la resistencia y el desgaste del diente. La carga trasmitida permisible es

F = sbyP. = 3811lb

donde P, = 0,375” (hallado anteriormente), y = 0,111 (de la tabla de factor de forma, para 54 dientes de
1200

1200+ Vg

evolvente a 143°), b = 1,125" (hallado anteriormente) y s = sy( ) en que s, = 8000 psi (pa-

ra bronce fosforado) y Vg = 7TDg (rpm)g/lZ = 109,5 pies/min.
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Carga trasmitida requerida, F = (HP trasmitidos)(33.000)/Vg = 301 lb.

1200+ V,
Carga dinamica calculada = F(__E) - 301(1200+ 109,5

1200 1200
Carga de desgaste permisible, £, = ngB = (6,45)(1,125)(80) = 581 Ib.

) — 328 Ib.

Como la carga de desgaste permisible es mayor que la carga dindmica calculada y la carga trasmi-
tida permisible es mayor que la carga trasmitida requerida, el disefio es satisfactorio desde el punto de vis-
ta de la resistencia y el desgaste de los dientes del engranaje. En efecto, la potencia permisible es

F'Ig’/33.000 = (344)(109,5)/33.000 = 1,14 HP

(¢) Verificar la potencia de entrada por medio de la férmula de la AGMA basada en el desgaste.

.

potencia de entrada = I%KQm = 1,94 HP
donde n = 1750 rpm, R = 27, K = 0,09 (de la tabla, para una distancia entre centros de 4"), @ =

450 . .
R/(R 2,5) = 0,915 = — = _ 0,364 en que V, = 77D n/12 = 710 pies/min.
oy Y ™ 450+ V,,+ 3V, /R que fy =Ty P

(d) Verificar con base en la disipacidon de calor. Potencia de entrada permisible =

9,5C"" (9,5 ("

= = 3,15 HP
(e) En resumen: R+5 27+5
Potencia admisible Basada en
1,14 HP Resistencia y desgaste del diente del engranaje
1,94 HP Potencia de entrada segiin la férmula de la AGMA, basada en el desgaste
3,15 HP Capacidad de disipar calor

De acuerdo con nuestros célculos, el reductor disenado es conveniente para potencias de entrada hasta
de 1,4 HP. El reductor debe disefiarse nuevamente para una distancia entre centros ligeramente menor.

PROBLEMAS PROPUESTOS

7. Un tornillo sin fin de doble filete tiene un dngulo de avance de 20°. Si el paso es de 1,25", ;cuél es el didmetro
del tornillo? Resp. Dy = 2,19pul

8. Un reductor de velocidades de sistema de engranaje con tornillo sin fin tiene una distancia entre centros de
10 pul. ;Cuadl debe ser el didmetro y el paso axial del tornillo, de acuerdo con las recomendaciones de la AGMA?
Resp. Dyy= 3,40 pul, Pc = 1,25 pul

9. Un reductor de velocidades compuesto de un tornillo sin fin de acero endurecido y un engranaje de bronce
fosforado tiene una relacion de trasmisiéon de 20 a 1. La velocidad del tornillo es 1200 rpm y su didmetro 2,68
pul. ;Cudl es, aproximadamente, la potencia de entrada permisible, desde el punto de vista de la ecuacién
de la AGMA basada en el desgaste? Resp. 17,8 HP

10. Un reductor de velocidades de sistema de engranaje con tornillo sin fin tiene una distancia entre centros de
8,6 pul y una razén de trasmision de 20. ;Cual es, aproximadamente, la potencia de entrada méaxima ad-
misible, para que no haya recalentamiento? Resp. 14,4 HP

11. Un tornillo sin fin de acero endurecido trasmite potencia a un engranaje de bronce fosforado, con una rela-
cién de velocidades de 20 a 1. La distancia entre centros es 15 pulgadas. Determinar el paso circular normali-
zado y el angulo de avance, para que las proporciones estén tan cerca como sea posible a las recomendaciones
de la AGMA. Resp. P, = 1,75 pul, angulo de avance = 8,15°

12. Un tornillo de acero endurecido gira a 1250 rpm y trasmite potencia a un engranaje de bronce fosforado, con
una relaciéon de trasmision de 15 a 1. La distancia entre centros es 9 pul. Determinar el disefio restante y cal-
cular la potencia de entrada, desde el punto de vista de la resistencia, la fatiga y la disipacién de calor. Los
dientes del engranaje son de evolvente a 143 y profundidad total.

Resp. Dg =14,3 pul b = 2,75 pul
Dy, = 3,7 pul HP = 15,3 (resistencia)
Wy = 3 HP = 15,2 (fatiga)
Ng =45 HP = 19,9 (calor)

PC E pul



Capitulo 22

Cojinetes de rodamientos

INTRODUCCION. La aplicacién de los cojinetes de rodamientos implica una seleccién, montaje,
lubricacion y proteccién adecuadas, con el fin de que el funcionamiento de los
cojinetes, con las condiciones especificadas, sea satisfactorio.

La seleccién de un cojinete de rodamientos se hace con base en catdlogos. Desafortunadamente,
los catdlogos de los diferentes fabricantes no emplean, necesariamente, los mismos métodos para selec-
cionar un cojinete, debido, principalmente, a las diferencias de interpretacién de los datos de ensayo y
de las condiciones de servicio. Sin embargo, la clasificacién de los cojinetes se basa en cierta teoria
general que estd bosquejada en este capitulo y que modifican las diferentes companias, de acuerdo con
sus propias experiencias.

El montaje de cojinetes se puede hacer con base en uno de los diferentes procedimientos recomen-
dados, y con frecuencia haciendo un control desde el punto de vista econémico.

Los cojinetes de rodamientos se llaman también cojinetes antifriccién, aunque el rozamiento en
dichos cojinetes es comparable al de un cojinete ordinario bien disefiado que opere con condiciones de
pelicula gruesa. La decisién sobre qué clase de cojinete se debe emplear, es decir, si se debe utilizar
cojinete de rodamientos o un cojinete ordinario, puede tomarse con base en uno o més de los siguientes
factores:

(1) Cuando los momentos de arranque son altos, los cojinetes de rodamientos son mds ventajosos,
debido a la accién giratoria de las bolas o de los rodillos.

(2) Los cojinetes de rodamientos no son tan silenciosos como los cojinetes ordinarios, especialmente a
altas velocidades de funcionamiento.

(3) Cuando hay limitaciones de espacio, se prefieren los cojinetes de rodamientos si la dimensién axial
es limitada y se prefieren los cojinetes ordinarios si est4 limitada la dimensién radial, aunque el
empleo de un cojinete de collar con el correspondiente tanque de aceite, podria requerir una gran
dimensién radial.

(4) Cuando se desea hacer un aislamiento eléctrico, la pelicula de aceite ayudard a proporcionar el
aislamiento.

(5) Los cojinetes de rodamientos dan una advertencia (haciéndose ruidosos) cuando la falla es inmi-
nente, mientras que en los cojinetes ordinarios la falla ocurre repentinamente, siendo mas desas-
trosos los resultados.

(6) Los cojinetes de rodamientos pueden soportar cargas radiales y axiales combinadas (con excepcién
de los cojinetes de rodillos rectos).

(7) Los cojinetes de rodamientos pueden precargarse, si asi se desea, con el fin de reducir las deforma-
ciones en los cojinetes y obtener mayor exactitud, como en el caso de las maquinas herramienta.

(8) El juego debe ser mucho menor en los cojinetes de rodamientos que en los cojinetes ordinarios, a
fin de obtener gran exactitud en la colocacién de las partes de una maquina, tales como engranajes.

(9) Los cojinetes de rodamientos pueden engrasarse antes del montaje, con lo cual se evita el mante-
nimiento posterior. Cuando se utiliza aceite para lubricar cojinetes de rodamientos, el problema
de la lubricacién generalmente es mucho mas sencillo que el que se presenta con cojinetes ordinarios.
La falla del sistema de lubricacién de un cojinete de rodamientos no es calamitosa, como podria
serlo en el caso de un cojinete ordinario.

(10) Los cojinetes de rodamientos pueden soportar altas sobrecargas por periodos cortos.
EL COEFICIENTE DE ROZAMIENTO en los cojinetes de rodamientos varia con la velocidad,
la carga, la cantidad de lubricacién, el montaje y la

temperatura de funcionamiento. Se puede utilizar un coeficiente constante para hacer cdlculos apro-
ximados cen condiciones de lubricacién favorables, llamadas condiciones normales de funcionamiento.
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Los valores enumerados a continuaciéon son los que recomienda la SKF:

f = 0,0010 para cojinetes autoalineantes (carga radial)

f = 0,0011 para cojinetes de rodillos cilindricos con rodillos cortos para guia de brida (carga
radial)

f = 0,0013 para cojinetes de bolas para empuje axial (carga de empuje axial)

f = 0,0015 para cojinetes de una hilera de bolas (carga radial)

f = 0,0018 para cojinetes de rodillos esféricos (carga radial)

f = 0,0018 para cojinetes de rodillos cénicos

Los coeficientes de rozamiento ocasionados por el uso de aceites de alta viscosidad, una lubricacion
mayor que la éptima o el empleo de cojinetes nuevos, serdn mayores que los que se enumeraron an-
teriormente. Kl rozamiento por cierre no debe ignorarse. Los valores del coeficiente de rozamiento ha-
llados en pruebas por la New Departure varian desde 0,0005 hasta 0,003, con un promedio de méas o
menos 0,001.

Debe senalarse que un montaje incorrecto, como ocurriria cuando la interferencia entre el eje y
el interior del anillo del cojinete es mayor que la recomendada por los fabricantes, puede causar una
excesiva ligazon y excesivo rozamiento.

El momento de rozamiento estd dado por

M, = Ff(D/2)
donde M; = momento de rozamiento, en lb-pul; F = carga radial o axial, segin se especifique, en
lb; f = coeficiente de rozamiento; D = didmetro interno del cojinete. (En la practica es usual referir

la fuerza de rozamiento al didmetro interno del cojinete o al didametro del eje.)

LA CAPACIDAD ESTATICA DE LOS COJINETES depende de las condiciones subsiguientes

a la aplicacion de la carga estatica, asi
como también de las dimensiones fisicas. La capacidad estatica de un cojinete que no gira después de
aplicada la carga estatica sera mucho mayor que la de un cojinete que si gire; las cargas muy pequenas
produciran deformaciones permanentes en el cuerpo rodante y en el camino de rodadura, que impiden
el funcionamiento silencioso a altas velocidades, aunque el valor del rozamiento no se afecta apreciable-
mente ni el cojinete se averia.

En la figura 22-1 se muestra un cojinete liviano,
uno mediano y uno pesado, que tienen el mismo did- o )
metro interior. Ei

El primer trabajo sobre la capacidad estdtica de
los cojinetes, hecho por Stribeck, sirvio por muchos anos
como base para hallar la capacidad de los cojinetes. Pos-
teriores experiencias y datos de ensayos dieron informa-
ciones adicionales, tales como las capacidades adecuadas
de los cojinetes. Finalmente Palmgrem hizo algunas
modificaciones que a su vez fueron modificadas por
la Anti-Friction Bearing Manufacturers Association
(AFBMA) para adaptar las condiciones dindmicas. El Fig. 22-1
trabajo de Stribeck sirve aun como base de la capaci-
dad estatica de los cojinetes.

La ecuacién de Stribeck para la capacidad estdtica Cg, para cojinetes de bolas, es

c. . kzp’®

@ = T
donde K es una constante que depende del didmetro de las bolas; Z = numero de bolas; D = didmetro
de las bolas. La ecuacion de la capacidad estatica de un cojinete de rodillos rectos es

c, - KZDL

donde K = una constante; Z = numero de rodillos; D = didametro de los rodillos; L = longitud de
los rodillos.

Las siguientes definiciones y datos empleados en el método para evaluar las capacidades de
carga estatica de cojinetes de bolas radiales, se tomaron de la AFBMA Standards — Methods of Evaluat-
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ing Load Ratings of Ball Bearings, publicados por la Anti-Friction Bearing Manufacturers Association
Inc. y reproducidos con su permiso.

. METODO PARA EVALUAR LAS CAPACIDADES DE CARGA ESTATICA DE COJINETES
DE BOLAS RADIALES

A. Definiciones

(1) La carga estdtica se define como la carga que actGa sobre un cojinete que no gira.

(2) Bajo la accién de cargas estiticas de magnitud moderada aparecen deformaciones permanentes en les
bolas y en los anillos de rodadura, que aumentan gradualmente cuando la carga disminuye. Por con-
siguiente, la carga estdtica permisible depende de la magnitud permisible de la deformacién perma-
nente.

La experiencia demuestra que una deformacién permanente de 0,0001 del didmetro de las bolas,
producida en la bola mds cargada y en los puntos de contacto de los anillos de rodadura con ésta, se
puede tolerar en la mayor parte de las aplicaciones de los cojinetes, sin menoscabo del funcionamiento
del cojinete.

En ciertas aplicaciones, donde la rotacion del cojinete es lenta y los requerimientos de lisura y
rozamiento no son demasiado exactos, se puede permitir una deformacién permanente mucho mayor.
Asi mismo, cuando se necesita una lisura extrema o los requerimientos de rozamiento son criticos, la
deformacién permanente total que se puede tolerar es menor.

Con el fin de establecer capacidades comparativas, la capacidad de base estdtica se define como
la carga estdtica radial que corresponde a una deformacién permanente total de 0,0001 del didmetro
de las bolas, que se produce en la bola mds cargada y en los puntos de contacto de los anillos de roda-
dura con ésta.

En cojinetes de una hilera de bolas con contacto angular, la capacidad de base estética se relaciona
con la componente radial de la carga de base estdtica, la cual produce un desplazamiento permanente
radial de los anillos del cojinete, uno respecto al otro.

(3) La carga estdtica equivalente se define como la carga estatica radial que si se aplica, produce la misma
deformacién permanente total en la bola mas cargada y en los puntos de contacto de los anillos con
ésta, que causaria la condicién real de carga.

B. Cdlculo de la capacidad de base estatica y de la carga estatica equivalente

(1) Capacidad de base estatica: La magnitud de la capacidad de base estdtica Cy es

Cy = foiZDQ cos O

donde { = numero de hileras de bolas de un cojinete cualquiera
0, = &angulo nominal de contacto = 4ngulo nominal comprendido entre la linea de accién
de la carga sobre la bola y un plano perpendicular al eje del cojinete
Z = nuamero de bolas por hilera
D = diametro de las bolas

En la tabla I-1 se dan los valores del factor f, para diferentes clases de cojinetes, tal como se dise-
nany se fabrican comunmente, construidos de acero endurecido.

Tabla I-1
Factor fq
fo
Tipo de cojinete Uit Unidades
kg, mm libra, pulgada

Cojinetes de bolas 0,34 484
autoalineantes
Cojinetes de bolas con surco de
contacto radial y angular Res 1789

(2) Carga estatica equivalente: Para cojinetes sometidos a cargas radiales y axiales combinadas, la
magnitud de la carga estdtica equivalente P, es la mayor de

Po = XoF +Y,F,

PO = I':r
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donde X, = factor radial F'r = carga radial
Y, = factor axial F, = carga de empuje axial

Los valores de Xp y Y se dan en la tabla I-2.

Tabla I-2
Factores Xqy Yq

Cojinetes de una Cojinetes de doble
. . hilera (1) hilera 3
Tipo de cojinete | Lo
Xo | Yo Xo Yo
Cojinetes de bolas con surco de |
contacto radial( | _Oj 'y 0,6 &a
Cojinetes de bolas con surco de = 20° 0,5 0,42 1 0,84
(2)
contacto aigular o = 25° 0,5 0,38 1 0,76
o = 30° 0,5 0,33 1 0,66
o = 35° 0,5 0,29 1 0,58
a = 40° 0,5 0,26 1 0,52
Cojinetes de bolas autoalineantes 0,5 0,22 cot O 1 I 0,44 cot

Notas: (1) Pg es siempre > F,.

(2) Para dos cojinetes similares de una hilera de bolas con contacto angular, montados “cara
a cara”’ o “espalda contra espalda’”, utilizar los valores de Xo ¥ Y5 que se aplican a un co-
Jinete de dos hileras de bolas con contacto angular. Para dos o mas cojinetes similares de
una sola hilera de bolas con contacto angular montados “uno tras otro”’, utilizar los valo-
res de Xy y Yo que se aplican a un cojinete de una hilera de bolas con contacto angular.

(3) Se supone que los cojinetes de doble hilera son simétricos.

(4) El valor maximo permisible de Fa/Co depende del disenio del cojinete (profundidad del
surco y juego interno).

LA CAPACIDAD DINAMICA DE UN COJINETE se basa en la resistencia a la fatiga del ma-
terial, que contrasta con la capacidad esta-

tica que se basa en la deformacién permanente. Es importante observar que, en general, un cojinete
que gira a baja velocidad tiene una capacidad normal mds alta que la capacidad normal estdtica, ya
que la deformacién permanente que tiene lugar se distribuye mds uniformemente; en consecuencia,
con rotacién se puede tolerar una mayor cantidad de deformacion permanente.

La duracién de un cojinete puede definirse en funcién de las horas de rotacién a cierta velocidad
o bien en funcién del nimero de revoluciones. Es necesario definir la duracién en funcién del funciona-
miento de un grupo de cojinetes, ya que la duracién de un cojinete en particular no puede predecirse.
Los cojinetes estan clasificados de acuerdo con dos bases, segun el fabricante:
(1) La duracién media de un grupo de cojinetes.

(2) La duracién alcanzada o sobrepasada por el 90 de los cojinetes. Las capacidades normales dadas
por la AFBMA se basan en la duracién alcanzada o sobrepasada por el 905 de los cojinetes de un
grupo.

La mayor duracién de un cojinete particular rara vez es mayor que 4 veces la duracién media.

La duracién alcanzada o sobrepasada por el 50¢% de un grupo de cojinetes es aproximadamente 5 veces

la duraciéon alcanzada o sobrepasada por el 90¢¢ de los cojinetes. La duracién maxima de un cojinete

particular es alrededor de 30 6 50 veces la duracién minima. Asi, cuando para un cojinete particular,
la confiabilidad y la seguridad son esenciales, se deben utilizar factores de seguridad més grandes,
puesto que no hay forma de predecir qué tan lejos estara la duracién de este cojinete de la duracién
media.

La capacidad de base dinamica de un cojinete C se define como la carga radial constante que
puede soportar un cojinete radial (o la carga axial constante que puede soportar un cojinete de em-

puje axial) para que la duracién minim4 sea de 1.000.000 de revoluciones (que es el equivalente a
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500 horas de funcionamiento a una velocidad de 33,3 rpm); la duracién minima es la duracién alcan-
zada o sobrepasada por el 909 de cojinetes de un grupo., La capacidad de base dinamica se basa en el
hecho que el anillo interno gira y el exterior es estacionario. (Obsérvese que la duracién media corres-
ponderia, entonces, a 5.000.000 de revoluciones, es decir, a 2500 horas de funcionamiento a 33,3 rpm.)

La informacién sobre el método para evaluar las capacidades de carga dinamica en cojinetes
radiales de bolas, suministrada por la Anti-Friction Bearing Manufacturers Association, Inc. y repro-
ducida aqui con su permiso, da las definiciones, los métodos de calcular las capacidades de base di-
namicas, la duracién nominal, la carga equivalente y las constantes necesarias para cojinetes radiales
de bolas, que se escogieron para ilustrar los procedimientos empleados en la clasificacién de cojinetes.
La AFBMA ha preparado informaciones analogas de otros cojinetes, que no se incluyen aqui. Obsérvese
que la informacién puede utilizarse para determinar la capacidad bésica de carga de un cojinete dado,
pero la seleccién de un cojinete requiere la tabulacién de los resultados obtenidos de una serie de coji-
netes, ya que los didmetros de las bolas y los numeros de bolas varian.

II. METODO PARA EVALUAR LAS CAPACIDADES DE BASE DINAMICAS EN COJINETES DE
BOLAS RADIALES

A. Definiciones

(1) La duracién de un cojinete de bolas individual se define como el ntimero de revoluciones (u horas de
funcionamiento a una velocidad constante dada) que puede efectuar un cojinete antes que aparezca la
primera evidencia de fatiga en el material de los anillos o en cualquiera de los elementos rodantes.

(2) La duracion nominal de un grupo de cojinetes de bolas aparentemente idénticos se define como el namero
de revoluciones (u horas de funcionamiento a una velocidad constante dada) que alcanzan o sobrepasan
el 909 de cojinetes del grupo antes que aparezcan signos de fatiga. Como se determinard en seguida, la
duracién alcanzada o superada por el 509, de los cojinetes del grupo es aproximadamente cinco veces
la duracién nominal.

L

La capacidad bdsica de carga es la carga radial estacionaria constante que un grupo de cojinetes de bolas
aparentemente idénticos con el anillo exterior estacionario, pueden aguantar, para una duracién nominal
del anillo interior de un milldn de revoluciones. En cojinetes de una hilera de bolas con contacto angular,
la capacidad bédsica de carga se refiere a la componente radial de la carga, la cual causa un desplaza-
miento puramente radial de un anillo del cojinete respecto al otro.

(4

Cuando se dan las capacidades de carga para velocidades especificas, se deben basar en una duracién
nominal de 500 horas.

(5) La carga equivalente se define como la carga radial estacionaria y constante que aplicada a un cojinete
con el anillo interior giratorio y el exterior estacionario, producird la misma duracién que alcanzaria el
cojinete sometido a las condiciones reales de carga y de rotacién.

B. Calculo de la capacidad basica de carga, la duracién nominal y la carga equivalente

(1) De tiempo en tiempo se deben revisar estas recomendaciones, debido a los adelantos y nuevos desarrollos.

(2) Capacidad basica de carga: La magnitud de la capacidad bdsica de carga C, para cojinetes de bolas
con contacto angular y radial (excepto para cojinetes con rebaje para rellenado), con bolas cuyo didametro
no sea mayor de 25,4 mm (1 pulgada), es

GCRE fo (@ cos OL)O’7 e s 3
Cuando los didmetros de las bolas son mayores que 25,4 mm y las unidades utilizadas son kg y mm,
C = f.cos )’ Z%° 3641D%*;
Cuando los didmetros de las bolas son mayores que 1 pul y las unidades utilizadas son lb y pul,

G- fo @i cos OL)O’7Z2/GD1’4

donde ¢ = numero de hileras de bolas en un cojinete cualquiera

0. = dngulo nominal de contacto = angulo nominal comprendido entre la linea de accién
de la carga sobre la bola y un plano perpendicular al eje del cojinete

Z = numero de bolas por hilera

D = didmetro de las bolas

fc = factor que depende de las unidades utilizadas, de la geometria de los componentes del
cojinete, de la exactitud con que se han fabricado las partes del cojinete y del material
empleado

Los valores de f. se obtienen multiplicando los valores de f./f, tomados de la colamna apropiada
de la tabla II-1, por un factor f, senalado en el apéndice 1.
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Tabla II-1
Factor TC
L
f
D cos a ol Cojinetes de bolas de una hilera con Cojinetes de bolas de |
dp surco para contacto radial y cojinetes doble hilera con Cojinetes de bolas
de bolas de una y de doble hilera con Surco para autoalineantes
surco para contacto angular ) | contacto radial

0,05 0,476 0,451 0,176
0,06 0,500 0,474 0,190
0,07 0,521 0,494 0,203
0,08 0,539 0,511 0,215
0,09 0,554 C,524 0,227
0,10 0,566 | 0,537 0,238
0,12 0,586 ' 0,555 0,261
0,14 0,600 0,568 0,282
0,16 0,608 0,576 0,303
0,18 0,611 0,579 | 0,323
0,20 0,611 | 0,579 0,342
0,22 0,608 | 0,576 0,359
0,24 0,601 0,570 0,375
0,26 0,593 | 0,562 0,390
0,28 0,583 0,552 0,402
0,30 0,571 0,541 0,411
0,32 0,558 0,530 0,418
0,34 0,543 0,515 0,420
0,36 0,527 0,500 0,421
0,38 0,510 0,484 0,418
0,40 0.492 0,467 0,412

Notas: (1) d,, denota el didmetro primitivo del juego de bolas. Para valores de Dcos a diferentes a los dados
en la tabla, L/f se obtiene por interpolacidn lineal. m

(2) a.

Cuando se calcula la capacidad bésica de carga de una unidad que consta de dos cojinetes
similares de una hilera de bolas con contacto radial, en un montaje doble, la pareja se con-
sidera como un cojinete de dos hileras de bolas con contacto radial.

Cuando se calcula la capacidad bésica de carga de una unidad que consta de dos cojinetes
similares de una hilera de bolas con contacto angular, colocados “cara a cara” o “espalda
contra espalda”, en un montaje doble, la pareja se considera como un cojinete de dos hileras
de bolas con contacto angular.

Cuando se calcula la capacidad basica de carga de una unidad que consta de dos o mas co-
jinetes similares de una hilera de bolas con contacto angular, montados ‘“uno tras otro”, y
fabricados y montados de modo que la distribucién de carga sea uniforme, la capacidad de
la combinacién es igual al nimero de cojinetes elevado a una potencia igual a 0,7 veces la
capacidad de uno solo de los cojinetes. Si por alguna razén técnica, la unidad se puede tratar
como un numero de cojinetes intercambiables individuales de una hilera de bolas, la nota
(2)c no se aplica.

(3) Duracion nominal: La magnitud aproximada de la duracién nominal L para cojinetes de bolas (excep-
to para cojinetes de rebaje para rellenado) es

L = (C/P)® millones de revoluciones

donde P = carga equivalente.

(4) Carga equivalente: La magnitud de la carga equivalente P para cojinetes de bolas con contacto radial
y angular de tipos convencionales (excepto para cojinetes de rebaje para rellenado) sometidos a una
combinacién de carga radial constante y carga de empuje axial constante, es

donde X
14

P = XVE +YE,

= factor radial Y = factor axial F('1 = carga de empuje axial
= factor de rotacion E = carga radial

Los valores de X, Vy Y se dan en la tabla II-2. El factor V se utiliza como medida de precaucién,
debido a la escasez de evidencias experimentales.
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Tabla II-2
Factores X, Vy Y
Son re]aci(’m. by Cojinetes de una|  iinetes de doble hilera®
Cagee .el amll'o sola hilera ) :
; . interior esta
Tipo de cojinete (iiran-l s F, F, g F, e
ijo . —= < ¢ —% > e
do VF, VE, VE,
14 vV X Y X Y X Y
Cojinetes B @) 109
de bolas Z‘_O i ZD2
con surco Unie
para dades
contacto 1b, pul
radial(4) 0.014 25 2,30 2,30 0,19
0,028 50 L&) 1,99 0,22
0,056 | 100 1,71 1,71 0,26
0,084 150 1 1,2 0,56 1,55 0 0,56 1,55 0,28
0,11 200 1,45 1,45 0,30
0,17 300 1.31 1,31 0,34
0,28 500 1,15 1,15 0,38
0,42 750 1,04 1,04 0,42
0,56 1000 1,00 1,00 0,44
Cojinetes | ;p o E Para este tipo,
a a L
de bolas — = utilizar los
con surco Co ZD_ valores de
para e X,Yye
contacto | Ib,pul aplicables a
xﬁum’ 0014 | 25 s Gt 2,718 3,74 0,23
; 0,028 | 50 detuma hilers 2,40 3,23 0,26
angulo | g'656 | 100 con contacto 2,07 2,78 0,30
de 0,085 | 150 1 1.2 radial 1,87 0,78 2,52 0,34
contac- | ¢y 200 1,75 2,36 0,36
to4): 0,17 | 300 1,58 2,13 0,40
50 0,28 500 1,39 1,87 0,45
0,42 750 1,26 1,69 0,50
0,56 1000 121 1,63 0,52
0,014 25 1,88 2,18 3,06 0,29
0,029 50 1,71 1,98 2,78 0,32
0,057 100 152 1,76 2,47 0,36
0,086 150 1,41 1,63 2,29 0,38
10° 0,11 200 1 1,2 0,46 1,34 1,55 0,75 2,18 0,40
0,17 300 1,23 1,42 2,00 0,44
0,29 500 1,10 1,27 1,79 0,49
0,43 750 1,01 1,17 1,64 0,54
0,57 1000 1,00 1,16 1,63 0,54
0,015 25 1,47 1,65 2,39 0,38
0,029 50 1,40 1,57 2,28 0,40
0,058 100 1,30 1,46 2,11 0,43
0,087 150 1,23 1,38 2,00 0,46
15° 0,12 200 1 1=2 0,44 1,19 1,34 0,72 1,93 0,47
0,17 300 1,12 1,26 1,82 0,50
0,29 500 1,02 1,14 1,66 0,55
0,44 750 1,00 112 1,63 0,56
0,58 1000 1,00 1,12 1,63 0.56
20° 1 1,2 0,43 1,00 1 1,09 0,70 1,63 0,57
25° 1 12 0,41 0,87 )i 0,92 0,67 1,41 0,68
30° 1 1,2 0,39 0,76 1 0,78 0,63 1,24 0,80
35° 1 L2 0,37 0,66 1 0,66 0,60 1,07 0,95
40° 1 1.2 0,35 0,57 1 0,55 0,57 0,93 1,14
g grig 1 1 0,40 | 0.4 cot 0 | 1 | 0,42 cot & | 0,65 | 0,65 cot & |1,5 tan a
autoalineantes
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Notas: (1) Cq es la capacidad de carga estética.

(5)

(2) Para cojinetes de una sola hilera, utilizar X = 1 y Y = 0 cuando F

e
Dos cojinetes similares de una hilera de bolas con contacto angular montados ‘“cara a cara”

0 “espalda contra espalda” se consideran como un cojinete de doble hilera con contacto angular.

lIA

e.

Para dos 0 mas cojinetes similares de una hilera de bolas montados “uno tras otro”, utilizar
los valores de X, Yy e que se aplican a un solo cojinete. Cuando 0, es menor de 20°, F,y F,; no
son las cargas totales sino las cargas por cada uno de los cojinetes. Cp e i también se refiererf a
un solo cojinete.

(3) Se supone que los cojinetes de doble hilera son simétricos.
(4) El maximo valor permisible de F('Z/Co depende del disenio del cojinete.

(5) Los valores de X, Yy e para cargas o 4ngulos de contacto diferentes de los indicados en la tabla
II-2, se obtienen por interpolacién lineal. 1

Estas normas estdn limitadas a los cojinetes en que el radio de la seccién trasversal de los anillos no es
mayor que:

En los anillos internos de cojinetes de bolas con contacto angular y surcos profundos: 529 del dia-
metro de las bolas.

En los anillos exteriores de cojinetes de bolas con contacto angular y surcos profundos: 53% del di4-
metro de las bolas.

En los anillos internos de cojinetes de bolas autoalineantes: 53%: del didmetro de las bolas.

La capacidad de carga no se aumenta por el empleo de radios de surco menores, pero si se reduce
por el empleo de radios mayores que los indicados antes.

Apéndice 1. Un valor recomendado del factor f, que se basa en pruebas corrientes efectuadas a cojinetes de

bolas de buena calidad (cojinetes de bolas de acero endurecido) es

f = 10 cuando las unidades utilizadas son kg y mm
f = 7450 cuando las unidades utilizadas son Ib y pul

ITI. METODO PARA EVALUAR LAS CAPACIDADES DE
CARGA DINAMICA EN COJINETES DE BOLAS QUE

TIENEN LOS RADIOS DE LA SECCION TRASVER- Tabla III-1
SAL DE LOS ANILLOS IGUALES AL 57% DEL DIA- i
METRO DE LAS BOLAS Factor 7
A. Las definiciones estan dadas en el numeral II A.
B. Caleculo de la capacidad basica de earga, la dura- &
cion nominal ¥ la carga equivalente Dcosa @ | f e
(1) De tiempo en tiempo se deben revisar estas recomen- dm Cojinetes de bolas con surco
daciones debido a los adelantos y a los nuevos des- para contacto radialyangular(z)
arrollos. =
(2) Capacidad basica de carga: La magnitud de la 0’06 g’g??
capacidad basica de carga C, para cojinetes de bolas 0’07 0:324
con contacto radial y angular es 0:08 0,335
C = f G cosa)® z2/° ps 0,09 0,344
donde i, &, Z, Dy fc estan definidos en la misma for- g’}g 8’322
ma que en el numeral II B. 0’14 0’3'.73
Los valores de f- se obtienen multiplicando el 0,16 01378
valor de f-/f, tomado de la columna apropiada de la 0,18 0,380
tabla IM-1, por un factor f, indicado en el apéndice 1 0,20 0,380
de la seccién I 0,22 0,378
(3) Duracion nominal: La magnitud aproximada de la g’g‘é g’ggg
duracién nominal L, para cojinetes de bolas, es 0’28 0,362
X L = (C/P)® millones de revoluciones 0,30 0.355
donde P = carga equivalente. 0,32 0,347
(4) Carga equivalente: La magnitud de la carga equi- 0,34 0,337
valente P, para cojinetes de bolas con contacto radial 0,36 0,327
y angular de tipo convencional, sometidos a una com- 0,38 0,317
: o . 0,40 0,306
binacién de carga radial constante y carga de empu-

je axial constante es Las notas (1) y (2) dadas a continuacién de la
P = XVE +YE, tabla II-1 se aplican también a la tabla ITI-1.
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Tabla III-2
Factores X, Yy e
Cojinetes de una hilera (1’| Cojinetes de doble hilera (®
Tipo de cojinete F_a Shg Fa € @ fa > e €
VE, VE, = VF,
X Y X Y X Y
Rodamientos _Fg,__
de bolas con | ;zp2
sSurco para Unida-
contacto des
radial Ib-pul
25 3,09 3,09 0,09
50 2,77 2,77 0,12
100 2,43 | 2,43 0,14
150 2,23 2,23 0,15
200 0,56 2,10 1 0 | 0,56 2,10 0,16
300 1,92 1,92 0,18
500 1,71 1,71 0,21
750 1,56 1,56 0,23
1000 1,44 1,44 0,24
Cojinetes i Para este tipo,
de bolas con ZD? utilizar los valores
surco para | Unida- de X, Yye
contacto des aplicables a los
angular, con lb____-pul cojinetes de una
angulo de 25 hilera con 3,69 5,02 0,17
contacto: 50 contacto radial 3,30 4,49 | 0,19
100 2,89 3,94 0,22
150 1 | 2,66 0,78 3,63 0,24
58 200 2,50 3,41 | 0,25
300 2,29 3,12 0,27
500 2,04 2,78 0,31
750 1,86 2,53 0,34
1000 172 2,35 0,36
25 2,20 2,55 3,58 0,25
50 2,09 2,41 3,39 0,26
100 1,94 2,24 3,14 0,28
150 1,84 2,13 2,99 0,29
1¢° 200 0,46 1,77 1 | 2,04 | 075 | 2,87 | 0,31
300 1,66 1,92 2,69 0,33
500 1,53 1,77 2,49 0,35
750 1,44 1,66 | 2,33 0,38
1000 1,36 1,57 | 2,21 0,40
25 1,55 1,74 2,52 0,35
50 1,51 1,70 2,46 0,36
100 1,48 1,66 2,41 0,36
- 150 1,42 1,59 2,31 0,38
15° 200 0,44 1,39 1 1,56 0,72 2,25 0,39
300 1,34 1,50 2,17 0,41
500 1,26 1,42 | 2,05 0,43
750 1,20 1,35 1,96 0,45
1000 1,16 1,30 1,88 0,47
20° 0,43 1,14 1 | 1,25 | 070 | 1.86 | 0,50
25° 0,41 0,95 1 | 1,00 | 0,67 | 1,55 | 0,62
30° 0,39 0,81 1 0,83 0,63 1,31 0,75
35° 0,37 0,69 i 0,69 0,60 | 1,12 0,91
40° 0,35 0.60 1 | 058 | 0,57 | 0,97 | 1,08
-
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donde X = factor radial

V = factor de rotacién = 1,0 si el anillo interno gira con relacién a la carga
= 1,2 si el anillo interno es estacionario con relacién a la carga
Y = factor axial E. = carga radial F, = carga de empuje axial

Los valores de X y Y se dan en la tabla II[-2. El factor V se utiliza como medida de precaucién, de- !
bido a la escasez de evidencias experimentales.

Notas: (1) Para cojinetes de una sola hilera utilizar X = 1 y Y = 0, cuando Le.

a
VF,,,
Dos cojinetes similares de una hilera de bolas con contacto angular montados “cara a cara’
o “espalda contra espalda” se consideran como un cojinete de doble hilera con contacto angular.
Para dos o mas cojinetes similares de una hilera de bolas, montados “‘uno tras otro”, utilizar
los valores de X, Y y e que se aplican a un solo cojinete. Cuando « es menor de 20°, F,- y Fg no
son las cargas totales, sino las cargas por cada uno de los cojinetes.
(2) La mdxima carga de empuje axial permisible depende de la geometria del cojinete.
(3) Se supone que los cojinetes de doble hilera son simétricos.
(4) Los valores de X, Y y e para cargas o angulos de contacto diferentes a los que se indican en la ta-
bla III-2, se obtienen por interpolacion lineal.

(5) Estas normas estan limitadas a los cojinetes en los cuales los surcos de los anillos tienen un radio de 57¢%
del didmetro de las bolas.

Para condiciones de carga variable, la CARGA EQUIVALENTE esta dada por la carga media
cubica o carga media efectiva Fy, que produce la misma duracién que las cargas variables. En seguida
se indican diferentes expresiones de la carga media cubica F .

Si las cargas son constantes por periodos,

e _rzszsN b J;\l + F3 N, + F_,,\,, +__i
z n I

¥

donde Fm = carga media cubica, en lb
F _ fuerza que actua durante N revoluciones, en lb
Ln = numero total de revoluciones para el cual se calcula la carga media cibica Fr,
Fl,FQ,FS = cargas que actian durante N,, N, y Ng revoluciones, respectivamente.
Si las cargas son variables,
e =
donde F = carga ejercida en un nimero arbitrario de revoluciones

N numero variable de revoluciones
Ln = duracidn alcanzada con la carga media cubica, en revoluciones.

Si la velocidad de rotacién es constante y la carga varia con el tiempo,

3
F o |ZF 0, W
e T
donde F — fuerza ejercida en un instante cualquiera, t

7

Si la carga es constante y la velocidad varia, se puede utilizar la velocidad promedio, puesto que
en los cojinetes la fatiga se presenta después de un cierto nimero de repeticiones del esfuerzo.

tiempo que gasta un ciclo de la variacién de carga

El efecto dindmico es una cantidad adicional que se debe tener en cuenta. Los factores recomen-
dados por la SKF para multiplicar la carga equivalente, con base en que las cargas son constantes, va-
rian entre 1 y 3,5, segin la aplicacién de los cojinetes.

SELECCION DE UN COJINETE. Digamos unas palabras generales de advertencia con respecto a
la seleccién de un cojinete. Como todos los fabricantes de coji-
netes interpretan sus propios datos de una manera diferente y emplean diferentes bases de clasificacién,
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es necesario que el disefiador esté completamente familiarizado con los procedimientos descritos en el ca-
talogo que esté utilizando. Se presentan variaciones individuales, tales como la interpretacion de la du-
racién de un grupo de cojinetes. [La New Departure basa sus capacidades en la duraciéon media pro-
bable de un cojinete de 3800 horas y emplea una velocidad base de 1000 rpm. La conversién de la
capacidad del catalogo de 3800 horas y 1000 rpm a otra duracién (en horas) y otra velocidad (rpm) esta
dada por

(1000 rpm><capacidad segin catdlogo a 1000 rpm, lb)4
N F

donde N estd expresada en rpm y F es la carga real, en lb. |

Duracién deseada (en horas) = (3800 hr)

LA INSTALACION DE COJINETES DE RODAMIENTOS tiene muchas variaciones. El dise-

nador debe afrontar, generalmen-
te, el problema de seleccionar una de las muchas posibles variaciones, tomando en cuenta el costo, la fa-
cilidad de montaje y desmontaje, la confiabilidad y el ajuste. No existen reglas fijas para determinar
el tipo especifico de cojinete que se debe emplear en una aplicacién dada o en un tipo de montaje.

A continuacién se muestran algunos arreglos para fijar el anillo interno del cojinete al eje, cuando
el eje debe girar, como se indica. Generalmente el cojinete se ajusta a presién sobre el eje, con las di-
mensiones de ajuste del eje dadas en los catalogos de cojinetes, para diferentes aplicaciones.

()

==

Cortesta de la SKF Industries, Inc

Fig. 22-2

En la figura 22-2 se muestran los siguientes detalles, suministrados por la SKF y reproducidos con
su permiso:
(a) Muestra una tuerca de fijacion y una arandela de cierre.
(b) Muestra una placa asegurada con tornillos; es una modificaciéon de (a).
(c) Muestra el empleo de un aro de resorte y un resalte obtenido con una pieza auxiliar.

(d) Muestra los detalles de los chaflanes y el contacto del cojinete con los resaltes. Véanse en los catélo-
gos de cojinetes las dimensiones de ajuste recomendadas.

{¢) Muestra el empleo de un anillo separador para obtener el resalte necesario para el cojinete. El anillo
se adapta al eje con un ajuste holgado.

(f) Muestra el empleo de una camisa adaptadora que se utiliza en ejes largos (laminada en frio y sin
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ajuste), donde resulta impractico colocar cojinetes con ajuste de interferencia. El rozamiento produ-
cido por la presion de ajuste es suficiente para prevenir el desplazamiento axial de la camisa.

(g) Muestra una camisa desmontable que se utiliza en las aplicaciones en que el cojinete se debe colo-
car con algin ajuste de interferencia, pero se debe quitar después de ciertos intervalos de tiempo
para efectuar inspecciones o ajustar partes de la maquina.

Un montaje corriente de cojinetes tiene los cojinetes rigidamente asegurados al eje por medio de
tuercas de fijacion y arandelas de cierre. (Véase la figura 22-3.) Un cojinete se fija en su alojamiento
mientras que el otro se puede mover libremente en el suyo, en direccién axial, con el fin de prevenir las
variaciones de dimensién y la expansion térmica. El cojinete izquierdo puede soportar empuje axial en
cualquiera de los dos sentidos. Las tiguras 22-3 a 22-8 fueron suministradas por la New Departure y re-
producidas con su permiso.

En la figura 22-4 se muestra una variante de montaje que se utiliza cuando no se necesita restrin-
gir el movimiento axial; no se necesitan tuercas de fijacién ni arandelas de cierre. El movimiento total
de los cojinetes varia entre 0,015" y 0,020". El empuje axial hacia la derecha es soportado por el cojinete
derecho y el empuje hacia la izquierda por el cojinete izquierdo. Obsérvese que si se desea restringir el
movimiento axial, se pueden utilizar planchas de relleno con este montaje. Si se presentan expansio-
nes térmicas se debe tener cuidado con este montaje.

En la figura 22-5 se muestra un montaje que tiene un aro de resorte en el alojamiento.

Un cojinete con pantalla y cierre en un lado se utiliza cuando se requiere proteccion contra la su-
ciedad en un lado y el aceite llega desde el otro lado, generalmente por sistema de salpicadura. (Véase la
figura 22-6.)

Fig. 22-4

Fig.22-5 Fig. 22-8
Cortesia de la New Departure

En la figura 22-7 se muestra un cojinete con pantalla y cierre a ambos lados; el cojinete queda pro-
tegido de la contaminacién y se evita el escape de grasa. En este caso el cojinete es engrasado por el fa-
bricante.

En la figura 22-8 se muestra un cojinete con pantalla, inicamente; el cojinete queda protegido de
suciedades y particulas metalicas que pudieran estar dentro de la maquina, con excepcién de las par-
ticulas demasiado finas que pueden ser trasportadas en el salpique de aceite.

En las aplicaciones en que el calor generado no se puede disipar ficilmente, con temperaturas mo-
deradas de funcionamiento, se requiere un enfriamiento artificial. Una temperatura alta del cojinete
(generalmente por encima de 200°F; en la mayor parte de las aplicaciones industriales la temperatura
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esta entre 110°F y 180°F) en general requerird un disefio especial del cojinete o, de lo contrario, se produ-
cird una disminucién en la duracién del cojinete. En disefnos criticos se debe calcular la capacidad de
generar calor y la capacidad de disipar calor.

PROBLEMAS RESUELTOS

1. ;Cuantos caballos de fuerza se perderdn por rozamiento en un cojinete radial de bolas que tiene un
didmetro interno de 2,1654" y est4 sometido a una carga radial de 5000 l1b? El eje gira a 600 rpm.

Solucion:
Momento de rozamiento M ¢ = Ff(D/2) = (5000)(0,0015)(2,1654/2) = 8,1 lb-pul
HP de pérdidas por rozamiento = MtN/63-000 = (8,1)(600)/63.000 = 0,077 HP

2. Determinar el momento de rozamiento aproximado, M3, producido en un cojinete radial de surcos
profundos, sometido a una carga de 1960 1b. El cojinete es de la serie 302, con un agujero 0,5906"
—0,5903"".

Solucion:
Momento de rozamiento, My = Ff(D/2) = (1960)(0,0015)(0,5906/2) = 0,868 lb-pul

3. Deducir la ecuacién de Stribeck para la capacidad estatica de un cojinete radial de una hilera de
bolas y surcos profundos, suponiendo que los anillos son rigidos y las bolas estan igualmente espa-
ciadas. Determinar también la méaxima carga ejercida sobre una bola. (Expresar el resultado en
funcion del diametro de las bolas, D y del namero de bolas, Z.)

Solucion:

(a) La carga radial Cq estd balanceada por las componentes verticales de las
fuerzas que actian sobre el anillo, por medio de las bolas, en la mitad in-
ferior del cojinete:

Co = F, + 2F,cos@ + 2Fzcos 20 + ..

(b) Para solucionar la ecuacidén anterior obtenemos una segunda considera-
cién de las relaciones entre las deformaciones. La deformacién radial debi-
da a la carga F; es 0y, la deformacién radial debida a la carga Fy es 0o,
etc., siendo

8, = 8ycos8, B85 = O, cos20, etc.

si se supone que los anillos conservan su forma circular.

(¢) Asi mismo, las relaciones de las deformaciones y las cargas estdn dadas
por las siguientes formulas, que se justifican en las ecuaciones de esfuerzo

de Hertz: il ) 13/2 Py 8113/2
N L TR etc.
Fy 3, Fa 5, Fig. 22-9

(d) El remplazo de (b) y (c) en (a) da
Co = Fyl1+2cos 52 + 2(cos 26)%2 + ..].

(e) El dngulo 6 depende del numero de bolas Z: 0 — 360°/Z.

¢f) Expresar (d) como Co = F1 M, donde M = [1 + 2(cos (9)5/2 + 2(cos 20)5/2 + ]

(g) Stribeck encontré que Z/M era practicamente una cantidad constante, sin importar cual sea el nimero
de bolas, siendo el valor medio aproximadamente igual a 4,37. El sugiri6 utilizar un valor de 5 en las con-
diciones précticas, debido a la presencia del juego interno y de la deformacién que hace perder la forma
circular. Trabajos experimentales posteriores confirmaron esta conclusién. De modo que para un cojinete
radial sometido a una distribucién de carga radial, la méxima carga producida sobre una bola se puede

expresar como o CoZ ) Co (5)
§ M z
(h) Stribeck encontré, con base en sus trabajos experimentales, que la carga F; que produce una deformacion
permanente dada entre dos bolas del mismo didmetro, puede expresarse con la formula

F, = KD?
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donde K es una constante de proporcionalidad. Asi que KD? = 5Cy/Z, o sea que la capacidad estética
radial de un cojinete es

Co = KZD%s

En consecuencia, la capacidad estitica es Co = KZD?/5 y la carga maxima producida sobre una
bola es F1 = 5(q/Z.

Utilizando K = 8820 en la ecuacién de Stribeck, calcular la capacidad estdtica de un cojinete de
la serie 208, de una hilera de 9 bolas de 15,32 pul de didmetro, con surcos profundos, y compa-
rarla con:

(a) La capacidad estdtica SKF de un cojinete de la serie 6208 de una hilera de 9 bolas de 15/32
pul de didmetro y surcos profundos.

(b) La capacidad estatica New Departure de un cojinete 3208 que tiene 9 bolas de 15,32 pul de
didmetro y surcos profundos.

(c) Utilizando la capacidad AFBMA, determinar la capacidad estatica de un cojinete de una hile-
ra de 9 bolas de 15/32 pul de didmetro, con surcos de contacto radial.

Solucion:

(a) En el catélogo de la SKF hallamos que la capacidad estatica de un cojinete 6208 es 3520 1b.

(b) En el catlogo de la New Departure hallamos que la capacidad necesaria para lograr el funcionamiento si-
lencioso de un cojinete estacionario 3208 es 3350 1b. Para el cojinete particular que se escogi6, con el mismo
tamano y el mismo nimero de bolas, la discrepancia es pequeiia (con respecto a la parte (a)) y se debe a
una diferencia de interpretacién y a las diferentes constantes empleadas por los fabricantes.

(¢) La capacidad AFBMA est4 determinada por

Co = foiZD? cos & = (1780)(1)(9)(15/32)% (cos 0°) = 3520 Ib
donde fq se halla en la tabla I-1.

Es interesante observar que si el cojinete no funciona a altas velocidades después que se ha produci-
do la carga estdtica, la carga puede aumentar hasta cuatro veces (4 X 3520 = 14.080 lb) y la carga de
rotura es aproximadamente 8 veces la carga estatica (8 x 3520 — 28.160 Ib).

Utilizando la capacidad AFBMA, determinar la carga estitica radial equivalente de un cojinete
radial de bolas, con surcos profundos, sometido a una carga radial F, = 3000 lb y a una carga de
empuje axial F; = 1000 Ib. (Xo = 0,6 y Yy = 0,5, segun la tabla I-2.)
Solucion:

Py = XOI*;, + YoFa = (0,6)(3000) + (0,5)(1000) = 2300 1b

Pero P, debe ser igual o mayor que F;; por tanto, la carga radial equivalente es igual a 3000 1b.

Utilizando la capacidad AFBMA, determinar la carga estatica radial equivalente de un cojinete de
bolas con contacto angular, sometido a una carga radial de 2000 lb y a una carga de empuje axial de
3600 Ib. (X0 = 0,5, Yo = 0,33 para un dngulo de contacto de 30°, segan la tabla I-2.)

Solucion:
Py = XOEr+YOFa = (0,5)(2000) + (0,33)(3600) = 2200 1b

Como Py debe ser igual o mayor que F,, la carga radial equivalente es igual a 2200 lb.

Repetir el problema 6, con la diferencia que la carga de empuje axial es Fg = 1200 1b.

lucion:
Solucion Po = XoE +YoF, = (0,5)(2000)+ (0,33)(1200) = 1400 lb

que es menor que F,; por consiguiente la carga radial equivalente es 2000 lb.

Aunque los catdlogos de cojinetes tabulan la capacidad de carga estdtica, determinar la capacidad
estdtica de un cojinete 6309 de una sola hilera de bolas y surcos profundos, que tiene 8 bolas de
11/16 pul de didmetro.

Solucidn:
Capacidad de carga estética, Co = f,iZD? cos & = (1780)(1)(8)(11/16)2 cos ° = 6730 lb.

(El catélogo de la SKF, que emplea las normas AFBMA, tiene un valor Co = 6730 lb para un cojinete
6309.)
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Un cojinete de bolas SKF No. 1310 de autoalineamiento tiene una capacidad dinamica especifica,

C = 7510 1b (es decir, que el 90% de un grupo de cojinetes tendra una duracion de 500 horas a

33,3 rpm, con una capacidad de 7510 lb). Si la carga radial equivalente realmente aplicada al co-

jinete es P = 10.000 lb, determinar:

(a) La duracién probable, expresada en millones de revoluciones (la duracion lograda por el 90¢
de un grupo de cojinetes de este nimero), siendo la velocidad de rotacién 1800 rpm.

(b) La duracién lograda por el 90¢: de cojinetes, expresada en horas.

(¢) La duracién media probable, expresada en horas.

Solucion:

(a) Duracién en millones de revoluciones = (C/P)3 = (7510,/10.000)°= 0,423 millones de revoluciones
Obsérvese que la velocidad no entra en los cdlculos.

(b) Duracidon en horas = 423.000 rev X lh = 3,92 h.

1800 rev/min 60 min
Asi, la duracién probable del 90, de los cojinetes es 3,92 horas.

(¢) La duracién media probable es 5 veces la duracion probable del 909 de los cojinetes, o sea 19,6 horas.

Repetir el problema 10, si la carga radial equivalente P es 1000 lb.

Solucion:

(a) Duracién en millones de revoluciones = (C/P)° = (7510/1000)° = 423 millones de revoluciones
8

(6) Duracion en horas = 423x 10" rey X 1h = 3920 h.

1800 rev/min 60 min
(¢) La duracién media probable es 5 veces la duracion probable del 90% de los cojinetes, o sea 19.600 horas.

Un cojinete tiene una capacidad dinamica radial especifica de 8800 1b. ;Qué carga radial equiva-
lente P puede soportar el cojinete a una velocidad de 400 rpm, si se desea que el 90¢¢ de un grupo de
cojinetes tenga una duracion H de 5000 horas, en estas condiciones?

Solucion:
Duracién deseada (en revoluciones) = (5000%60) min x 400 rev/min = 120X 10 rev.
Duracién en millones de revoluciones = (C/P)2 o sea que 120 = (8800/P)% de donde P = 1780 Ib.

. Cual es la capacidad dinamica especifica C necesaria para obtener una duracién H = 10.000 ho-
ras (para el 90% de cojinetes), con una velocidad de 650 rpm y una carga radial P = 670 1b?

Solucion:
Duracién deseada (en revoluciones) = (10.000x60) min x 650 rev/min = 390X 10% rev.
Duracién (en millones de revoluciones) = (C/P)2 o sea que 390 = (€/670)° de donde C = 4900 lb.

Escoger un cojinete de bolas con surcos profundos, para
colocarlo en la parte inferior del eje vertical que se mues-

tra en la figura 22-10, el cual es accionado por una co- m

rrea en V. Se ha determinado que la fuerza resultante ﬁ TR

que actda sobre la polea (T; + T) es 1200 lb. Basar & g ; L\\

la seleccién en una distribucién uniforme de carga y una { T, +T, = 12001b

duraciéon de 9000 horas (para el 90%: de un grupo de L _

cojinetes). Con base en la resistencia, el minimo didme- !

tro del eje (en el asiento del cojinete inferior) es 15/16 a

pul. El eje gira a 300 rpm. En este problema se utiliza- 12 d i)wﬂmm

rd4 un catalogo de la SKF para escoger el cojinete. | "T

Solucion: $ AN

(a) Aunque la carga es uniforme, la SKF recomienda un fac- ﬁ q §
tor, con el fin de tomar los efectos dindmicos de la vibra- Salida de potencia
cién de la correa y la fuerza adicional necesaria para eyt aloatal e
mantener la tensién correcta en la correa. Para una correa vlapolea =200 lb

en V el factor recomendado varia entre 1,5 y 2. Aqui se

utilizara, arbitrariamente, 1,5. Fig. 22-10
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(b) La carga radial uniforme que se ejerce sobre el cojinete inferior es 400 lb y empleando un factor de choque
de 1,5, tendremos F, = 600 1b.

La carga axial (en la direccién vertical) tomada por el cojinete inferior es Fg = 200 1b. El factor dindmico
no se aplicard a esta carga, ya que el peso es constante.

(¢)

d) La carga radial equivalente es

( 7 g P = XVE +YE
donde (para un cojinete de una hilera de bolas y surcos profundos):

X = factor radial que se da a continuacién
V' = factor de rotacién = 1,0 si el anillo interior gira con respecto a la carga
= 1,2 si el anillo exterior gira con respecto a la carga
Y = factor axial que se da a continuacién
e = valor de referencia que se da en la tabla de en seguida
Cuando F,/VE. es menor o igual a e, utilizar X = 1 y Y = 0.
Cuando F('l/VF,;, es mayor que e, utilizar X = 0,56 y tomar Y de la tabla dada a continuacién,
F,/Co | 0,014 | 0,028 | 0,056 | 0084 | 0,11 | 0,17 | 0,28 | 0,42 | 0,56
e 0,19 0,22 | 0,26 I 0,28 ‘ 0,30 | 0,34 0,38 | 0,42 0,44
4 2,30 1,99 ' 1,71 1,55 | 1,45 | 1,31 1,15 ‘ 1,04 1,00
Co = capacidad de carga estdtica (tabulado, por conveniencia en el catalogo de cojinetes). Los va-
lores de FC'L/CO, ey Y son los que se dan en la tabla II-2 de las normas AFBMA y son los mismos del ca-
talogo de la SKF.

(e) Como todavia no se conoce el cojinete que se debe emplear, se debe seguir el método de ensayo y error para
obtener la constante necesaria. Como sabemos que el didmetro del eje es 15/16 pul, encontramos un coji-
nete de una sola hilera de bolas que tenga el agujero adecuado y verificamos su capacidad. Encontramos
los siguientes didmetros:

\— Cojinete 6005 6006 6205 | 6206 6305 | 6306 6405 6406
lAEujero (pul)] 0,9843 1,1811 0,9843 1,1811 0,9843 | 1,1811 0,9843 | 1,1811

(f) Probemos, arbitrariamente, un cojinete 6205. Los valores dados para este cojinete son: Co = 1560 Ib,
C = 2420 lb. Entonces F,/Cq = 200/1560 = 0,128 que corresponde a ¢ = 0,31 y Y = 1,41 (por
interpolaci6n).

Como 1421 =200 th = 0,33 > e, utilizar X = 0,56 y Y = 1,41. En consecuencia
VF,'r (1) (600)
P = XVE, + YF, = 0,56(1) (600) + 1,41(200) = 618 1b
Duracién probable, L = (C/P)® = (2420/618)3 = 60 millones de revoluciones.
Duracién deseada (en revoluciones) = (9000 x 60 min)(300 rev/min) = 162 x 108 revoluciones.
Por consiguiente el cojinete 6205 no tiene la suficiente capacidad para esta aplicacion.
(8) Ensayemos un cojinete 6305, que tiene el didmetro interior que deseamos. Entonces Co = 2390 1b, C =

3660 1b, F, /Cy = 0,084, e = 0,28 y Y = 1,55.

B _ 200
VE. "~ (1)(600)
P — XVF, + YF, = 0,56(1) (600) + 1,55(200) = 646 Ib

Duracién probable, L = (C/P)%
deseada es 162 millones de revoluciones.

Como = 0,33 > e, utilizar X = 0,56 y Y = 1,55. En consecuencia

(3660,646)° = 182 millones de revoluciones y la duracién

El cojinete 6305 tiene una capacidad mayor que la necesaria, pero como su didmetro interior es
aproximadamente 15/16 pul, el cojinete se acomoda bastante hien a los requerimientos. El didmetro
preferido del resalte para un cojinete 6305 es 1,220 pul.

14. Seleccionar un cojinete de bolas para la parte superior del montaje que se estudié en el problema
13. Carga radial F, = 800 lb; duracién deseada = 9000 horas a 300 rpm, o sea 162 x 10° revo-
luciones. No hay carga de empuje axial, o sea que F,; = 0.

Solucion:

(a) El didmetro que debe tener el eje se determina por el agujero del menor cojinete que satisfaga las condi-
ciones o con base en la resistencia del eje.
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Desde el punto de vista de la resistencia del eje, la flexién es cero en el asiento del cojinete superior,
pero existe una carga trasversal que produce esfuerzos de corte trasversales. Seleccionaremos el cojinete
de agujero minimo que sea compatible con la resistencia del eje.

(b) Tomando en cuenta el factor dinamico 1,5, la carga radial F, es 800(1,5) = 1200 lb.

(¢) La capacidad dindmica especifica C que se necesita, se puede encontrar de L = (C/P)9 , donde P =
XVF, + YFg = (1)(1)(1200) + Y(©) = 1200 lb. Entonces 162 = ((','/1200)8 y C = 6550 lb.

(d) Del catalogo de cojinetes obtenemos los siguientes cojinetes, con sus correspondientes capacidades dind-
micas especificas, didmetros del agujero y diametros exteriores.

Cojinete c Agujero Diam. ext.
6015 6830 1b 2,9528" 4,5276"
6211 7500 1b 2,1654" 3,9370"
6308 7040 1b 1,5748" | 3,5433"
6406 7460 1b 1,1811" ‘ 3,5433"
(Los valores de C enumerados arriba son mayores que el valor deseado C = 6550 lb, pero estan

bastante proximos.)
(e) Si tomamos arbicrariamente un esfuerzo de corte permisible de 12.000 psi, podemos hallar el didmetro del
eje con base en el esfuerzo, por medio de la formula

Ss=ﬂ, 12.000 =i(,%.
34 3(w7d?)
Comparando (d) con (e) observamos que el tamafno del cojinete impone el didmetro del eje. Si se desea
el agujero mas pequeiio posible, se debe utilizar un cojinete 6406. Si se desea utilizar el cojinete con menor did-
metro exterior posible, se puede emplear el 6308 o el 6406. (El diametro preferido para el resalte del eje es 1,929"
para un cojinete 6308 y 1,535" para el cojinete 6406.)

d = 0,34"

Por tanto, es posible utilizar un cojinete 6406 con un didmetro pequefio del eje o un cojinete 6308, con un
didmetro del eje, grande. La eleccién final depende del costo y de la forma de la mdquina y de los cojinetes,
asi como también de la rigidez y de las consideraciones sobre la velocidad critica.

Uno de los cojinetes que se puede elegir en el problema anterior es uno SKF 6406, que tiene un
Z = 8 bolas de didmetro D = 21/32 pul. El cojinete tiene una capacidad dindmica especifica
C = 7460 lb, de acuerdo con el catalogo de la SKF. Determinar: (¢) La clasificacion AFBMA de
la capacidad de carga estdtica Cp. (b) La capacidad de base C, con fo = 1780 (tabla I-1) y f. =
4340 (hallado a continuacidn).

Solucion:
(@) Cay e foiZ02 cos O = 1’780(1)(7)(21/32)2 cos 0° = 5370 1b (igual a la capacidad SKF).

() € = f.Gcos ay’ 227 D*® - 434001 cos 0°Y7 (1?2 (21/32)*° = 74601b (igual a la capaci-
dad SKF).
El valor de f. se halla como se indica a continuacién, utilizando la tabla II-1 y el apéndice 1.

dg cos 0 = 221/32) cos 0° = 0,278. Se utiliza la relacién aproximada, ya que se supone que
m B

el diametro primitivo del juego de bolas, dn, es el promedio de los didmetros de los anillos interior y exte-

rior, por no conocer las dimensiones especificas. El didmetro del anillo exterior de un cojinete 6406 es

3,5433" y el didmetro del agujero de este cojinete es 1,1811"". El didmetro primitivo aproximado del juego

de bolas, dy, es 3(3,5433 + 1,1811)" = 2,36".

De la tabla II-1, para i cos & = 0,278, & = 0,583. Del apéndice 1, f = 7450. En consecuencia,
fo = 4340 Ib. 4y d

Obsérvese que los valores catalogados de la capacidad basica se deben tomar del catdlogo del fabri-
cante en que se esta escogiendo el cojinete.

Una carga radial F; = 1000 lb acttia por dos horas sobre un cojinete de rodamientos y luego se
reduce a F, = 500 lb, por una hora. El ciclo se repite continuamente y el eje gira a 300 rpm.
Determinar la carga media cubica Fp que se debe utilizar en la seleccién del cojinete, para
una duracion de 12.000 horas.

Solucion:
== =
P ‘/FTNi +FaN, "'J(1000)3 (8000 X 60 X 300) + (500)° (4000 x 60 x 300)

= 8931b

" L, (12.000 x 60 x 300)
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donde
N, = revoluciones ejecutadas bajo la accién de Fq N, = revoluciones ejecutadas bajo la accién de Fo
Ln = revoluciones totales

La magnitud de una carga varia continuamente en forma sinusoidal y su sentido permanece
constante. Para una duracién total de 20.000.000 de revoluciones a una velocidad de 400 rpm,
determinar la carga media cubica, Fp, si la carga maxima es 1000 lb.

Solucion:

Como la variacién de la carga se repite, la carga media ctbica para un ciclo serd la misma para todos
los ciclos. Por consiguiente, consideremos un ciclo, o sea una revolucién.

Después que ha tenido lugar una fraccién de la revolucién, la carga estd dada por F = + 500 — 500 cos 277N,
donde N es la fracciéon de revolucién (cuando N = 0, F — 0; cuando N = 1/2rev, F = +41000; cuando

N =1rev, F=0).

1

3
1
7 /f FRan _ fo (500 — 500 cos 277N)" dN

3 sen 27N 3 sen 47N sen 277N > :
= 22 JEY o & + = N +
5 5 (TN 3 ) 6 (cos® 277 2)]O

= \/(500)9(2,5) = 6791b

En los catalogos de cojinetes se expresa que para el caso que la carga varie como una curva sinusoidal,
la carga media cubica se obtiene por medio de la férmula aproximada Fp = 0,68 Fa4, que concuerda con
el cilculo hecho anteriormente.

- <500)8[

Un eje que gira a una velocidad constante soporta una carga variable. La carga radial sobre el
cojinete es F; = 500 lb por un tiempo ¢, = 1 segundo, F, = 3001b por t, = 2 segundos,
Fs = 100 1b por t; = 3 segundos. La variacién de la carga se repite continuamente. ;Cudl es
la carga equivalente F,?

Solucion: s A . "
IS, R, + Fgfp + F2eq “[(5007 (1) + (3007 (2) + (100¥ (3)
o= 5 = R 2 = 3121b

F3N, + F2N, + +F,0+F' . - 3 n
J = b q-\.— también se puede utilizar aqui, obtenién-

Nota. La ecuacion V[

dose el mismo resultado flnal Las revoluciones e_]ecutadas bajo la accion de las cargas Fl, F, y Fgen
H horas de operacién son respectivamente Ny = (60 H)(rpm), N, = (60H)(rpm), Ng = 6((-IOH)(rpm).
y las revoluciones totales L, = (60 H)(rpm). Remplazando estos valores en la ecuacién anterior, ob-
tenemos Fp = 312 1b.

Sobre el eje que se muestra en la figura 22-11 estdn montados un engranaje recto G y una polea P.
A la polea se le suministra potencia por medio de una correa plana y se toma la potencia del eje
por medio del engranaje. El eje estd soportado por dos cojinetes de surcos profundos. Se ha esta-
blecido la siguiente informacién:

Caballos de fuerza = 10 (condiciones de carga uniforme)

Velocidad del eje = 900 rpm

El eje debe ser torneado en AISI 1035 laminado en caliente

Didmetro de la polea = 10,0”’

Didmetro primitivo del engranaje = 10,0”

El peso de la polea es aproximadamente 30 lb

El peso del engranaje es aproximadamente 30 1b

Relacion de las tensiones en la correa, T,/T, =

Angulo de presién del engranaje = 20°

La polea y el engranaje se montan con un ligero ajuste de presién y se acufian al eje.

Las fuerzas de la correa son perpendiculares al papel, siendo T, la fuerza en el ramal tirante
y T2 la fuerza en el ramal flojo. La fuerza tangencial que actua sobre el engranaje es F'; y la fuerza
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separadora, F,. F. es perpendicular al papel.
7. t

El disenio del eje con base en la resistencia, la velocidad critica y la rigidez se trata en los
capitulos correspondientes a los esfuerzos variables, disefio de ejes y deformaciones. Ahora se haré la
seleccion de los cojinetes, de una hilera de bolas y surcos profundos.

Ft =140 1b F =501b

T, = 931b

icatea—

?V
T, = 2331b
Pe,slo = lh" G T n P Peso = 301b
= 6 6 —— f -
Fuerzas verticales 801b ﬂ 301b
Fuerzas horizontales % 1401b ; X 1326 1b
Fuerzas verticales efectivas j1281b ¥ 301b
.(R” = 491b) '(Rpy = 1091b)
|
Fuerzas horizontales efectivas Ir 2731b ‘l 1490 1b
{ ]
t
'(RLH = 108,51b) :

(Rpy = 871,51b)

5 Fig. 22-11
Solucion:

La primera informacién que se debe obtener es la relativa a la aplicacién y los detalles de funcionamiento.
Un cojinete adecuado para 500 horas de funcionamiento, por ejemplo, debe ser mucho méds pequeno que otro
para 50.000 horas. La SKF recomienda una duracién de 20.000 a 30.000 horas para mdquinas de industria
mecanica, en general, donde las maquinas son utilizadas continuamente por periodos de 8 horas. Supongamos
que nuestra aplicacién es de un tipo tal, que necesitamos una duracién de 25.000 horas.

El efecto dindmico producido en la trasmisién por engranaje se debe a dos efectos dindmicos:

(1) La vibracién que se introduce por las inexactitudes en la forma de los dientes del engranaje, fp.
(2) Los efectos dindmicos del mecanismo accionado, fd'

La fuerza del engranaje se encuentra a partir de la férmula

Fep = Fhpfy
donde F es la fuerza tedrica calculada con base en el momento de torsion y la geometria. Los valores de fp reco-
mendados por las SKF estan limitados entre 1,0 y 1,3 y los valores de fgj entre 1,0 y 3,0. Utilicemos arbitra-
riamente fi = 1,83 y f3 = 1,5. Entonces Feff = F(1,3)(1,5) = 1,95F.
Para la trasmisién por correa se debe emplear un factor fp que varia entre 1,5 y 2, para tomar en cuenta
el efecto dindmico de la vibracién de la correa y la fuerza adicional necesaria para mantener la tension ade-

cuada en la correa. Utilicemos fr — 1,5 para la correa. Por consiguiente, la fuerza efectiva en la correa es
1,5 F.

Las fuerzas que se deben utilizar en los cilculos son:

Fuerza tangencial efectiva sobre el engranaje = 1,95(140) = 273 1b




274

COJINETES DE RODAMIENTOS

Fuerza radial efectiva sobre el engranaje = 1,95(50) = 981b
Fuerza efectiva en la correa, T3 = 1,5(233) = 3501b
Fuerza efectiva en la correa, To = 1,5(93) = 140 1b

La suma de las tensiones en la correa, T, + T,, es 350 4+ 140 = 490 lb. Obsérvese que los efectos din4-
micos no se consideran aplicados a los pesos de la polea o del engranaje.

Las reacciones a las fuerzas efectivas se indican en la figura,

con lineas de trazos.

La carga radial resultante en el cojinete izquierdo es RL = V(49)2 + (108,5)2 = 119 Ib.
La carga radial resultante en el cojinete derecho es Rp = V(109)° + (871,5)> = 879 lb.
Revoluciones necesarias para el 90% de los cojinetes — (25.000) (60)(900) = 1350 x 108 revoluciones.

La capacidad dinamica especifica C requerida por cada cojinete es:

Cojinete izquierdo: L = (C/P)® donde P — R} . Entonces 1350 = (C/119)° o sea que C = 1300 lb.
Cojinete derecho: L = (C/P)° donde P — Rp. Entonces 1350 = (C/879)° o sea que C = 9650 lb.

En el catdlogo de cojinetes de la SKF se obtienen los siguientes cojinetes de una sola hilera de bolas y

surcos profundos, de tamafnos minimos, que tienen una capacidad de base dindmica cercana a C = 1300 lb:
Coii Capacidad de Diametro preferido | Aeu Diametro
Qe base dindmica del resalte del eje HUSEe exterior
6907 1690 1b 1,578" 1,3780" 2,1654"
6004 1620 1b 0,890" 0,7874" 1,6535"
6202 1320 1b 0,703" 0,6693" 1,5748"
6300 1400 1b 0,563" 0.3937" 1,3780"

Como el didmetro del eje, D, es 1,288" (con base en las deformaciones) se puede utilizar el didmetro pre-

ferido del resalte como base de la seleccién. El cojinete 6907 requiere un didmetro del resalte demasiado grande,
mientras que el cojinete 6404 requiere uno demasiado pequeno. Una nueva inspeccién del catdlogo indica los
didmetros preferidos de los resaltes, cercanos a 1,288", de algunos cojinetes que tienen capacidades de carga

mayores que la capacidad requerida:

Cojinete Diametro preferido ‘ Diametro
del resalte del eje exterior
6006 1’346” 2,1654”
6206 1,406" 2,4409"
6305 1,469" | 2.4409"
6405 1,339” | 3,1496”

Considerando la economia y los requerimientos de tamafio, se concluye que un cojinete 6006 es el mas

indicado para esta aplicacién.

Un analisis similar hecho para el cojinete derecho, con un didmetro del eje de 2D — 2,576" (determinado
con base en un anélisis de rigidez) y una capacidad dindmica especifica requerida de 9650 b, da los siguientes
tamafnos minimos de algunos cojinetes de una hilera de bolas y surcos profundos, con base, Gnicamente, en la

capacidad de carga:

. Capacidad de Diametro preferido | . Diametro
t P | .
[Cdiiinete base dinamica del resalte del eje Agujero exterior
6018 11,500 1b 3,898" 3,5433" 5,5118"
6216 10.000 1b 3,504" 3,1496" 5,5118"
6310 10.700 1b 2,362" 1,9865" 4.3307"
6408 11.000 1b 1,969" 1,5478" 4,3307"

En el catdlogo se encuentra el cojinete de tamafio

mas peq}{eno (mostradf) en la tabla adyac{ente) que tie- . Diametro preferido Diametro
ne el didmetro preferido del resalte mas cercano al Cojinete d 5 i

” % . i el resalte del eje exterior
valor 2D = 2,576" (y tiene una capacidad dindmica
especifica mayor que 9650 1b). Desde el punto de vista 6311 *2,559" 4,7244"
de la economia y los requerimientos de tamaro, el 6411 2.638" 5,039"

cojinete 6311 es adecuado.

+ Ligeramente mayor que 2,576", pero satisfactoriamente

Los diametros calculados con base en diferentes
consideraciones son

Resistencia: Ecuaciéon de Soderberg (factor de disefio = 1,5)

Cédigo de sistemas de ejes de la ASME

Diametro D

Diametro 2D

K
18

1,01"

(KL

4
2,02"
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Velocidad critica (no se considera la deformacién por

esfuerzo de corte trasversal) 0,697" 1,194"
La méaxima inclinacién de los cojinetes es 1° 0,470" 0,940"
La méxima deformacién en el engranaje es 0,001" 1,288" 2,576"

PROBLEMAS PROPUESTOS

Determinar el momento de rozamiento aproximado probable en un cojinete de una hilera de bolas y surcos
profundos, sometido a una carga radial de 6000 lb. El didmetro interno del cojinete es 2,16564"".

Resp. Tomando un coeficiente de rozamiento de 0,0015, el momento de rozamiento es 9,75 1b-pul

Utilizando las normas de la AFBMA, determinar la carga estatica radial equivalente Pg de un cojinete con
surcos de contacto radial, sometido a una carga radial Fr = 2000 b y a una carga axial Fg = 2000 lb.

Resp. Pg = 2200 1b (con X o = 0,6 y Yqo= 0,5)
Repetir el problema 21, tomando F, = 2000 lb y Fg = 500 Ib. Resp. Po = 2000 1b

Determinar la capacidad de carga estatica AFBMA de un cojinete de una hilera de bolas y surcos profundos,
que tiene 10 bolas de 5/8 pul de didmetro. Resp. Cq = 6950 Ib

Un cojinete de una hilera de holas y surcos profundos tiene una capacidad dindmica especifica de 10.400 lb
(para 1.000.000 de revoluciones o 500 horas de funcionamiento a una velocidad de 33,3 rpm, que son alcanzadas
o sobrepasadas por el 90% de un grupo de cojinetes). (a) Si la velocidad de rotacién es 1800 rpm y la carga radial
real que se aplica al cojinete es 2000 Ib, ¢cudl es la duracién, en revoluciones? (b) ;Cudl sera la duracién pro-
bable, en horas? (c) ;Cual es la duracién media probable? Resp. (a) 141 x 108 rev, (b) 1310 h, (c) 6550 h

Un cojinete tiene una capacidad dindmica radial especifica C = 5500 lb. ;Qué carga radial puede soportar
el cojinete a una velocidad de 1200 rpm, si la duracién deseada es 2000 horas (para el 90% de un grupo de co-
jinetes)? Resp. 1050 lb

Una carga radial de 2000 1b actua durante 5 revoluciones y se reduce a 1000 lb durante 10 revoluciones. La va-
riacién de carga se repite continuamente. (Cuadl es la carga media cubica? Resp. 1495 1b

Determinar el cojinete de la serie 6200 adecuado para soportar una carga radial de 400 1b durante 2000 horas,
con una velocidad de funcionamiento de 1200 rpm. La distribucién de carga es uniforme. A continuacién se
indica la capacidad dindmica de base, C, de algunos cojinetes de la serie 6200:

Cojinete 6200 6201 6202 6203 6204

C, 1b 805 1180 r 1320 | 1650 2210

Resp. C = 2100 1b; el cojinete 6204 es adecuado

Un cojinete 6203 de una hilera de bolas y surcos profundos tiene una capacidad de carga estitica Cq = 1000 lb

y una capacidad dindmica C = 1650 lb. ¢Cudl es la duracién probable (que alcanza o supera el 90% de los

cojinetes) para una carga radial F, — 300 lb y una carga de empuje axial Fz = 280 1b? EIl anillo exterior

es estacionario.

Resp. F/Co = 280/1000 = 0,28, ¢ — 0,38, Y — 1,15 y la carga de empuje axial equivalente es P — 490 1b.
La duracién probable es 38,2 x 108 revoluciones

Resolver el problema 28, si Fg = 56 Ib.

Resp. F,/Cy = 56/1000 = 0,056, ¢ — 0,26, I&/VF'T = 56/(1)(300) = 0,187, X = 1 y Y = 0. La carga radial
equivalente es 300 lb y la duracién probable 166 x 106 revoluciones

Separador
Cierto cojinete tiene las dimensiones que.se muestran en la figura 22-12. Si el s e
anillo exterior gira a 1000 rpm y el anillo interno es estacionario, ;cudl sera 2" i las bolas = 1"
la velocidad de la jaula (separador)? Suponer que no hay deslizamiento entre e s —
las bolas y los anillos. Resp. 612 rpm st | T

Fig. 22-12



l Capitulo 23

Lubricacion y diseno de cojinetes

LA LUBRICACION implica el empleo de un lubricante entre las superficies de roce de ciertos ele-

mentos de madaquinas, con el fin de eliminar o reducir la superficie real de
contacto, 1o cual conduce a un menor desgaste y a un coeficiente de rozamiento mas bajo, Los lubri-
cantes mas utilizados son los aceites y las grasas, aunque se puede utilizar cualquier sustancia que
tenga las propiedades de viscosidad requeridas. Generalmente el lubricante es liquido. Sin embargo,
se pueden utilizar algunos sélidos, tales como grafito, saponita y algunos otros sdlidos grasientos no
abrasivos. Aun los gases, en determinadas circunstancias, resultan buenos lubricantes.

LA VISCOSIDAD es una propiedad muy importante de los lubricantes. El significado fundamen-

tal de la viscosidad se puede ilustrar considerando una placa plana que se mue-
ve bajo la accién de una fuerza P, paralelamente a otra placa fija, estando las dos placas separadas por
una delgada pelicula de lubricante fluido de espesor h, como se muestra en la figura 23-1.

l Placa mavil - —— }—P’
r A| e——n B ——— ——e— —7
—_—— — —
h — —,
1 ;
' 0 £ ~ Placa fija

v/ Y/ v/
Fig. 23-1

Las particulas de lubricante se adhieren fuertemente a las dos placas. El movimiento esta acom-
pafado de un deslizamiento lineal o esfuerzo de corte entre las particulas, a lo largo de todo el espesor
de la pelicula.

Si A es el drea de la placa que estd en contacto con el fluido, el esfuerzo de corte unitario es

s = P/A

Newton detérminé que la magnitud de este esfuerzo cortante varia directamente con la velocidad
de la placa movil, V, e inversamente con el espesor de la pelicula, h. Se supone que el fluido llena com-
pletamente el espacio comprendido entre las superficies de las dos placas, que la velocidad del fluido
que estd en contacto con una placa es la misma de la placa y que cualquier flujo de fluido, perpendicu-
lar a la velocidad de la placa, es despreciable.

PV BL - V

— o —, L= gL,

Ak A h
donde Z es una constante de proporcionalidad que numéricamente se define como la viscosidad del
fluido.

7 - P/A _ __esfuerzo de corte
V/h gradiente de velocidad

276
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Si la placa mdvil tiene un drea de un centimetro cuadrado y estd separada de la placa fija por
una pelicula de fluido de un centimetro de espesor y se necesita una fuerza de una dina para mantener
la placa mévil a una velocidad de un centimetro por segundo, el fluido tendra una viscosidad absolu-
ta de un poise. Entonces 1 poise = 1 dina-seg/cm?. La viscosidad de la mayor parte de lubricantes
fluidos es menor de 1 poise, por lo cual es comun, en la préctica, expresar la viscosidad absoluta en cen-
tipoises, es decir, en centésimas de poise.

Cuando se expresa la viscosidad absoluta en el sistema inglés, las unidades son lb-seg/pul? y
la unidad de viscosidad es el reyn, que estd representado por

Z (centipoises)

preyns) = g 108

Otros dos medios para expresar la viscosidad, que se utilizan comtnmente en trabajos de lubri-
cacion, son la viscosidad universal Saybolt y la viscosidad cinemadtica, definidas por las siguientes
ecuaciones

Z = (0,227~ %0) (centipoises)
. . . . Z .
viscosidad cinematica — —E—(centlstokes)
donde Z = viscosidad absoluta, en centipoises
T = viscosidad universal Saybolt, en segundos
© = densidad del lubricante, en gramos por ¢m?

En calculos de disefo, generalmente es satisfactorio un valor promedio p = 0,9, para aceites. Pa-
ra obtener una mayor exactitud en el céalculo de £, a una temperatura cualquiera ¢t (Fahrenheit),
se emplea la siguiente férmula, para aceites de petréleo:

P = Pggo = 0,000365(¢— 60°)

La viscosidad de los aceites de cirter se expresa por medio del nimero de viscosidad SAE, rela-
cionado con la viscosidad universal Saybolt como se indica en la siguiente tabla:

Namero de Limites de viscosidad Numero-de Limites de viscosidad
viscosidad Saybolt viscosidad Saybolt

SAE a 130°F, seg SAE a 130°F, seg

10 90-120 40 80

20 120-185 50 80-105

30 185-255 60 105-125

40 255 70 125-150

Cuando la placa fija es paralela a la placa mévil, co-
mo se muestra en la figura 23-1, la velocidad de las dife- 7
rentes laminas de fluido son proporcionales a sus distan-
cias a la placa fija y el drea del triangulo de gradiente de By
velocidad, OAB, es proporcional al volumen de fluido que
pasa por unidad de tiempo por una seccién que tiene una
anchura unitaria. En este caso la placa mévil no soporta
carga vertical. Si la placa fija estd inclinada, de modo
que el espesor de la pelicula varia desde h, (donde entra
el aceite) hasta 4, (donde sale el aceite), el gradiente de
velocidad no puede ser el mismo en ambas posiciones. La
curva de velocidad es céncava a la entrada y convexa a la
salida, como se muestra en la figura 23-2. Las figuras asi
formadas en la pelicula convergente no son triangulares, Fig.23-2
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pero sus areas son iguales, si se supone que no hay escapes. La placa mévil soportara ahora una carga
W debida a las relaciones velocidad-presién, que produce una presién en la pelicula de aceite que va
desde cero hasta un valor maximo y de aqui nuevamente hasta cero, como se muestra.

El uso de LOS COJINETES (el soporte de cargas sobre una pelicula de lubricante) se basa en la teo-
ria de la pelicula convergente. La figura 23-3 muestra la vista del extremo de un cojinete en las posi-
ciones de “reposo’, “arranque’’ y “marcha”. Obsérvese que en las posiciones de ‘‘reposo” y “arranque”
hay contacto entre el mufién (eje) y el cojinete (pieza exterior). Sin embargo, si se satisfacen las con-

W= Carga W = Carga

Reposo Arranque

Fig. 23-3 Fig. 23-4

diciones de lubricacién perfecta o pelicula gruesa (que se explicardn mas tarde), el eje se separara del
cojinete por medio de una pelicula de lubricante, como se indica en la posicién de “marcha’ y la car-
ga serd soportada por la presién de la pelicula. El término pelicula delgada o lubricacién imperfecta se
aplica a la situacién en que el disefio del cojinete y la seleccién del lubricante no satisfacen todos los
requerimientos de la lubricacién perfecta o pelicula gruesa y el contacto entre el mufién y el cojinete
no se puede evitar por completo. Debido a las fugas de lubricante por los extremos del cojinete, hay
una distribucién de presién en la direccién axial, como se muestra en la figura 23-4. La capacidad
de soportar carga de un cojinete con lubricacién perfecta es una funcién de muchas variables, pero
esencialmente depende de la seleccién del lubricante adecuado para proporcionar la lubricaciéon per-
fecta en las condiciones de funcionamiento especificadas y al mismo tiempo proporcionar el balance
térmico adecuado entre el calor generado dentro del cojinete y el calor disipado, con el fin de que el co-
jinete no sobrepase la temperatura de seguridad especificada, durante su funcionamiento.

EL CALOR GENERADO dentro de un cojinete, H,, es una funcién del coeficiente de rozamiento f.

B DN :
Hg = fW——lz lb-p/min

donde Hg = calor generado, en lb-p/min N = velocidad del munén, en rpm
f carga radial total sobre el cojinete, en 1b

D

coeficiente de rozamiento 14

didmetro del munén, en pu.

El principal problema en este punto es determinar tan cerca como sea posible, el valor del coefi-
ciente de rozamiento. Es dificil obtener un valor preciso de f, ya que éste varia ampliamente con las
condiciones de funcionamiento. El estudio de este capitulo se limitard a los cojinetes completos (360°).

Varios investigadores han demostrado (empleando el analisis dimensional) que el coeficiente de
rozamiento es una funcién de, por lo menos, tres parametros adimensionales,

ZN/p, D/C, y L/D

donde 7 = viscosidad absoluta del lubricante a su temperatura de funcionamiento, en centipoises
velocidad del mufién, rpm; N’ = velocidad del munén, rps (para utilizarla maés tarde)
presién en el cojinete, basada en el area proyectada, W/LD psi

carga radial sobre el cojinete, en lb

didmetro del munoén, en pul

huelgo diametral del munén, en pul

= longitud del cojinete, en pul

MDD SET =
I
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La relacién entre el coeficiente de rozamiento y el pa-
rametro ZN/p, llamado médulo del cojinete, es de especial
interés. La curva de la figura 23-5 es caracteristica, pero la
pendiente y la ordenada al origen de la porcién recta de la
region de pelicula gruesa depende de variables tales como
la razén de huelgo C/D y la razén L/D. Con datos expe-
rimentales obtenidos por McKee en cojinetes pequefios, se
establecié la siguiente ecuacidon aproximada del coeficiente
de rozamiento.

473 ZN. D
= —— (= Y=+ k
f 1010( 2@
Esta ecuacién, que es la de la porcién recta de la regién de
pelicula gruesa, se puede emplear para calcular el coeficien-
te de rozamiento.

Datos experimentales indican que el valor de K se pue-
de tomar como 0,002 para relaciones L/D comprendidas
entre 0,75 y 2,8. La figura 23-6 muestra (en general) cémo
varia K con la relacién L/D. En la practica, el valor prome-
dio de D/C es 1000 y el valor de L/D estd limitado entre
1y 2 cuando los requerimientos de espacio permiten utilizar
un cojinete largo. En la tabla que sigue se indican los valo-

\ Region de pelicula delgads

Region de transicion
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0015

U000

0, 06—

0,5 1,0 1,5

res pricticos de funcionamiento de ZN/p que se han deter- 4 LD Sl i
minado para cierto numero de aplicaciones caracteristicas.
Los valores de funcionamiento de ZN/p deben ser lo sufi- Fig. 23-6
cientemente grandes para evitar que se entre en las regiones
de transicion o de pelicula delgada.
APLICACIONES PRACTICAS DE LOS COJINETES
) N Presion max. Lubricante
Equipo Cojinete
2 Z ZN/p
Motores de automo- Principal 700-1700 7 15
viles y de aviacién Munén del cigiienal 1400-3400 8 10
Botén de manivela 2000-5000 8
Motores de Principal 500-1200 20 20
gas y aceite Munoén del cigiiefial 1000-1800 40 10
Boton de manivela 1200-2000 65
Motores marinos Principal 500 30 20
Muiién del cigiienal 600 40 15
Boton de manivela 1500 50
Motores de vapor Principal 200-400 15-60 20
estacionarios Mufién del cigiienal 600-1500 30-80 6
Bot6on de manivela 1800 25-60
Bombas y Principal 250 30 30
motores Munén del cigiienal 600 50 20
reciprocantes Botén de manivela 1000 80
Turbinas de vapor Principal 100-300 2-16 100
Motores y bombas Eje 100-200 25 200
rotativos
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OTROS METODOS para determinar el coeficiente de rozamiento se basan en la ecuacion de Petroff
y en la teoria hidrodindamica.

LA ECUACION DE PETROFF, desarrollada en 1883, da una expresién del coeficiente de roza-
miento, sobre la base que el mufién y el cojinete son concéntri-
cos (no hay carga radial) y las fugas son despreciables.

WA L Qﬁ‘LV_/Q
f 30 P ¢ 2m ¢

Como esta ecuacion se dedujo para cojinetes no cargados, es solo una aproximacién a los cojine-
tes ligeramente cargados.

EL NUMERO DE SOMMERFELD, S, es otro parametro adimensional utilizado ampliamente
en el analisis de la lubricacién. Con base en la teoria hidro-
dindmica se puede demostrar que el numero de Sommerfeld es funcién unicamente de la razén de
excentricidad (que se define mds adelante). Entonces se puede hacer una grifica del ndimero de
Sommerfeld contra la cantidad f(D/C), que también es una funcién tnicamente de la razén de ex-
centricidad, v se puede determinar el coeficiente de rozamiento. El numero de Sommerfeld es
o Mal it oDl
. P (C)

Un factor importante que no se tiene en cuenta
en la ecuacién de Petroff es la excentricidad del co-
jinete cuando estd sometido a carga, mientras que
en la grafica del numero de Sommerfeld contra
f(D/C), de acuerdo con la teoria hidrodindmica,
si se toma en cuenta la excentricidad. Cuando el
muidén esta sometido a carga, no es concéntrico con
el cojinete, sino que se mueve aproximadamente a
lo largo de un arco semicircular de diametro C/2.
Esto conduce al establecimiento de un espesor mi-
nimo de pelicula, %,, como se indica en la figura
23-7 (muy exagerado). La distancia entre el centro
del cojinete y el centro del eje se llama excentrici-
dad y se denota por la letra e. La razon de esta ex-
centricidad al huelgo radial se llama razon de ex-
centricidad.

Entrada
de aceite

flo = Hupesor minimo de pelicula

Razén de excentricidad € = — = 1 — — Fig.23-7

Debe observarse que tanto la ecuacién de Petroft como la grafica f(D/C) contra namero de
Sommerfeld se basan en cojinetes ideales (sin pérdidas laterales). Algunos métodos de diseno han pro-
puesto el uso de correcciones por pérdidas laterales y por excentricidad en estas ecuaciones. En el pasa-
do, la mayor parte de estos métodos fueron muy inexactos y no del todo satisfactorios.

A. A. Raimondi y John Boyd de la Westinghouse Research Laboratories han preparado CURVAS
DE DISENO corregidas por el efecto de las pérdidas laterales (para diferentes razones L/D), en las cua-
les se hacen las graficas de las variables de funcionamiento contra el nimero de Sommerfeld. (ASLE
Transactions, volumen 1, No. 1, abril de 1958). Sus ultimas curvas fueron desarrolladas sobre una ba-
se completamente racional y los resultados se obtuvieron por medio de computadores. Estas curvas
remplazaron las curvas anteriormente publicadas por los mismos autores en 1951, las cuales no esta-
ban corregidas por el efecto de las pérdidas laterales. El empleo de las ultimas curvas elimina com-
pletamente la necesidad de aplicar factores de correccion por pérdidas laterales y por tanto simplifica
grandemente la labor de calcular el rendimiento de los cojinetes. Con el fin de demostrar su uso, se ha
reproducido aproximadamente una parte de estas graficas, escogidas arbitrariamente para un coji-
nete completo (360°) que tiene una razén L/D igual a 1. Estas curvas se basan también en la posibi-
lidad que pueda ocurrir la rotura de la pelicula. Para el estudio de cojinetes parciales y de diferentes
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razones L/D, el lector debe recurrir al articulo original, asi como también para el disefio de un cojinete
de rendimiento 6ptimo. El articulo original también abarca el caso de cojinetes sumergidos que fun-
cionan bajo presion, donde la rotura de la pelicula probablemente no ocurre.

EL COEFICIENTE DE ROZAMIENTO se puede determinar en la figura 23-8, donde se mues-
tra graficamente el coeficiente de rozamiento, f(D/C),
contra el nimero de Sommerfeld.

Con base en los datos obtenidos por Raimondi yBoyd, con L/D =1

= (Presién ambiente donde estd el cojinete = 0)
«® 200
s
=]
7
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1] 0
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= =
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=] A
© 0
0 0,01 002 0,04 0,06 0,080,10 0,20 0,40 0,600,80 1,0 2,0 4,0 6.08,0 10

‘
Niamero de Sommerfeld, § = % (%)2 (adimensional)
Fig. 23-8
EL ESPESOR MINIMO DE PELICULA se puede determinar en la figura 23-9, donde se mues-

tra graficamente el espesor minimo de pelicula, 2h,/C,
contra el ntmero de Sommerfeld.

=)
g
o Con base en lus datos obtenidos por Raimondi y Boyd, con L/D = 1
g (Presién ambiente donde esta el cojinete = 0)
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Numero de Sommerfeld, S = % (g) (adimensional)

Fig. 23-9



282 LUBRICACION Y DISENO DE COJINETES

El espesor minimo de pelicula permisible depende principalmente del tamano y del acabado su-
perficial del cojinete; mientras mas aspera sea la superficie, méas gruesa debera ser la pelicula. Para co-
jinetes ordinarios revestidos de babbitt, el espesor de la pelicula no debe ser menor de 0,00075 pul. En
maquinaria de alta potencia, el espesor minimo de pelicula puede limitarse entre 0,001 pul y 0,005 pul.
Una regla usual es limitar el espesor minimo de pelicula a 0,00025D.

EL FLUJO DE ACEITE (Q pul® /seg) que pasa por el cojinete debido a la accién de bombeo del

eje se puede determinar en la figura 23-10, donde se muestra gréfica-
mente el flujo 4Q/DCN'L contra el namero de Sommerfeld.

Con base en los datos obtenidos por Raimondi y Boyd, con L/D = 1
(Presi6n ambiente donde estd el cojinete = 0)

c]
b 6,0
©
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/]
=
) 5,0
g — 1]
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« \4
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HilEg
= il
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2 |
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0 0,01 002 0,04 006008010 020 04006008010 20 40 608,010
i
, g o MY (D)2 . .
Namero de Sommerfeld, 5 = —p_ E (adimensional)
Fig. 23-10

LAS PERDIDAS LATERALES (Q pul® /seg) que tienen lugar en los extremos del cojinete, se
pueden determinar en la figura 23-11, donde se muestra grafi-
camente la razén @, /Q contra el numero de Sommerfeld. @ es la cantidad de lubricante que se de-

be suministrar a un cojinete que funciona bajo la presién atmosférica, para compensar las pérdidas
debidas a las fugas.

Con base en 1os datos obtenidos por Raimondiy Boyd, con L/D = 1
(Presion ambiente donde esté el cojinete = 0)
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Numero de Sommerfeld, § = le (%) (adimensional)

Fig. 23-11
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LA ELEVACION DE TEMPERATURA del lubricante, a medida que éste pasa por el cojine-
te, se puede determinar en la figura 23-11, donde se
muestra graficamente la elevacién de temperatura, Jyc AT/p, contra el namero de Sommerfeld. Se su-

pone que todo el calor que se genera por rozamiento se utiliza para elevar la temperatura del lubrican-
te, a medida que éste fluye a través del cojinete.

J = equivalente mecanico del calor = 9336 1b-pul/Btu

v = peso por unidad de volumen del lubricante, en 1b/pul® (0,03 para el aceite)
¢ = calor especifico del lubricante, en Btu/lb-°F (0,4 para el aceite)

AT = elevacién de temperatura del lubricante, a medida que pasa por el cojinete, en °F. Se
puede considerar que la elevacién de temperatura tiene lugar entre el borde de entrada y
el borde de salida de la cuna

Con base en los datos obtenidos por Raimondiy Boyd, con L/D = 1
(Presion ambiente donde estd el cojinete = 0)
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Fig. 23-12

En la siguiente tabla se hace una comparacién de los datos obtenidos por Raimondi y Boyd con los
datos obtenidos por McKee y con la ecuacién de Petroff, cuando se hace la grafica de f(D/C) con-
tra el numero de Sommerfeld para un cojinete completo que tiene una razén L/D igual a 1.
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f(D/C) para un cojinete completo con L/D = 1

|
Numero de Da_tos ob‘.cenidos por Ecuacién de g(;ug(:éilo(()i; yl\:.lxcsfa{:g,o SUpoHISHIG
Sommerfeld Ralmond.lry Boyd Petroff 473 7N
S para presién amb = 0 f = 0,002 + 101O(T)‘(IOOO)
0,01 0,8 0,197 2,196
0,02 1,1 0,395 2,39
0,04 1,6 0,789 2,79
0,06 2,1 1,17 3,12
0,08 2,4 1,58 3,57
0,10 2,8 1,97 3,96
0,20 4.6 3,95 5,92
0,40 8.4 7,89 9,84
0,60 12,0 IR 13,8
0,80 16,0 15,8 17,7
1,00 20,0 19,7 21,6
2,00 40,0 39,5 41,2
4,00 80,0 78,9 80,0
6,00 120,0 117,0 119,0
8,00 160,0 158,0 159,0
10,00 l_ 200.0 197,0 198,0

Obsérvese que los valores de f(D/C) estan en perfecto acuerdo para cojinetes ligeramente car-
gados, es decir, para numeros de Sommerfeld altos. ;

EL CALOR DISIPADO (H;) por un cojinete completo (360°) puede calcularse por medio de la si-

donde AT =

K =
K
L
) =

La relacién

guiente ecuacién, basada en el trabajo de Lasche:

AT +33)2
Hd = (2 L (LD) 1b-p/min
K
(I —T;) = diferencia entre la temperatura de la superficie del cojinete, Ty, yla

temperatura del aire circundante, 7;1 , en °F

31 para un cojinete de construccién pesada que esté bien ventilado

= b5 para un cojinete de construcciéon media o liviana, en aire quieto

= longitud del mufén, en pul

diametro del mufdn, en pul

de la temperatura de funcionamiento del aceite, TO , la temperatura del aire, T, ,y

la temperatura del cojinete, Tb , puede aproximarse por

AT = (TB—TA) = %(TO_TA)

En la figura 23-13 se muestran las graficas de las viscosidades absolutas promedios de aceites de
numeros SAE caracteristicos contra la temperatura.
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Niumeros SAE de aceites caracteristicos
Viscosidades absolutas medias contra temperatura

1000 —
800 F—
600 P,

<
00 ey
300 NN\
N

AN

V]

A

Y

200 < N
AN
§ 100 \\\ \—\\ \\ \
] ~
e 80 \\ \\ \\ \\\
E=J ) SN G N N T )
8 50 \ \ \\ \ \ \\K
N 40| \\. \ \\ \\'\\ ™
i wl N I
= AN N AN S N N
I N AN NS
e gl \\,' '\\ \\K\ — \\"‘ SAE -70
a4 | \
g i , \ < \\\ AN 60
g 12 \_ Ny < 50
N | \ \\ e
i \‘\ \\ \‘\\ 40
[N N
6 h, N
AN
‘ N \ 20
\ 10
80 100 120 140 160 180 200 220

Temperatura, °F

Fig. 23-13

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Un cojinete completo de 3 pul de longitud y 3 pul de diametro soporta una carga de 2700 1b sobre
un muindén que gira a 1800 rpm. Suponiendo que el aceite tiene una viscosidad de 10 centipoises,
a la temperatura de operacién, y la razéon D/C es 1000, determinar el coeficiente de rozamiento
utilizando, (a) la ecuacién de McKee, (b) la curva de Raimondi y Boyd de la figura 23-8. (No-
ta: L/D = 1.)

Solucion:

(a) Utilizando la ecuacién de McKee,

473 ZN D 473 ((10)(1300)
= 0,002 + —)= = 0,002 + ——(———
f L )C 1010 300

—0 1000) = 0,00484
oo’ p )( )
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(b) Para utilizar la curva de Raimondi y Boyd de la figura 23-8, primero se calcula el numero de Sommer-

feld, S. N
Si'= # D)"’ = 0,145
10 , 1800 W 2700 o
donde = , N = —— = 30rps, y = — = ——— = 300 psi.
Koo o xi08 . 60 - P2 7 303 4

De la figura 23-8, S = 0,145 da f(D/C) = 3,7; entonces f(1000) = 3,7 o f = 0,0037.

2. Con referencia al problema 1, determinar la cantidad de calor generado, utilizando el coeficiente

de rozamiento que se calculé por medio de la ecuacién de McKee.
Solucion:
TIDN 77(3)(1800)

fW—— = (0,00484)(2’700)1—2 = 18.500 Ib-p/min

3. En los problemas 1 y 2 determinar la temperatura superficial probable del cojinete, utilizando la
ecuacion de Lasche y suponiendo que todo el calor generado se disipa en aire quieto a 70°F.

Solucion:
Haciendo el calor disipado Hj; igual al calor generado Hg, tenemos

2
Hy = @%w = Hy. M(s)(s) 18500, AT = 305°F

Entonces TB = AT + 7:4 = 305+170 = 315°F (demasiado alto).

4. Un cojinete de 3 pul de longitud soporta una carga de 1645 lb sobre un mufién de 2 pul de dis-
metro que gira a 750 rpm. El huelgo diametral es 0,00273 pul. ;Cudl debera ser la viscosidad del

aceite, en centipoises, si la temperatura de la superficie del cojinete estd limitada hasta 170°F
cuando funciona en aire quieto a 70°F?

Solucion:

Utilizar las ecuaciones de McKee y Lasche y suponer que el calor generado es igual al calor disipado.

473 ZN . D 473 750Z., 2
= o002+ S ED@ = 0002 + I = 0,002 + 0,000095Z
f )¢ ) (274)(000273 +
7(2) (150
Hy = fw%v 4 Jo! 002+0000095Z)(1645)L;5) = 1200 + 61,37
_ (AT +33)2 (170 -70 + 33)° ~ .
Hd = 55 LD = 55 (3)(2) = 1930 lb-p/min

Entonces, suponiendo que Hg= Hj. tenemos (1290 + 61,3Z) = 1930 o sea que Z = 10,45 centipoises.

5. Un cojinete de 6 pul de didmetro y 9 pul de longitud, soporta una carga de 2001b a 1200 rpm. Si
el huelgo radial es 0,003 pul y el cojinete consume 2 HP (66.000 lb-p/min) en rozamiento, ;cual
es la viscosidad del aceite a la temperatura de operacién?

Solucidn:

Basada en la ecuacion de McKee.

TIDN 473 1200Z 77(6) (1200) 0
000 = fW — = [o,ooz + ] 2000) S SER el e R T
i LT 109 2000752 ¢ 0006) (20D S CeRHTSERY

6. Un cojinete de 4 pul de didmetro y 6 pul de longitud soporta una carga radial de 1200 1b. La velo-
cidad del eje es 500 rpm. La temperatura del cuarto es 90°F y la temperatura superficial del co-
jinete estd limitada a 145°F. Seleccionar el aceite adecuado para satisfacer los anteriores requeri-

mientos, si el cojinete estd bien ventilado y no se utiliza enfriamiento artificial. Suponer que
D/C = 1000.

Solucién:

Se iguala el calor generado al calor disipado, utilizando las ecuaciones de McKee y Lasche.
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7IDN 473 . 500Z 77(4) (500)
= B0 1200) ————
o fW [0,002 + 010(1200/24)(1000)]( ) 12
E (AT + 33)2 (AT +33)?
Hy = 57 LD = 3T (24)

AT = Tz-T, = 145-90 = 55. Asi mismo, AT = %(TO—TA) 0 55=3(T,-90), y T, =200

Ahora hacemos H, = Hd y obtenemos Z = 16 centipoises a 200°F, que corresponde a un aceite que tie-
ne un numero SAE comprendido entre 50 y 60, segin la figura 23-13.

7. Un disefio tentativo de un cojinete exige un didmetro de 3 pul y una longitud de 5 pul para sopor-
tar una carga de 4500 1b. El eje debe funcionar a una velocidad de 1000 rpm. La temperatura del
cuarto es 100°F y se desea que durante el funcionamiento del cojinete la temperatura no sobrepase
170°F. El aceite utilizado tiene una viscosidad de 9,8 centipoises a 240°F. Determinar la cantidad
de enfriamiento artificial que se necesita aplicar por medio de un enfriador de aceite externo si
se supone que el cojinete disipa calor de acuerdo con la siguiente férmula: Hz = (AT + 33) °(15/55).

Solucion:
473 ZN_ D 473 9,8 x 1000
= 0,002 + . 0,002 + S22 ST (1000) = 0,00355
f 1010( "G ) 1010( 4500/15 ' :
o, = fwTEN - (000355 @s00) ZBA9D 15 550 Ib-p/min
g 12 12
H; = (170-100+33)*(15/55) = 2890 lb-p/min

Cantidad de enfriamiento artificial necesaria = 12.550 — 28%0 = 9660 lb-p/min.

8. Un eje que gira a 900 rpm estd soportado por cojinetes de 2 pul de didmetro y 3 pul de longitud.
La temperatura superficial del cojinete es 180°F y la temperatura del cuarto, 90°F. El aceite utili-
zado tiene una viscosidad de 12,8 centipoises a la temperatura de operacién (270°F), el huelgo dia-
metral es 0,002 pul y los cojinetes deben funcionar en aire quieto, sin enfriamiento artificial. De-
terminar la carga permisible, Wy la pérdida de potencia por cada cojinete.

Solucion:

Tp=Ty = 3(Ty-Tp), T-90° = 3(270-90), Ty = 180°F

7TDN 473 12,8 x 900 % 77(2) (900)
= fy=2 0,002 +
=/ [ 1010( w/6 X 0,002] 12
AT+33) 90 + 33
Hy = ( = LD = ¢ e )<3)(2)

Hacer Hg = Hj para obtener W — 117 lb. Remplazando W por 117 en la ecuacién de Hg, obtenemos
Hg = 1650 lb-p/min. En consecuencia, la pérdida de potencia es 1650/33.000 = 0,05 HP.

9. Un engranaje estd montado sobre un eje de forma tal que la carga total radial sobre un cojinete
es 3000 1b y la carga total radial sobre el otro cojinete es 4000 lb. Ambos cojinetes tienen 6 pul de
longitud. Los cojinetes estdn ajustados a 3,502/3,500 y los munones a 3,497/3,495. En la tabla
siguiente se da la viscosidad del aceite a diferentes temperaturas.

Temperatura, °F 200 220 240 260 280
VUS, seg 300 175 105 76 60
Viscosidad cinemadtica, centistokes 65 38 22 14 10

(Cudl cojinete funcionard mas caliente? ;Qué combinacién de los didmetros de cojinetes y mu-
nones producird la mds alta temperatura de operacién? Determinar también la temperatura
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superficial del cojinete mas caliente, empleando la ecuacion de McKee para calcular el coeficiente
de rozamiento. Suponer que la gravedad especifica del aceite a la temperatura de funcionamiento
es 0,9. El eje gira a 500 rpm.

Solucion:
El cojinete més cargado con huelgo minimo funcionara a la maxima temperatura.

Huelgo minimo = 3,500 — 3,497 = 0,003”. p = 4000/(6 x 3,5) = 190 psi.

473 ZN. D 473 ,500Z,, 35 1457
= 0,002+ =—=(=)(=) = 0,002+ ==(—)(—=) = 0,002 + ==
f Fol L - 6CT80 oidog -

Suponiendo que todo el calor generado sale del cojinete por medio de trasferencia de calor y el cojinete
estd en aire quieto,

DN (AT + 33
{Hged & 55 -
1457 71(3,5) (500 (Ty - 70+33)°
(0,002 + = 5°) (4000) GIRD - e
3660 + 265Z = (T —37)%(21/55)

La ultima ecuacién se puede balancear por el método de ensayo y error.

Ensayemos: Temperatura del aceite, TO = 270°F. Ahora, viscosidad cinemédtica = 12 centistokes,
Z = 12(0,9) = 10,8 centipoises y la temperatura superficial del cojinete, Tp = $(270° — 70) + 70 = 170°F.
Entonces

3660 + 265(10,8) = 6520 y (170—37)2(21/55) = 6750

que es un balance suficientemente aproximado. Esto indica que la temperatura superficial del cojinete serd
aproximadamente 170°F.

Un cojinete de 3 pul de didmetro soporta una carga radial de 800 lb. El cojinete tiene una longi-
tud de 3 pul y el eje funciona a 400 rpm. Suponer un espesor minimo de pelicula de 0,00075 pul
y un ajuste de tercera clase para el agujero del cojinete. Utilizando las curvas de Raimondi y Boyd
determinar, (o) la viscosidad del aceite adecuado, 1, (b) el coeficiente de rozamiento, f, (c) el
calor generado, Hg, (d) la cantidad de aceite bombeado a través del cojinete, Q, (¢) las pérdidas
laterales (la cantidad de aceite que se debe suministrar al cojinete), (f) la elevacion de tempera-
tura del aceite que fluye a través del cojinete.

Solucion:

(a) Para un ajuste de tercera clase, el maximo huelgo es 0,004 pul.

El valor del numero de Sommerfeld, S, se puede determinar en la figura 23-9, utilizando el valor
2ho /C = 2(0,00075),/0,004 = 0,375, que corresponde a un S = 0,105.

!
Entonces S = 0,105 = /“L_N_ I_)Q = M(w

2
= de donde = 2,49 x10°° reyns.
C 800/(3x3) 0,004) H ’

(b) En la figura 23-8, S = 0,105 da f(D/C) = 3,0. Entonces f(3/0,004) = 3,0 y f = 0,004.

(c) Hg = fWTDN/12 = (0,004) (800)(77)(3)(400)/12 = 1005 lb-p/min
40

!

4

(d) En la figura 23-10, S = 0,105 da = 4,4. Entonces

40
0 —— = 44 = 0,264 pul®/seg.
(3)(0,004) (400/60) (3) yQ pul®/seg

(e) En la figura 23-11, S = 0,105 da Qs /Q = 0,7. Entonces Qs = (0,7)(0,264) = 0,185 pul3/seg.

AT
(f) En la figura 23-12, S = 0,105 corresponde a ]}/cp = 13,5, donde J = 9336 lb-pul/Btu, ¥ = 0,03

Ib/pul®, ¢ = 0,4 Btu/Ib-°F (supuesto) y p = 800/9 psi. Entonces AT = 10,7°F es la elevacién de tem-
peratura en la pelicula de aceite situdda entre el borde de entrada y el borde de salida de la cuna.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

Un eje de 4 pul de didmetro que funciona a 2000 rpm est4d soportado por un cojinete completo de 6 pul de
longitud que esta sometido a una carga radial de 9600 lb. La temperatura de operacién del aceite esta limita-
da a 175°F y la temperatura del aire circundante es 100"F. Suponer que ZN/p = 200 y utilizar las ecua-
ciones de McKee y Lasche. Determinar el coeficiente de rozamiento, la presién en el cojinete, el calor generado,
el calor disipado y el aceite que se debe emplear. ;Se necesita utilizar enfriamiento artificial?

Resp. 0,01146, 400 psi, 231.000 lb-p/min, 1725 lb-p/min, SAE 70. Si

Un cojinete completo de peso mediano de 2 pul de didmetro y 4 pul de longitud, soporta una carga de 600 lb
cuando el eje gira a 800 rpm. Suponiendo que la diferencia entre la temperatura de funcionamiento de la su-
perficie del cojinete y la temperatura del aire circundante quieto es 70°F, escoger entre los siguientes valores
el coeficiente de rozamiento necesario para eliminar la necesidad de enfriamiento artificial: 0,00432, 0,00615,
0,00715, 0,00816 y 0,00256. Utilizar las ecuaciones de McKee y Lasche. Resp. f = 0,00615

Un cojinete de 2% pul de didmetro y 4 pul de longitud soporta una carga de 500 1b a 600 rpm. Si la tempera-
tura del cuarto es 75°F, ;qué viscosidad debe tener el aceite utilizado, para limitar la temperatura superficial
del cojinete a 140°F? Utilizar las ecuaciones de McKee y Lasche. Resp. Z = 12,45 centipoises

Un rotor que pesa 1200 lb estd montado en el punto medio de un eje de 2 pul de didmetro, que gira a 800 rpm,
entre dos cojinetes. El aceite escogido tiene una viscosidad de 7,2 centipoises a la temperatura de operacion de
230°F. ( Cual debe ser la longitud de los cojinetes, si deben funcionar en una atmésfera a 90'F, sin enfriamien-
to artificial? Utilizar las ecuaciones de McKee y Lasche. Resp. L = 3,2 pul

Una carga de 600 lb estd soportada por un cojinete de 3 pul de longitud, sobre un eje de 2,5 pul de didmetro.
El cojinete tiene un huelgo de 0,002 pul y esta lubricado con un aceite cuya viscosidad a la temperatura de
operacion es 20,7 pul. Determinar la velocidad méaxima de rotacién si el cojinete puede disipar, por trasferen-
cia de calor, 3500 Ib-p/min. Utilizar la ecuacién de McKee. Resp. 700 rpm.

Un cojinete de 6 pul de didmetro y 9 pul de longitud soporta una carga radial de 2000 lb a 1200 rpm. El
huelgo diametral es 0,003 pul. Si se consumen 2 HP por rozamiento, ;jcudl es la viscosidad, en centipoises,
del aceite empleado, a la temperatura de operacién? Utilizar la ecuacion de McKee.

Resp. Z = 10,1 centipoises

Un cojinete de 3,5 pul de didmetro y 6 pul de longitud tiene una carga radial de 300 psi sobre el drea proyecta-

da. La velocidad del eje es 500 rpm y se utiliza un ajuste de segunda clase. La temperatura del aire circundante

es 70"F y el aceite empleado tiene una viscosidad de 9,9 centipoises, a la temperatura de operacion. Determinar

la temperatura probable de la superficie del cojinete, suponiendo que todo el calor generado se disipa por tras-
3 Ty — T, +33)°

ferencia de calor, de acuerdo con Hj = M
55

Resp. TB = 180°F

Un cojinete de 3 pul de diametro y 5 pul de longitud tiene un huelgo diametral minimo de 0,008 pul y sopor-
ta una carga de 400 lb. El mufién gira a 500 rpm. El aceite utilizado tiene las siguientes caracteristicas visco-
sidad-temperatura:

x LD. Utilizar las ecuaciones de McKee y Lasche.

Temperatura,®F 240 260 280

Viscosidad, centipoises 19,8 13,0 9,0

Utilizando la ecuacion de McKee, determinar la temperatura aproximada del aceite, suponiendo que la tem-
peratura del cuarto es 80°F y que todo el calor generado se disipa por trasferencia de calor, de acuerdo con Hj =
(AT + 33)2(15/55). Resp. T, = 270°F

Un cojinete completo de 4 pul de didmetro y 4 pul de longitud estd lubricado con agua y soporta una carga
de 300 1b. El eje gira a 1000 rpm, el huelgo diametral es 0,004 pul y el agua tiene una viscosidad de 4,35 x 10-8
reyns. Suponer ¢ = 1,0 Btu/1b-°F y Y = 0,085 lb/pul3. Utilizando las curvas de Raimondi y Boyd deter-
minar el coeficiente de rozamiento, el espesor minimo de pelicula, el flujo de lubricante dentro del cojinete,
las pérdidas laterales de lubricante, la elevacion de temperatura del agua y la pérdida de potencia debida al
rozamiento.

Resp. f = 0,0016; h, = 0,00034pul; @ = 4,4puld/seg; Qq = 3,83pul®ieg; AT = 1,38°F, 0,015 HP

Un cojinete completo de 8 pul de didmetro y 8 pul de longitud soporta una carga radial de 10.000 1b. El mu-
noén gira a 1200 rpm y la razén D/C es 1000. La viscosidad del aceite, a la temperatura de operaciéon (180°F),
es 2,5 X 10-8 reyns. Utilizando las curvas de Raimondi y Boyd determinar el espesor minimo de pelicula, el
AT +33Y°

calor generado en el cojinete, la pérdida natural de calor del cojinete, suponiendo que Hd = (—Tii_— X (area
proyectada), la cantidad de aceite perdido por los extremos y el calor que sale del cojinete, debido a las pérdidas
laterales.

Resp. hg = 0,0026pul; Hg = 176 X 108 1b-p/min, H; = 16.000 lb-p/min, @, = 4,38 pul3/seg.

1,025 Btu/min




Capitulo 24

Trasmision por correas

LAS CORREAS PLANAS Y LAS CORREAS EN V se pueden emplear para trasmitir potencia

de un eje a otro, cuando no se necesita man-
tener una razén de velocidades exacta entre los dos ejes. En la mayor parte de las trasmisiones por
correa, las pérdidas de potencia debidas al deslizamiento y al arrastre son de 3 a 5 por ciento. En el
presente estudio se supone que los ejes son paralelos. Sin embargo, tanto las correas planas como las
correas en V se pueden utilizar para trasmitir potencia entre ejes no paralelos, si se satisfacen reque-
rimientos especiales. En este caso, para que la correa se apoye correctamente sobre las poleas, se debe
aproximar cada polea a un plano central perpendicular al eje de rotacién de la polea.

EL DISENO DE UNA CORREA implica la seleccién de la correa adecuada para trasmitir una
determinada potencia o bien, la determinacion de la potencia
que se puede trasmitir con una correa plana o con una correa en V dada. En el primer caso, la anchura
de la correa es desconocida, mientras que en el segundo caso es conocida. En ambos casos se supone el
espesor de la correa. }
La potencia trasmitida por una trasmision por correa es una funcién de las tensiones y de la velo-
cidad de la correa.
(T, — TQ)U
550

potencia = caballos de fuerza

donde T, = tensién en el ramal tirante de la correa, en lb
T, = tensién en el ramal flojo de la correa, en 1b
v = velocidad de la correa, en p/seg

Cuando el espesor de una correa plana es dado, pero se desconoce su anchura, se emplea la siguiente
formula para determinar el esfuerzo s, (psi).

S — “""'2/3 Ja
poamer v G S
s, — wvig

donde s, = esfuerzo mdaximo permisible, en psi

so= esfuerzo en el ramal flojo de la correa, en psi
w'= peso de 1 pie de una correa que tiene una seccion trasversal de 1 pul?
v = velocidad de la correa, en p/seg
g = aceleracion de la gravedad, 32,2 p/seg?
[ = coeficiente de rozamiento entre la correa y la polea
® = d4ngulo de abrazamiento de la correa sobre la polea, en rad
En caso que se desconozca la anchura, el 4rea de la seccién trasversal requerida puede determi-
narse por

L-T _ area de la seccién trasversal requerida

§$.— 8o
Por consiguiente, la anchura que debe tener la correa es b = é&rea/espesor. El valor de (T,—T,) se
puede determinar con base en los caballos de fuerza estipulados: HP = (T, — T, )v/550.
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La méxima tensién en el ramal tirante de la correa depende del esfuerzo permisible del material
de la correa. Generalmente se utilizan cuero y tejido de algodén impregnados en caucho y superpuestos
en capas. El esfuerzo de tension permisible para correas de cuero esta generalmente entre 300 y 500
psi y el esfuerzo permisible para correas de caucho estara entre 150 y 250 psi, segin la calidad del ma-
terial. Las correas de cuero se pueden obtener de una sola capa de 1/8 pul, 5/32 pul o 3/16 pul de
espesor. También se puede disponer de correas de dos y tres capas, cada una de las cuales puede tener
uno de los espesores dados anteriormente. El peso especifico del cuero es aproximadamente 0,035 1b/pul®
Las correas de caucho se pueden obtener en capas de 3/64 pul a 5/64 pul de espesor y tienen un peso
especifico de 0,045 lb/pul®, aproximadamente.

Para determinar el valor de T, tanto para correas planas como para correas en V, cuando la
anchura y el espesor de la correa son conocidos, se emplea la férmula

T, — wv'/g B efcr/sen L]

L, — w7
donde w — peso de 1 pie de correa; v = velocidad de la correa, p/seg; g = aceleracion de la gravedad,
32,2 p/seg?; f = coeficiente de rozamiento entre la correa y la polea; a = angulo de abrazamiento,

radianes; @ — 4ngulo de la garganta, para correas en V (para una correa plana 6 es 180°%).

La cantidad wv?2/g es debida a la fuerza centrifuga que tiende a separar la correa de la polea
y reduce la potencia que se puede trasmitir.

LA CAPACIDAD DE CONDUCIR CARGA de un par de poleas estd determinada por la que

tenga el menor valor de e fdken 29 Es por esta razén
que una correa en V se puede utilizar con una polea acanalada y una polea plana, con lo cual se eco-
nomizan gastos innecesarios.

La excesiva flexién de una correa hace que su vida se disminuya. Para obtener una vida razo-
nable de la correa, la relacién minima del didmetro de una polea al espesor de la correa debe ser
aproximadamente 30.

LA SELECCION DE CORREAS se puede hacer con base en la aplicacién de las ecuaciones apro-

piadas o utilizando las tablas suministradas por la American
Leather Belting Association para correas planas y los catalogos suministrados por los diferentes fabri-
cantes de correas en V. En este libro se emplear4 la aplicacion de las ecuaciones, aunque las recomen-
daciones de la A.L.B.A. y de los fabricantes de correas en V generalmente dardn disefios mas seguros,
utilizando factores apropiados de aplicacidn.

ANGULOS DE ABRAZAMIENTO. Los 4ngulos de abrazamiento de una correa abierta se

pueden determinar por >
ennt e B
C
a, = 180°- 28 = 180° - 2 sen~! &E—r, a, = 180°+ 2B = 180° + 2 sent RC—r

= C S

Fig. 24-1
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Los angulos de abrazamiento de una tras- A"
misiéon por correa cruzada se pueden deter- - \<’
minar por

B RTH
@ = d, = 180° + 28 i
= 180° + 2sen? Rgr

O ——— =
Fig. 24-2

PROBLEMAS RESUELTOS

%
1. Demostrar que Tl—wng- = efa para una
2 — wv/g /
correa plana. /T

Solucion:

(a) Considerar un elemento diferencial de correa.
Las fuerzas que actian en el elemento dife-
rencial son: (1) Las tensiones Ty (T + dT),
2) la fuerza centrifuga (wv?/g)dc, (3) la
fuerza normal dN, y (4) la fuerza de roza-
miento fdN.

Obsérvese que no hay momento de fle-
xién y que sobre la correa no actGa ninguna
fuerza de corte. La correa es un elemento
flexible que no puede sufrir corte ni flexiéon

de magnitudes apreciables comparadas con F"erz“e"mmgﬂ:LTasa'(m;e]erac'o") :
p s
las otras fuerzas. = )
(b) Estableciendo arbitrariamente las direccio- _ witdd
nes x y y en el elemento de correa y conside- : T
rando el elemento en equilibrio, puesto que Fig. 24-3 1

se incluye la fuerza de inercia,
2F;=0 o (T+dT)cos3dp — fdN — Tcoszddp = 0
2F=0 o (T+dT)sen3dd + Tséntdp — (wvfgydp — dN = 0

(¢} Como cos 3dhp =1y sen 3dd = 3dg en el limite

I) (T+dTy(1) — faN — T 0 o dN-=dTf
2) (T+dT)(zdd) + T(zdd) — dN — (wv’fg)dd = 0

Haciendo dN = dT/f en (2) y despreciando las diferenciales de segundo orden,

Tdp — dT/f — (wv?fg)dh = 0O

L

(d) Entonces T~ wih = fd¢.

o
daT T, — wv? 7
= f fdd. y finalmente 1—/g = ef S
— wv?fg A

g T~ wv?/g

(Véase en la pagina 291 las unidades adecuadas.)



2. Modificar la ecuacién del problema 1 para el caso de una
correa en V.

Solucion:

(a)

(b)

(c)

()

3. Un eje trasmite una potencia maxima de una polea a poles = 18"
un acoplamiento flexible. El eje gira a 900 rpm, la po- A N
lea tiene 16 pul de didmetro, los ramales de la correa ]
son horizontales, la correa es de cuero y tiene 2 pul de f
ancho y ! pul de espesor. El maximo esfuerzo en la
correa es 300 psi y el coeficiente de rozamiento es 0,3. Si
el eje se debe probar, con base en la resistencia, en la sec-
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Comparando la figura 24-4 con la 24-3, las fuerzas analogas
a las que actiian sobre la correa plana son: T, T 4 dT,
(wv7g)dch. La diferencia tiene lugar en la fuerza normal y
en la fuerza de rozamiento. Se supone que las fuerzas nor-
males que actian sobre las dos caras de la correa en V, son
iguales (dN). La fuerza normal resultante en el plano x-y
es dN sen 30, donde § es el angulo de la correa. Obsérvese
que la suma de las fuerzas de rozamiento no depende del
valor del dngulo @, sino que es 2[f(3 dN)] = fdN.

EFX =0 o
I Loa _
(T +dT) cos 3d¢p — fdN — T coszdé = 0 Fig. 24-4
ZFy =0 o

(T+dT)sen sdp + Tsen$dp — dNsensd — wofg)dp = O

Como cos 3dp =1 y sen 3deh = 3dch en el limite,
Iy (T+dT)y — fdN — T = 0 o dN=dTf
2) (T+dT)(3dd) + T(3dp) — dNsenz0 — (wv’g)dd = 0
Haciendo dN = dT/f en (2) y despreciando las diferenciales de segundo orden,
Tdp — dT/f)sen 30 — (wv7g)dd = O

L a
ar 1ooar 9 ,
e f = . f 34y finalmente TL=RV/E _ fo/wnib
i

T — wv¥g sen 30 - wvg ol e 2 T, — wv¥/g

Entonces

Obsérvese que si se toma @ = 180° (para una correa plana) esta ecuacién se reduce a la que se dedujo
en el problema 1.

Didmetro de la

Acoplamiento flexible

cién A-A, ;qué momento de flexién y qué momento de

torsion se deben utilizar? El cuero pesa 0,035 lb/pul®. Fig. 24-5
Solucion:

T — a0, 7 0 -
(a) _.&;E - e-'G'_ 15—22 = OFH, T,=1T431b

T — wvig T,-2517_

h)

(e)

donde w (12)(2) (&)(0,035) = 0,210 1b/p g = 32,2 p/seg? , 0. = 77 radianes
v = TIDN = 77(16/12 pies)(900/60 rps) = 62,8 p/seg T,= (300 1b/pul?)(2 x 'EpUIQ) = 150 1b

El momento de flexion en la seccién A-A es

(Ti+To)(10) = (150+74,3)(10) = 2243 lb-pul

El momento de torsién en la seccion A-Aes

(T;—~T)(R) = (150—174.3)(8) = 606 lb-pul
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4. Un ventilador es conducido por un motor que gira a
una velocidad de 880 rpm, por medio de una correa
de cuero de doble capa que tiene 5/16 pul de grueso
y 10 pul de ancho. Los didmetros de la polea motriz
y la polea conducida son 14 pul y 54 pul, respectiva-
mente. La distancia entre centros es 54 pul y ambas
poleas estan hechas de hierro fundido. El coeficiente
de rozamiento del cuero contra el hierro fundido es
0,35. El esfuerzo permisible para la correa es 350 psi,
que ya tiene en cuenta el factor de seguridad y el
hecho que una correa de doble capa no tiene el doble
de capacidad que una correa de una sola capa. (Una
correa de doble capa tiene aproximadamente el 85%
de la capacidad de una correa de una sola capa, que
tenga el mismo espesor.) La correa pesa 0,035
Ib/pul®. ;Cudl es la capacidad de potencia de la
correa?

Fig. 24-6

Solucion:

Los dngulos de abrazamiento de la polea menor y de la polea mayor son, respectivamente,
O 1= 180° — 2sent (R-r)/C
dy = 180° + 2sent(R-n)/C

180° — 2sen"?(27-17)/54 = 136,6°

223 4°

@
La polea que regula el disefio es la que tiene el valor més pequefio de ef . En este caso la polea menor es
la que regula el disefo, es decir, que la polea menor est4 trasmitiendo su maxima potencia cuando la correa co-
mienza a deslizar, mientras que la polea mayor no estd desarrollando su maxima capacidad en este punto.

Entonces
B T e 1094 - 11T _ 0,35(13887/1%0) _ 930 T, - 5421b
T, - wv%g I, — 117
donde
w = 12(10)(5/16)(0,035) = 1,31 p/seg? g = 32,2 p/seg?

v = TTDN = 7m(14/12 p)(880/60 rps) = 53,7 p/seg I, = (350 lb/pul"’)(% X 10 pul?) = 1094 1b

(I -T)v _ (1094 —-542)(53,7) _ A !
550 = 550 = 53,9 HP -L“LOZMUU

5. Un compresor es conducido por un motor que gira a 900 rpm, por medio de una correa plana que
tiene %” de espesor y 10" de ancho. La polea del motor tiene 12" de diametro y la del compresor 60'".
La distancia entre ejes es 60" y se emplea una polea loca para hacer que el angulo de abrazamiento
de la polea menor sea 220" y el de la polea mayor 270°. El coeficiente de rozamiento entre la correa
y la polea menor es 0,3 y entre la correa y la polea mayor, 0,25. El esfuerzo maximo permisible en
la correa es 300 psi y la correa pesa 0,035 lb/pul’. (a) (Cual es la capacidad de potencia de esta
trasmision? (b) Si se cambia la polea menor por una polea para correa en V multiple (dngulo de
la garganta § = 34° y coeficiente de rozamiento = 0,25), se emplea la misma polea del compresor
y se elimina la polea loca, ;se obtiene una trasmisién mds efectiva con mayor capacidad de poten-
cia? Suponer que los didmetros primitivos de la polea ranurada y de la polea mayor son los mismos
que cuando se utilizaba la correa plana: 12” y 60’'. Suponer también que la suma de las fuerzas
maximas producidas en cada correa en V es igual a la fuerza maxima producida en la correa plana
(es decir que T es constante) y que el efecto de la fuerza centrifuga sobre todas las correas en V es
igual al efecto producido sobre la correa plana.

Capacidad de potencia =

Solucion: o S,
(a) Para la polea menor, e = 3,16; para la polea mayor, e = 02527 = 3,26. Por

tanto, la polea menor regula el disefio. Entonces
2
il - 10
TR e TI257 108 o= 24 T, = 430 1b
T, — wv¥g T, - 108

e ¢ 0:3(220 71/180)

donde
T, = (300)(10)(3/8) = 1125 |b w = 12(10)(3/8)(0,035) = 1,57 lb/p v = 7 (1)(15) = 47,1 p/seg

=\ \T =
Capacidad de potencia = (73 2)v = (LI80 = ESUNETL) = 59,6 HP
550 550
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(b) Para un montaje con correa abierta, sin polea loca:
Angulo de abrazamiento de la polea menor = 180° — 2sen-!(30 — 6)/60 = 132,8% 4ngulo de abraza-
miento de la polea mayor = 227,2°. Ahora,

a/sensf <}
para la polea menor (correa en V en la garganta), ef senza® _ ,0,25(182,877/180)/sen 17" _ 7 o7

fa _ 60,25(227,277/180)

para la polea mayor (correa en V sobre una polea plana), e 2,69

De este modo, aunque la capacidad de la polea menor se aumenta, la polea mayor serd ahora la base
del diseno, con ezca = 2,69. Utilizando %&1%28— = 2,69 o T, = 486 b, la nueva capacidad de po-
P
(1125 — 486) (417.1)

tenci 3 LR 48 al
encia (disminuida) es 550 = 54,8 HP.

6. Una trasmisién por correa cruzada debe trasmitir
10 HP a una velocidad de la polea menor de 1000
rpm. La polea menor tiene un didmetro de 10", la
relacion de velocidades es 2 y la distancia entre
centros, 50", Se desea utilizar una correa plana de
cuero de §'’ de espesor y se espera que el coeficiente
de rozamiento sea 0,3. Si el maximo esfuerzo per-
misible en la correa es 250 psi, determinar el an-

cho b que debe tener la correa. El cuero pesa 0,035 2
Ib/pul®. Figa2d-3

Solucién:

Las dos poleas tienen el mismo angulo de abrazamiento y la misma capacidad de potencia.

o - 180+ 2sent (R+r)/C = 180+ 2sen” (10+5)/50 = 214,8°
12
S, — wvY a 250 — 24,8 : : :
1—)_2& _ ef‘ 250 - 248 _ 095(21487/180) s, = 97,8 psi
So — w Vg s, — 248

donde w' = 12(0,035) = 0,42 Ib/p-pul2, v = 77(10/12)(1000/60) = 43,6 p/seg

T,-T, _ 126
s1—S, 250-917.8
b de la correa — (0,83 pul?)/(& pul) = 3,32 pul. Utilizar b = 33 pul.

(hp) (550) _ (10)(550)
v T 43,

Utilizando (T1—To) = =1261b, 4= = 0,83 pul? y el ancho

7. Una trasmisién con correas en V debe trasmitir 256 HP desde una polea acanalada que tiene un dia-
metro primitivo de 10 pul y funciona a 1800 rpm hasta una polea plana de 36 pul de didmetro. La
distancia entre ejes es 40”. El dngulo de la garganta es § = 40°, el coeficiente de rozamiento entre
las correas y la polea acanalada es.0,2 y entre las correas y la polea plana, 0,2. La seccién de las co-
rreas tiene las siguientes dimensiones: Ancho superior, b, = 1,5"; ancho inferior, by = 0,75"", altura,
d = 1,0”. Las correas pesan 0,04 1b/pul® y la tensién permisible en cada correa es 200 lb. ¢ Cuantas
correas se necesitan? (Nota: Primero analizar para una sola correa.)

Fig.24-8
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Solucién:

Mientras que el espesor de una correa plana generalmente es depreciable con respecto al diametro de la po-
lea, el espesor de una correa en V puede no ser despreciable. Determinar el didmetro primitivo de la correa en V
sobre la polea plana, suponiendo que el didmetro primitivo se mide hasta el centroide de la seccién de la correa.

La distancia desde la base hasta el centro de gravedad (C.G.) es

d(by+2by)  1(0,75 + 2x1,5)

= = 0,56 ul
3(b1+by) 3(0,75+1,5) i
Didmetro primitivo de la polea mayor — 36 + 2(0,56) = 37,1', o sea que radio primitivo = 18,6".
Para la polea menor, 0 = 180° — 2 sen’t (18,6 —5)/40 = 140,4O . Para ia polea mayor, 00 = 219,6°.
2 fa/sené@
Comparar la capacidad de las dos poleas, e ]
Polea menor: e©:2(140,47/180)/sen 20° _ 4,18. Polea mayor: e ©:2(218.877/180)/sen 8% _ 2.15.

Por consiguiente, la polea mayor regula el disefio. (Obsérvese que el dangulo de la correa es ligeramente ma-
yor de 40°, pero la correa acunari en la garganta a 40°.)

El area de la seccién de una correa es %(b1+ bo) (d) = %(0,754—1,5)(1) = 1,125 pul2 y la tensién en
el ramal flojo se encuentra de

T; — wv?, " /sen 6 00 ~ 103,
1—”2@' AL , 200~ J03R01_ 2.15, T,=1481b
T, — wv7g T, - 103,5

donde w — 12(1,125)(0,04) = 0,54 lb/p v = 77(10/12)(1800,/60) = 78,5 p/seg.

Caballos de fuerza = (T, — T,)v/550 = (200 — 148)(78,5)/500 = 7,43 HP /orrea.

Numero necesario de correas = (25 HP)/(7,43 HP /orrea) = 3,37. Utilizar 4 correas.

8. Una polea de 9" estd acufiada a un eje y su plano central sobresale 10"’ a partir del cojinete mds cer-
cano, como se muestra en la figura 24-9. Se emplea un arreglo con correa abierta. La polea es con-
ducida por un motor que gira a 1800 rpm, por medio de una correa plana y la relacién de velo-
cidades de las poleas es 1 a 1. La correa tiene %H de grueso, 6" de ancho y pesa 0,035 Ib/pul®. El
coeficiente de rozamiento entre la correa y la polea es 0;3. La correa esta trabajando con su maxi-

ma capacidad y su esfuerzo méaximo permisible es 300 psi.

Se decide doblar la capacidad de potencia, y de las diferentes posibilidades que existen pa-
ra lograrlo, en este problema se emplears la de aumentar el ancho de la correa. Supéngase que se
aumenta el ancho de la correa y las demds condiciones permanecen iguales. (a) ;Cuanto se debe
aumentar el ancho de la correa para doblar la capacidad de potencia? (b) Suponiendo que el plano
central de la polea permanece a la misma distancia del cojinete mas cercano (10"'), jen cuantas li-
bras se aumentan las fuerzas producidas en los cojinetes? La distancia entre los cojinetes es 18".
Suponer que la potencia se toma del eje por medio de un acoplamiento flexible.

» Acoplamiento flexible Ts
] |
—D<- 7
) i
e B e A e L LA
Cargas en las | A B 1027 1b
condiciones iniciales R, = 1597 Ib
) Fig. 24-9
YR, = 5101
Cargas después de A B 2054 1b
montada la correa 7
RB = 3194 1b
| YR, = 11401
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Solucion:

(a) Si se dobla el ancho de la correa, la capacidad de potencia también se dobla.

(b) Si la correa estd trasmitiendo su mdxima potencia, la tension en el ramal tirante es T; = 300(6)(3/8) =

675 1b. Para encontrar T, de las condiciones iniciales (ambas poleas tienen la misma capacidad), hacemos

T, — wv7g " e]‘a

T, — wv¥g

donde w = 12(6)(3/8)(0,035) = 0,94 lb/p

675 — 146,5
T, - 146,5

= 237 T, = 352 1b

— 77(9/12)(1800,/60) = 70,6 p/seg

Fuerza resultante en la polea, que causa las reacciones en los cojinetes = T) + T, = 675 4 352 =

1027 1b.

La reaccién del cojinete localizado en B se encuentra tomando momentos alrededor de A. La reac-
cién del cojinete localizado en A se halla por suma de fuerzas.

1027 (28) — Rg(18) = O, Ry = 1597 1b i

RA + 1027 — 1597 = 0, RA = 570 1b

Si se dobla la potencia, se doblan las reacciones de los cojinetes, es decir que RQ = 11401b y RE; =
3194 1b. Por tanto, el aumento de fuerzas en los cojinetes es: 570 b para el cojinete izquierdo, A, y 1527 1b

para el cojinete derecho, B.

9. Una trasmisién con el motor pivoteado tiene varias ventajas sobre una trasmision central fija. Una
de estas ventajas es que el alargamiento de la correa se corrige automaticamente, debido al peso
del motor. Otra ventaja consiste en la reduccién de cargas en los cojinetes, para funcionamiento
con cargas parciales, segiin las proporciones utilizadas. Si el motor trasmite a la polea A el 25%
de la capacidad de carga total, jcudles serdn las cargas en los cojinetes localizados en Cy D, expre-
sadas como porcentajes de la capacidad de carga total de los cojinetes? Despreciar el peso de la

armadura.
Polea A Polea B
Diametro 6" B
Coeficiente de rozamiento 0,4 0,5 ¢
Angulo de abrazamiento 180° 180° c Armadura D

La correa tiene una velocidad de 3000p/min,
4" de ancho, " de grueso y pesa 0,04 1b/pul®.
El motor pesa 150 lb.

Solucion:
(a) El primer paso es analizar la capacidad de carga
total. Aislense el motor y la polea, como se mues-

tra. Tomando momentos alrededor del centro del
pasador E,

—150(6) + Ty(3) + T(9) — 37,4(6) = O

o ) T1+3T, = 374,8
Cuando se estd trabajando con la capaci-
dad mdxima, la correa estd a punto de deslizarse
y se utiliza el mdximo rozamiento en la polea
motriz_ (siendo e/% para la polea motriz menor
[+3 o
que e/ para la polea conducida). Entonces

T, — wv7g . efa, T, — 18,7 _ 04T
T — wv¥g I,-18"17
0 (2) T, -3,51T, = —47
donde w = 12(4)(1/8)(0,04) = 0,24 Ib/p
v = 300060 = 50 p/seg

La solucidén simultdnea de (I) y 2) es T, =
180,4 Ib, T, =

648 1b; y T, + T, = 245,2 1b.

Carga de inercia
resultante en la
correa

= 2wv%g) sens
= 2(18,7) sen 90°

= 37,41b

Fig. 24-10
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(b) Para una cuarta parte de carga, designamos Tl' y T2’ las fuerzas sobre la correa. Tomando momentos al-
rededor de E, , ,
(3) -150(6) + T1(3) + T»(9) — 37,4(6) = O
y como para una cuarta parte de carga, (Ty— Tp) = 4(Ty — To)
4 T - T = 4(180,4—64.8) = 28,9
Resolviendo simultdneamente las ecuaciones (3) y (4), le = 11541b y TQ' = 86,5 Ib.
T - wv2/g J gfa

T, — wv¥g
trasmitiendo la maxima potencia, es decir que la correa no estd a punto de deslizar.

Obsérvese que no se aplica para una cuarta parte de carga, puesto que no se est4

(¢) Las cargas en los cojinetes, para una cuarta parte de capacidad, expresadas como porcentajes de las cargas
en los cojinetes, con capacidad total, son

T+ Ty — 2un’fg 201,9 — 37,4
T+ To— 2wy 245,2- 37,4 ~ 0719 = 19%

PROBLEMAS PROPUESTOS

10. Un trabajador levanta una carga con la ayuda de un mala-
cate que tiene un tambor no acanalado de hierro fundido,
como se muestra en la figura 24-11. El tambor tiene 10 pul
de didmetro, gira a 25 rpm y tiene enrolladas cuatro vueltas
de una cuerda de 1 pul de didmetro, uno de cuyos extremos
hala el trabajador con una fuerza de 75 kg. La cuerda pesa
0,20 1b/p y el coeficiente de rozamiento es 0,10. (a) ;,Qué
carga se puede levantar con esta combinacién? (b) ¢ Cuanta
potencia se requiere?

Resp. (a) 992 b, despreciando el efecto centrifugo
(b) 1,85 HP, con base en un momento de (992 — 75)
(5,5) = 466 lb-pul

11. Una correa de cuero debe trasmitir 30 HP desde una polea
motriz cubierta con fibra, de 10 pul de didmetro, que gira
a 1200 rpm, hasta una polea de acero de 24 pul. El coeficien- /7/////////////////
te de rozamiento entre la polea de acero y la correa es 0,30 y Fig. 24-11
entre la polea motriz y la correa, 0,40. La distancia entre ejes
es 72 pul. Suponer que el maximo esfuerzo de trabajo permi-
sible en la correa es 250 psi y que la correa pesa 0,035 Ib/pul®. ; Cudl de las siguientes correas es mas adecuada:
Una correa de 2" de grueso o una correa de 3" de grueso? Calcular el ancho necesario de la correa.

R P: Jbtene id or de la correa es ferible la correa de = d. 20 - 32) a la correa de L'
esp. Para obtener una vida may ac es preferible la correa e ‘=i 5

(? = % = 20). El ancho de una correa de —l%” de grueso es 7,45 (utilizar 75_”)

12. Una correa en V funciona sobre dos poleas acanaladas que tienen didmetros primitivos de 10" y 327, respectiva-
mente. El dngulo de la garganta de las poleas es 36° y el angulo de contacto de la polea pequena es 140°. La maxi-
ma carga permisible en la correa es 200 Ib y la correa pesa 0,35 Ib/p. La polea menor gira a 1150 rpm y se deben
trasmitir 35 HP. Si el coeficiente de rozamiento es 0,2, jcudntas correas se deben utilizar, suponiendo que cada
correa toma una parte proporcional de la carga?

Resp. 2,88 correas; utilizar 3 correas

13. Un motor eléctrico acciona un compresor por medio de correas en V. Se conocen los siguientes datos:

Polea del motor Polea del compresor
Diametro primitivo 9" 48"
Angulo de contacto 2 rad 4,28 rad
Coef. de rozamiento 0,3 0,3
Angulo de la garganta 34° polea plana
Potencia trasmitida 25 HP
Velocidad 1800 rpm

Cada correa pesa 0,20 lb/p y la maxima fuerza permisible por correa es 300 lb. Determinar: (a) fd,/(senée)
para la polea del motor y para la polea del compresor; (b) wv?/g para una correa; (c) la tensién en el ramal flojo
de la correa; (d) la potencia trasmitida por cada correa; (¢) el niumero necesario de correas.
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Resp. (a) 2,06 para la polea del motor y 1,284 para la polea del compresor; la polea del compresor regula el di-
seno.
(b) 31,01b. (c) 50,21b. (d) 6,4 HP/correa. (e) 3,91 utilizar 4
Un motor eléctrico debe accionar un extractor de aire, por medio de una correa de cuero. Se conocen los siguientes

datos: Polea del motor  Polea del ventilador

Diametro 12" 48"
Angulo de contacto 2,5 rad 3,78 rad
Coef. de rozamiento 0,3 0.25
Velocidad 900 rpm
Potencia trasmitida 30 HP
La correa tiene '’ de grueso, su maximo esfuerzo permisible es 300 psi y pesa 0,035 lb/pul (@) (Qué polea go-

bierna el dlsen0'7 (b) ;Qué ancho de la correa debe emplearse?

Resp. (a) fO. parala polea menor = 0,75, f0, para la polea mayor = 0,945; la polea menor gobierna el diseno.
(b) 9,78''; utilizar 10"

Un motor eléctrico acciona un compresor por medio de una correa plana de cuero. Se conocen los siguientes datos:

Polea del motor Polea del compresor
Diametro 10" 60"
Angulo de abrazamiento 4 rad 3,5 rad
Coef. de rozamiento 0,25 0,3
Velocidad 1200 rpm
(Obsérvese el empleo de una polea loca.) La correa tiene una seccion de §" por 8" y pesa 0,035 lb/bula. Si la ten-
sion maxima permisible en la correa es 600 lb, determinar la capamdad de potencia. Resp. 31,9 HP

Una trasmisién por correa abierta comunica 20 HP cuando la polea motriz, de 12" de didmetro, gira a 1750 rpm.

La correa tiene una seccién de g por 6 y pesa 0,035 lb/pul®. La polea conducida tiene 48" de didmetro y su
angulo de contacto es 200°. (,Cual es el maximo esfuerzo producido en la correa, suponiendo que el coeficiente
de rozamiento es 0,3 para ambas poleas? Resp. 203 psi

Una trasmisién con correa en V trasmite 15 HP a una velocidad de la polea menor de 900 rpm. Los didmetros
primitivos de las poleas son 6,8" y 13,6'". La distancia entre centros es 30", Si la maxima fuerza de trabajo permisi-
ble por correa es 126 lb, determinar el nimero de correas que se necesitan, si el coeficiente de rozamiento es 0,15
y el 4ngulo de la garganta de las poleas es 34°. La correa pesa 0,13 1b/p.

Resp. 3,23; utilizar 4 correas

Un volante de acero de 53" de didmetro se debe conectar con la polea de un motor, cubierta de caucho, de 16" de
diametro, por medio de una correa de cuero, de doble capa, que tiene un espesor de —56” La distancia entre cen-
tros es 10 pies. El coeficiente de rozamiento entre el cuero y el acero es 0,20 y entre el cuero y el caucho, 0,40. F]
cuero tiene un esfuerzo permisible de 400 psi v la eficiencia de la unién es 80%. El cuero pesa 0,035 Iby pul®.

se trasmiten 60 HP con una velocidad de la correa de 4800 p/min, determinar

(a) El esfuerzo de trabajo méximo permisible.

(b) efa para la polea que regula el diseno.
(¢) El ancho necesario de la correa.

Los anchos normalizados de las correas son

%” hasta 1", con incrementos de 1/8"
1" hasta 4"/, con incrementos de 1/4" 4" hasta 7', con incrementos de 1,/2"

. - ' rr’ : d 1,,
Resp. (a) 320 psi, (b) 1,99, (¢) 11,2"; utilizar 12" el e s B

Disefiar una trasmisién con correa plana con base
en la siguiente informacién: Un eje de trasmision
que gira a 500 rpm acciona una fresadora que re-
quiere una potencia de 5 HP a 750 rpm. La polea
motriz, localizada en el eje de trasmision, es de
acero fundido y tiene 12" de didmetro. Un disefio
preliminar propone utilizar una correa que tiene
un grueso de 3/16" y pesa 0,035 lb/pul El esfuer-
zo permisible es 300 psi, las dos poleas giran en sen-
tidos opuestos, la distancia entre centros es 30" y el i
coeficiente de rozamiento es 0,3, para ambas poleas.
Determinar: (a) El didmetro de la polea menor; (b) el esfuerzo en el ramal flojo; (c) el 4rea requerida de la co-
rrea; (d) el ancho necesario.

Resp. (a) 8", (b) 101 psi, (¢) 0,527 pulQ, (d) 2,82"; utilizar 3"

500 rpm/7

Y th
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20. Determinar el aumento de capacidad de potencia, en porcentaje, que es posible obtener al cambiar la correa pla-
na de una trasmisién por una correa en V. El diametro de la polea plana es igual al didmetro primitivo de la
polea acanalada y las dos giran a la misma velocidad. El coeficiente de rozamiento para la polea plana y para
la polea acanalada es el mismo: 0,3. El 4ngulo de la garganta de la polea acanalada, 0 , es 60°; las correas son
del mismo material, tienen la misma drea de seccion y en ambos casos el dngulo de abrazamiento es 150°.

Resp. 45%. (La razén de las capacidades de potencia de la correa en V a la capacidad de potencia de la correa
plana es 1,45)

2]1. (a) Determinar el nimero de correas en V que se necesitan para trasmitir 40 HP, con las siguientes condiciones:

Polea menor Polea mayor
Velocidad 1120 rpm 280 rpm
Didmetro primitivo 9" 36"
Angulo de la garganta 34° 34°

Carga de trabajo maxima por correa — 126 Ib, coeficiente de rozamiento = 0,15, distancia entre los cen-
tros de las poleas = 35", peso de las correas = 0,20 Ib/p.

(b) Para disminuir los gastos se propone que la polea mayor sea plana. Suponiendo que la longitud de la correa
no cambia (ni tampoco cambian los angulos de abrazamiento), jcu4l es la capacidad de potencia?

Resp. (a) 6,3; utilizar 7. (b) Para 7 correas, 28,7 HP

22. En la figura 24-13 se muestra esquemadtica-
mente una trasmision con el motor pivo-
teado. Las dos poleas tienen el mismo dia-
metro (12”) y los ramales de la correa son
horizontales. El motor funciona a 800 rpm y
pesa 600 1b; la correa tiene un grueso de '

y un ancho de 9"; el coeficiente de rozamiento \

es 0,2 y la correa pesa 0,035 lb/pula. Deter-

A3

minar

(a) Las tensiones en la correa, cuando la po- L Iﬂ'\[]
lea del motor gira en el sentido contra- ¢ I
rio al del movimiento de las agujas del 8001b¥ 1
reloj. | S

(b) La capacidad de potencia, cuando la
polea del motor gira en el sentido con-
trario al del movimiento de las agujas
del reloj.

Fig. 24-13

(c) EIl mdximo esfuerzo en la correa, cuan-
do la polea del motor gira en el sentido
contrario al del movimiento de las agu-
jas del reloj.

(d) Las tensiones en la correa, cuando la polea del motor gira en el sentido del movimiento de las agujas del
reloj.

(e) La capacidad de potencia, cuando la polea del motor gira en el sentido del movimiento de las agujas del
reloj.

(f) El méaximo esfuerzo en la correa, cuando la polea del motor gira en el sentido del movimiento de las agujas
del reloj.

Resp. (a) 413 1b, 244 1b (b) 128 HP (c) 184 psi (d) 468 lb, 368 1b. (e) 7,6 HP (f) 208 psi

23. En la figura 24-14 se muestran varias poleas
que son conducidas por una misma correa.
La polea 1 es la polea motriz y las poleas 2, 3
y 4 toman potencia de la correa. Suponer
que el coeficiente de rozamiento entre la po-
lea y la correa es igual para todas las poleas.
La correa no se desliza sobre la polea 1, aun-
que todas las demds poleas estén cargadas
hasta el punto de deslizamiento. Determi-
nar el minimo 4ngulo de abrazamiento ne-
cesario en la polea 1, en funcién de los 4ngu-
los de abrazamiento de las otras poleas.

Resp. 0Oy = O+ Olg+ Oy




Capitulo 25

Soldadura

INTRODUCCION. Hay muchos aspectos importantes de la soldadura que se deben considerar en el

disefio de maquinas. El problema inmediato del disenador es determinar la di-
mensién adecuada de la soldadura de una parte especifica, lo cual implica un analisis de esfuerzos de
las diferentes partes, en los puntos sometidos a cargas estaticas o fluctuantes. Se utilizaran los procedi-
mientos recomendados por la American Welding Society (AWS) y las modificaciones hechas por la
Lincoln Electric Company.

El diseniador debe utilizar los esfuerzos de disefio y los procedimientos especificados por los diferen-
tes c6digos de estructuras, puentes y recipientes a presién, donde los disefios deben ser conservadores.
Por otra parte, el disefiador tiene mucha libertad en el disefio de la mayoria de maquinas. El punto de
vista de este capitulo es permitir libertad y flexibilidad en el disefio.

TIPOS DE JUNTAS SOLDADAS

(1) Soldaduras a tope. Véase la figu-
ra 25-1.

De acuerdo con la Lincoln Elec-
tric Company, una soldadura a tope,
cuando estd hecha correctamente, tie-
ne igual o mejor resistencia que la
placa y no hay necesidad de calcular
el esfuerzo en la soldadura, ni hacer
ensayos para determinar su dimen-
siéon. Cuando se sueldan aceros de
aleacion, es necesario hacer coincidir
la resistencia del electrodo con la re-
sistencia de la placa.

Algunos cédigos sugieren reducir
la resistencia, con el empleo del factor
llamado eficiencia de la junta. Cuan-
do se tiene que reducir la resistencia,
la ecuacién de la fuerza permisible en
una soldadura a tope estd dada por la
féormula

F:;n S S tlLe
donde
F,, = fuerza permisible, en Ib

s; = esfuerzo permisible en la sol-
dadura, en psi
espesor de la placa, en pul

¢

L = longitud de la soldadura, en Fig. 25-1 Soldaduras a tope
pul
e = eficiencia

(2) Soldaduras de filete.
Las soldaduras de filete se clasifican de acuerdo con la direcciéon de la carga: (a) Carga para-
lela, (b) carga trasversal. (Véase la figura 25-2.)
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Fafueren

Carga paralela
cortante ga p

/o

672
Carga Carga
paralela trasversal Carga trasversal
b)
@) Fig. 25-2 ( Fig. 25-3

En la soldadura de filete a 45" tipica, el plano de maximo esfuerzo cortante es la seccién de la gar-
ganta a 45°, cuando se somete a cargas paralelas y la garganta a 675", cuando se somete a carga tras-
versal, como se muestra en la figura 25-3. En consecuencia, la resistencia a carga trasversal es mayor.

En los Estados Unidos la base de la especificacion de una soldadura de filete es la longitud del
lado (en Europa se emplea la garganta). Se entiende por dimensién de una soldadura de filete la lon-
gitud del cateto del mayor tridngulo rectingulo isésceles inscrito o las longitudes de los catetos del ma-
yor tridngulo rectangulo (no isdsceles) inscrito.

La dimensién de una soldadura de filete que tiene ambos lados iguales estd dada por w y las
dimensiones de una soldadura de filete que tiene los dos lados diferentes, estan dadas por a y b, como

se muestra en la figura 25-4.

La garganta de una soldadura de file-
te que tiene los dos lados iguales, ¢, se obtie-
ne multiplicando la dimensién de la solda-
dura por 0,707 es decir que t 0,707 w.
(Véase la figura 25-5.)

La garganta real, t,, obtenida con sol-
dadura automadtica, es mayor que la gar-
ganta tedrica t. (Véase la figura 25-6.) Si se
produce una penetracién p, la dimensién es
(w + p) y la garganta es 0,707(wc + p). La
AWS no tiene en cuenta la resistencia adi-
cional debida a la penetracién, pero se pue-
de considerar este efecto, si asi se desea.

El esfuerzo en una soldadura de filete
se considerard como un esfuerzo cortante en
la garganta, cualquiera que sea la direccion
de aplicacion de la carga.

La carga paralela permisible por pul-
gada de soldadura, en una soldadura de fi-
lete cargada estdticamente, es

F = s,u4 = 13.600(0,707w) = 9600w

donde s, = esfuerzo cortante permisible =
13.600 psi, de acuerdo con el

codigo de la AWS

A = area de la seccién de la gar-
ganta a 45° de 1" de soldadu-
ra = 0,707 w

w = longitud del lado (dimension),
en pul

i I
o

Soldadura de filete con
las dimensiones iguales

Soldadura de filete con las
dimensiones diferentes

Fig. 25-5

Para soldaduras con las
dos dimensiones iguales,
garganta = 0,707

Fig. 25-6

Manual Automatica
€ = Fondo de la soldadura ta = Garganta real
d = Fondo de la junta t = Garganta tedrica

La carga trasversal permisible por pulgada de soldadura, en una soldadura de filete cargada estati-

camente, es

Fll

a.

Sall A

13.600(0,’765w)/cosz2%° = 11.300w
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donde s, = esfuerzo permisible = 13.600 psi (el mismo que para soldadura de filete sometida a car-
ga paralela)
A = 4rea de la seccién de la garganta a 672° de 1" de soldadura = 0,765 w

De acuerdo con la AWS, si una parte de la carga se aplica paralela y la otra se aplica trasversal-
mente, se debe utilizar la carga permisible paralela. Cuando ocurre flexién o torsién, el procedimiento
seguido para analizar la soldadura consiste en considerar ésta como una linea que no tiene seccidn tras-
versal. Se puede demostrar que el médulo de la seccién de una 4rea delgada es igual al médulo de la
seccién, cuando ésta se considera como una linea, multiplicado por su espesor, con un error despre-
ciable.

Considerando flexién: s =7
donde M = momento de flexién, en lb-pul; Z = mddulo de la seccién, en pul®; s = esfuerzo, en psi.

Las unidades del médulo de la seccién de una soldadura que se considera como una linea, Zy, son
pul?. (Z,) (w) da el médulo de la seccién de la soldadura, donde w es la dimensidn de la soldadura. Asi

(Zw)(w) Z,
El producto de s por w tiene por unidades Ib/pul y se representa por el simbolo f. Asi
"
f — e
Zy

donde f es la carga por pulgada de soldadura, M (lb-pul) es el momento de flexién y Zy (pul?) es el mo-
dulo de la seccién de la soldadura considerada como una linea. El procedimiento anterior permite en-
contrar directamente la dimensién de la soldadura.

En la figura 25-7 se indican los médulos de la seccién en flexién, Zy, y los momentos polares de
inercia, o, de 13 uniones soldadas tipicas, en que la soldadura se considera como una linea. Los médu-
los de la seccién de estas férmulas son para una fuerza méaxima, tanto de la porcién superior como de
la porcién inferior de las uniones soldadas. En las uniones asimétricas que se muestran, la fuerza de fle-
xi6n maxima ocurre en la parte inferior.

Si se aplica mas de una fuerza a la soldadura, todas las fuerzas se hallan combinadas y deben ac-
tuar en el mismo punto de la soldadura.

El médulo de la seccion y el momento polar de inercia se utilizan en las férmulas de disefio patro-
nes que se enumeran aqui. Las soldaduras secundarias no se consideran como una linea, pero se em-
plean las férmulas de disefio patrones para encontrar la fuerza por pulgada de soldadura. Los simbolos
empleados son

b = anchura de la unién, en pul
d = altura de la unién, en pul
A = 4area del material de la pestafia soportada en corte por las soldaduras, en pul?
I = momento de inercia de la seccién completa, en pul*
C = distancia a la fibra externa, en pul
t = espesor de la placa, en pul
J = momento polar de inercia de la seccién, en pul*
P = carga de traccioén o de compresion, en lb
N, = distancia desde el eje x hasta la cara, en pul
Ny = distancia desde el eje y hasta la cara, en pul
V = carga vertical de corte, en Ib
M — momento de flexién, en lb-pul
T — momento de torsién, en Ib-pul
IS longitud de la soldadura, en pul
T = moédulo de la seccién de la soldadura, en pul?
]w = momento polar de inercia de la soldadura, en pul®
s = esfuerzo en la férmula patron de disefio, en psi
[ = fuerza por pulgada de soldadura en la férmula patrén de disefio, cuando se considera la

soldadura como una linea, en lb-pul
n = nuamero de soldaduras
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Propiedades de

una soldadura considerada

como una linea
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Fig. 25-7(a)

Cortesia de la Lincoln Electric Co
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Foérmulas de Considerando la
diseno soldadura como

Tipo de carga patrones una linea

Esfuerzo Fuerza

psi 1b/pul
Soldaduras primarias
trasmite toda la carga

traccion o P P
compresion - Yl e ltu
de corte =) 1 = l
vertical ST 7 : By,
flexion g = % = Zﬂi
torsion s = IC f = e

] B

Soldaduras secundarias
une las dos secciones — bajo esfuerzo
A

¥ de corte _ VAy _ VAy
horizontal 3 T £ = e
G ooty TC TC!
torsional g = T f = —

horizontal !

Cortesia de la Lincoln Electric Co

Fig. 25-7(b)
Si se utiliza soldadura a intervalos, se determina la razén R de la dimensidn calculada de la
soldadura continua a la dimensién real que se debe emplear en la soldadura a intervalos.

dimensién calculada (soldadura continua)

R =

dimension real que se debe emplear (soldadura a intervalos)

La longitud de los intervalos de soldadura y la distancia entre los centros de dos intervalos consecu-
tivos estdn dadas en funcién de R. Una representacién como 3 — 4 significa que la longitud del in-
tervalo de soldadura es 3"’ y la distancia entre los centros de dos intervalos consecutivos es 4''.

Los siguientes valores de resistencia a la fatiga (Ib por pulgada de soldadura de filete) sirven de
guia para el disefio de soldaduras de filete sometidas a carga variable. Los valores se basan en un valor
de seguridad mds conservador que el de 8780 1b por pulgada de soldadura de filete, utilizado en el dise-
no de puentes, segun las recomendaciones de la AWS.

5090

(1) Resistencia a la fatiga permisible para soldaduras de filete, para 2.000.000 de ciclos = 1_IR
-z

Ib/pul (si el valor calculado es mayor que 8780 lb/pul, utilizar 8780 lbpul).
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R dimensién empleada en
dimension necesaria de la soldadura continua la soldadura a intervalos
5% 3-4
66 4-6
60 3-5
57 4-17
50 2-4 3-6 4-8
44 4-9
43 3-1
40 2-5 4-10
37 3-8
33 2-6 3-9 4-12
30 3-10
25 2-8 3-12
20 2-10
16 2-12 |
(2) Resistencia a la fatiga permisible para soldaduras de filete, para 600.000 ciclos = —7(&
Ib/pul (si el valor calculado es mayor que 8780 1b/pul, utilizar 8780 1b/pul). 1-2K
(3) Resistencia a la fatiga permisible para soldaduras de filete, para 100.000 ciclos = lst?‘;(_
=7

Ibpul (si el valor calculado es mayor que 8780 lb/pul, utilizar 8780 1b pul).
(Para otros tipos de soldadura, recurrase a la “AWS Bridge Code, Section 208, Design for Repeated
Stress”’.
carga minima esfuerzo minimo

En las formulas anteriores, K = — = - iy .K = +1 para carga cons-
carga maxima esfuerzo maximo

tante; K = 0 si la carga es libre (varia en un solo sentido), = —1 si la carga es completamente in-
vertida.

Un cambio abrupto de la seccién a lo largo de la trayectoria del flujo de esfuerzo, reduciré la resis-
tencia a la fatiga. Es mas importante en la reduccién de la resistencia a la fatiga, el efecto de la forma
y la geometria, que la presencia de la soldadura.

La resistencia a la fatiga se puede expresar en funcién del niamero de ciclos por medio de la f6rmu-
la empirica

N,
F, = E(2¥
A B N4
donde F, = resistencia a la fatiga para N, ciclos
Fp = resistencia a la fatiga para N ciclos
¢ = constante que varia ligeramente con el tipo de soldadura. Se ha utilizado 0,13 para sol-

daduras a tope y 0,18 para placas sometidas a carga axial de traccion y compresion.

La regla empleada para soldaduras no calculadas es la siguiente: Para una soldadura sometida a
carga paralela y carga trasversal, simultdneamente, la dimensién debe ser 3/4 del espesor de la placa,
la longitud de la soldadura debe ser igual a la longitud de la placa y la placa se debe soldar a ambos la-
dos. Para disenos en que la rigidez es el factor béasico, utilizar una longitud del lado (dimensién) igual a
3/8 del espesor de la placa.

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Demostrar que el plano de mdximo esfuerzo cortante estd a 45° para una soldadura de filete con
los dos lados iguales, sometida a carga paralela, como se muestra en la figura 25-8. Despreciar la
flexién. Determinar la fuerza permisible por pulgada de soldadura, Ey. si el esfuerzo de corte per-
misible es 13.600 psi, de acuerdo con la AWS.
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Solucién:

(a)

(b)

(c)

(d)

(e)
(f)

Considerar como un cuerpo libre la placa ver-
tical con las dos soldaduras cortadas simétri-
camente.

Llamar ¢' la garganta de la seccién arbitraria.
El é4rea de la soldadura en la seccién cortada
es A = t'L, donde t' = w/(sen & + cos@).

El esfuerzo de corte es

s.. F _F _ F(senf+cos6)
ST 4 T gL wl, ’

Derivar S con respecto a 6, e igualar la deri-

vada a cero para hallar el maximo:
dsg
a0

que se satisface cuando cos @ = sen €, o sea que § — 45°.

_ VaF _
T wl

Fig. 25-8
= L(cos@-sen@) = 0
wL

Remplazando 6 por 45° en (c), F donde t es la garganta a 45°.

tL

La carga permisible por pulgada de soldadura es FE, = SS(all)WLNE = 13.600w(1YV2 = 9600w, donde
w es la dimensién.

sS(max)

Demostrar que el plano de maximo esfuerzo

cortante estd a 671° para una soldadura de
filete con los lados iguales, sometida a carga
trasversal. Despreciar la flexién. Determinar
la fuerza permisible por pulgada de soldadu-
ra, si el esfuerzo de corte permisible es 13.600

psi, de acuerdo con la AWS.
Solucién:
(a) En la figura 25-9 se muestra el cuerpo libre.

Suponer que la carga se reparte por igual en-

tre las dos soldaduras. La fuerza de corte es 1 Fig. 25-9

y la fuerza normal, E, . Sumando las compo-

nentes verticales,

+2F - 2F;sen -~ 2F,cosf = 0

(b) Si se supone que la resultante de Fs y E,, es vertical, entonces las componentes horizontales son iguales y

opuestas: F cos@ = F,senf). Remplazando E, por (Fscos @)/(senf) en (a),

F.
+ 2F — 2F, sen - £ SICRED cosﬁ(cos 6y = 0 o F, = F gen0
sen
(¢) La garganta en la seccién tomada es ¢’ = w/(cos 0 + sen 0).
Fs Fy (F sen@)(cos 0+ sen 0)

(d) El esfuerzo de corte es S = .

(e)

(f)

A T L wl
Para obtener s5 maximo, se encuentra el dngulo € que define el esfuerzo de corte maximo, haciendo
dssM0 = 0.
% = wiL [(sen@)(—sen € + cos @) + (cos @ +senf)(cosB) = 0

Utilizando las identidades trigonométricas cos? @ — sen26 = cos 20 y | senf cos @ = 3 sen20, obte-
nemos: sen2f = —cos20, tan20= —1, 20 = 135" y finalmente, &= 675"

El esfuerzo de corte mdximo se encuentra remplazando € por 67%” en (d):

(=3
(F sen 6737 (cos 673° + sen 673 Y _ ALY = 0,924F donde t es la garganta a 67-2‘-°.

s (max) = wk wl tL
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s i 13.600w(1
(g) La fuerza permisible por pulgada de soldadura es = s(lalé)r’ = 1 2;.”( ) = 11.300w, donde

w es la dimensién de la soldadura.

3. ;Cémo es la distribucién de carga en soldaduras sometidas a carga paralela, si las soldaduras son
relativamente largas?

Solucion:
Si las soldaduras son largas, la distribucién de carga no es uniforme. La carga maxima por pulgada de

soldadura depende de la longitud de la misma. Los valores de la carga permisible por pulgada de soldadura se
reduciran aproximadamente al 90% de dicho valor para soldaduras cortas.

4. Considerando la soldadura como una linea, determinar el modulo de
la seccién en flexién, Z,,, de una soldadura de d pulgadas de altura.

Referirse a la figura 25-10. dy
Solucidn: +5d e . ) ¥
Momento de inercia [ = f yQ dy = iz N = T %_ _T
-3d ¥
5. Considerando la soldadura como una linea, determinar su momento x ! x
de inercia alrededor del centro, J,.
Solucién: +5d e d
Con referencia a la figura 25-10, J,, = f y2dy = 1o
-%d
6. Considerando la soldadura como una linea, determinar B "R
el médulo de la seccién, Z,,, alrededor del eje x-x. Referirse
a la figura 25-11.
Solucion: I-‘— b ———
Del problema 4, ¢l momento de inercia de las lineas vertica-
les alrededor del eje x-x es [4 = 2(d3/12) = d¥%s.
El momento de inercia de las lineas horizontales es
x x
I, = 2[b(d/2y°] = bd72. |
d
El momento total de inercia alrededor del eje x-x es |
[ =1+, = (d¥6) + (bd72).
3 2 2 o b
Médulo de la seccién, Z, = 1 - (4/6)+(d72) _ d .y T
& c d/2 3
7. Considerando la soldadura como una linea, determinar su
momento de inercia alrededor del centro de gravedad, Jy,. u. 5
Referirse a la figura 25-12. - dx
Solucién: = -
Considerando cada linea por separado, determinar el efecto /T
de cada una y sumar todas las partes.
Considérese un elemento diferencial de la linea superior, dx. x =%
La integral del producto de la longitud del elemento por el cuadra- d
do de la distancia variable al centro de gravedad, es ‘
1))
]w = erdx = Zf [(d/2)? + %) dx
L o Fig. 25-12
do,b b d% b
- 2P +H5GQ° = T
i bl 1 ) . ¥
La contribucién de la linea inferior es igual: J =7 + i
dp’ | d°
Por analogia, el momento polar de inercia de cada linea vertical es Jw9 = Iw4 Sl + 12

b2+ 36%d + 3bd>+ d° _ (b+d)°
El momento polar de inercia total es J, = ]wi +]w2 +Jw3 +Jw4 = o :53 Lyt 6 ) .
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. Determinar la dimensién de la soldadura de filete que se necesita aplicar a la ménsula que se mues-
tra en la figura 25-13.

Solucion:

(a) Determinar el centro de gravedad de la soldadura, considerando ésta como una linea, sin espesor. (Véase
la figura 25-7(a).)

. . 1 b2
Por simetria, Ny=5". N, = =

52 1
Y T 2b+d ~ 2(5)+ 10

= 1,25

b=5”‘___ 20//

"
—
PSS

23,75 "

5 W
1 15
¢ Y 8000 1b

8000 1b

10

d

Ny=1,25"

I
]
]
[ ]
¥2460 1b/pul

[

-

1
1
1
|
|
|
|

400 Ib/pul

(supuesto uniforme)

&
L3
3

= vepe,

1850 1b/pul

.-"Of//

('arga resultante por pulgada

= V24602 + (400 +1850)2
=375 = 3330 Ib/pul

€

Combinando los efectos del corte
Corte directo Torsién directo y la torsién en A

Fig. 25-13
(b) Remplazar la fuerza original de 8000 Ib por una fuerza de 8000 b actuando en el centro de gravedad y un
par igual a 8000(23,75) = 190.000 1b-pul (que produce torsién).

Se supone que la fuerza vertical de 8000 b estd uniformemente distribuida sobre la soldadura y produce
una carga de (8000)/(5 + 10 + 5) = 400 b por pulgada de soldadura.

Ahora se determina el efecto del par de torsién. El momento polar de inercia de la soldadura (que se con-
sidera como una linea) es

(c)

()

_ o @+d®  bAb+d®  _ (104100° 554102 a
by = =3 b+d 12 Ty eI R

(e) En los puntos A y B, la médxima carga de torsién, f, es

g - TC _ (190000 V5®+3,75%

= 3080 Ib/pul

7 385,4

donde C = distancia desde el centro de gravedad hasta el punto que se estd analizando.
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Componente vertical (3080)

fv = 3415 1850 ibfpul

V52 + 3,752
5
V52 + 3,752
Obsérvese que f,,y fp, se pueden obtener directamente, utilizando la distancia horizontal Cp = 3,75"
y la distancia vertical Cy = 5", en la férmula f = TC/Jy,.
(f) Combinando las componentes horizontal y vertical en el punto A, la carga por pulgada es
F = V(2460) + (400+1850)2 = 3330 lb/bul

(g) Para cargas constantes la longitud de la soldadura es w = ﬁ— = Bl 0,347". Usar una

soldadura de F‘”' fpermisible 9600

Componente horizontal fh = (3080) = 2460 lb/pul

Obsérvese que la carga permisible es 9600 lb por cada pulgada de soldadura, o sea que se utiliza la
carga permisible para carga paralela cuando hay una combinacién de cargas trasversal y paralela.

(h) Un andlisis diferente, que se justifica con base en la distribucién de fuerza de corte trasversal que se hace
en el analisis de vigas, consiste en considerar que las soldaduras superior e inferior no soportan.fuerza de
corte trasversal. El maximo esfuerzo de corte trasversal en una seccién rectangular es 3V/24 en el eje
neutro. Asi, el esfuerzo de corte directo en el punto A es cero y en el punto E la mdxima fuerza de corte

por pulgada es
8000,

10
En el punto A la fuerza resultante por pulgada de soldadura, debida unicamente a la torsién, es
3080 lb/pul, como se determiné en la parte (e).

f;

= Sl -
= ) = 5 = 1200 lb/pul

La dimensién de la soldadura es critica en el punto A (y en el punto B) y es

f " n
w = real - _ gggg = 0,321, Utilizar una soldadura de 2

™ |

fpermisible

9. Una barra circular esta soldada a una placa de acero. El didmetro de la barra, d, es 2 pul. Determi-
nar la dimensién de la soldadura requerida.

Solucion:
Momento de flexiéon = (2000)(8) = 16.000 lb-pul. Fuerza de corte — 2000 1b
2000 lb. El médulo de la seccién de la soldadura considerada como una linea, | 8"
es (véase la figura 25-7(a)) _L |
Z, = %md? = §7(2)2 = 3,14 pul? £
<+
La fuerza por pulgada de soldadura, en la parte superior y en la in- ' TR bl

ferior, es

fy = WZ, = 16.000/3,14 = 5100 Ib/pul =

Suponiendo que la fuerza de corte estd uniformemente distribuida, el
esfuerzo de corte vertical es Fig. 25-14

f = WL, = 2000/27 = 318 Ib/pul

Carga resultante, f = V51002 + 3182 = 5110 lb/pul

Dimensién de la soldadura, w = —-—'r—'L - 5110 _ 453" Una soldadura de 3" sera satisfactoria.
fpermisible 9600 2,,
| . ,. o
10. En la figura 25-15 se muestra una viga de alma llena, soldada. ;Qué dimen- 1 '
si6n debe tener la soldadura de filete empleada para unir las pestanas con el \
alma, si la seccién considerada debe soportar una carga trasversal (fuerza de \ -
corte) de 150.000 1b? 21 N =
N
Solucion: \

La soldadura empleada en la unién del alma con la pestafia se considera como una yo § o
soldadura secundaria, por cuanto se requiere para mantener juntas las partes. La defor- N 40"
macién de la viga no se afecta significativamente, aun cuando se omita la soldadura.

La carga por pulgada de soldadura, en la unién del alma y la pestana, es N

;oo VAY | (150.000Q0@Y) | a0y o O
In (20.020)(2) Fiae
donde V = fuerza de corte = 150.000 psi ZAT-
A = 4rea de la seccién que estd encima de la soldadura = 10(2) = 20 pul? Fig. 25-15 2"
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Y - distancia desde el drea que estd encima de la soldadura hasta el centro de gravedad (= 21 pul)
I — momento de inercia de toda la seccién alrededor del eje que pasa por el centro de gravedad de
la viga (= 20.020 pul?)
n = numero de soldaduras (= 2)
La dimensién de la soldadura es w = 1575/9600 = 0,164"" (dimensién para soldadura continua).

Aunque sobre algunas soldaduras se produce muy poco o ninglin esfuerzo, por razones pricticas es mejor
no poner soldaduras demasiado pequenas en una placa gruesa. La siguiente tabla, dada por la American Welding
Society, se puede utilizar como guia. Asi, la dimensién minima calculada de la soldadura es 0,164", paré una
soldadura continua. Sin embargo, segun la tabla, para una placa de 2" la minima dimensién de la soldadura
es %”. Obsérvese que la dimensién de la soldadura de filete no debe exceder el espesor de la placa mas delgada.

30 4: . 8 i -
- Como la solda.dura de T tl‘ene. una gran resistencia, se puede Espesor de la Do
utilizar soldadura a intervalos. Asi mismo, la Lincoln Electric Co. re- 2 oY
: : ey £ placa mas minima de
comienda que la dimensién de la soldadura, empleada para los calcu- \ ldad
los de disenio o para la determinacién de la longitud, no debe exceder sSnesa gy Boleienhe
% del espesor del alma, o sea %(%) = 0,333". Esta recomendacion | hasta %” 3/16 pul
se basa en que e'l esfuerzo de 'corte en la plalca mas delgada se l{rrlllta desde 1" hasta 3" 1/4 pul
a 13.000 psi (segun la AWS Bridge Code). Asi, aunque se deba utilizar el el 2 e o 1 5,16 pul
una soldadura de%”, los cdlculos se basan en una soldadura de 0,333"". “I b
desde 1" hasta 2" 3/8 pul
__dimension necesaria de la soldadura continua 0,164 _ 497 G B AT e i
" dimensién empleada en la soldadura a intervalos 0,333 -~ 'C| mas de 6" 5/8 pul

Utilizando un valor R de 50% en la tabla de porcentajes de soldadura continua, las longitudes del interva-
lo de soldadura y del espacio pueden ser: 2-4, 3-6 6 4-8.

Entonces, la recomendacién final es utilizar una soldadura de %” (dimensién), con intervalos de 2 pul de
longitud y distancia entre centros de 4 pulgadas.

Se debe soldar una viga rectangular a una placa. La maxima carga de 3000 lb se aplica repetida-
mente. Determinar la dimensién de la soldadura necesaria para resistir 10.000.000 de ciclos. Su-
poner que la carga de corte estd distribuida uniformemente sobre toda la soldadura. Referirse a la
figura 25-16.

Solucién: 3000 1b
Considerar las soldaduras horizontales, donde el esfuerzo de flexion es 4
méximo (las soldaduras superior e inferior estdn igualmente esforzadas). 42a" ]
_b=2
El momento de flexiéon varia desde un maximo de 3000(6) = 18.000 T ;
Ib-pul, en un sentido, hasta un méximo de 3000(6) = 18.000 Ib-pul en el l ‘ :
sentido opuesto. La fuerza de corte varia desde 3000 Ib hacia arriba hasta ”L__.i:_a______ll__
3000 1b hacia abajo. T !
El médulo de la seccién de la soldadura es Z,= bd+d¥3 = (2)(3)+ LA G Y
2/q _ 2 3000 1b
393 = 9 pul
La carga (en lb/pul) debida a la flexién es f = M/Z = 18.000/9 = Flexitn ik
2000 1b/pul = 2000 1h/pul = 2000 Ib/pul
. |4 3000 ) J%
Fuerza de corte media = — = ——— = 300 Ib/pul b7y -;"i';/ 90%/:
Ly, 2+3+2+3 ‘\J"”/,f”"‘{. -90/6/%(&
- L,
Fuerza méxima/pul = V20002 + 3002 = 2020 lb/pul N S - T
La fuerza maxima varia desde 2020 lb/pul en un sentido, hasta 2020 Fig. 25-16

Ib/pul en el sentido opuesto. Esto es asi, tanto para la soldadura superior,
como para la inferior.

La fuerza permisible por pulgada, para resistir 2.000.000 de ciclos, es

0 a0 3390 1b/pul

f2.000.000 - K SR
esfuerzo minimo
esfuerzo maximo
La fuerza permisible por pulgada de soldadura, para 10.000.000 de ciclos, es

2.000.000
10.000.000

La dimension de la soldadura es w = 2020/2750 = 0,734". Utilizar w =

donde K = = —1, puesto que la carga se invierte completamente.

(3390) ( a2

f10.000.000 = 2750 lbpul
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12.

13.

14.
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Determinar la capacidad de carga de la soldadura de
tapon que se muestra en la figura 25-17. Utilizar una ca-
pacidad de esfuerzo cortante permisible de 13.600 psi.
La carga es constante.

Solucién:
Area de corte = §77D2 = &77(%)2 = 0,441 pul? Fig. 25-17
Fuerza permisible F = (13.600)(0,441) = 6000 pul

PROBLEMAS PROPUESTOS

Una barra de seccién 1" x 5" estd soldada a un cilindro de 4 pul de diamezro. De-

terminar la dimensién de una soldadura de filete a 45°. Suponer que el esfuerzo
de corte trasversal estd distribuido uniformemente en la soldadura. Utilizar una
carga permisible de 9600 1b por pulgada de soldadura.

Resp. Para un momento de tlexién de 1800 lb-pul, el médulo de la seccién de la
soldadura es Z,, = bd +d¥3 = 5(1)+1%3 = 0,83 pul? y la carga resultan-

te por pulgada de soldadura es V 2160° + 50% = 2160 b y la dimensién de

la soldadura es 2160,/9600 = 0,225'"; utilizar §"”. Como la carga es esencial-

mente trasversal a la soldadura, se puede emplear una soldadura pequena, s ~ b
con base en una carga permisible de 11.300 lb por pulgada de soldadura. Sin Fig. 25-18 i

embargo, es satisfactoria una dimensién w = ¢

Determinar la dimensién de la soldadura de filete que se debe emplear para unir las placas planas que se mues-
tran en la figura 25-19.

Resp. w = 0,368"; utilizar w = %” para una carga permisible de 9600 1bpul

W 5000 Ib constante 5000 ib max.,
18,0001 Ib

(X}

" ¢

10 L 10— L 10—
5" G 2

6

de soldidurd

L=

~2

o
=e ‘l

15.

16.

17.

18.

Fig. 25-19 Fig. 25-20 Fig. 25-21

En la figura 25-20 se muestra una canal soldada a un soporte. Para una carga constante de 5000 1b, determinar
la dimensién de la soldadura requerida. Suponer que la carga vertical se distribuye uniformemente sobre la
soldadura.
Resp. Zy = 18 pul?, 2780 lb/pul debidas a la flexién; 500 lb-pul debidas al esfuerzo cortante, resultante =
2830 Ib/pul y w = 0,294'" para una carga permisible de 9600 lb por pulgada de soldadura; utilizar
i
Una canal estd soldada a un soporte, como se muestra en la figura 25-21. La carga se aplica de una forma tal
que varia desde cero hasta un maximo de 5000 1b. Suponer que la carga vertical se distribuye uniformemente
sobre la soldadura. Determinar: (a) La carga resultante maxima sobre la soldadura, (b) la carga minima sobre
la soldadura, (c) la carga permisible por pulgada de soldadura, para 2.000.000 de ciclos, y (d) la dimensién de
la soldadura.

Resp. (a) 2830 Ib por pulgada (igual que en el problema 15). (b) Cero. (c) Para-K = 0, la carga permisible
por pulgada de soldadura es 5090 lb/pul. (d) w = 0,556""; utilizar w :-g-”

w =

Se ha calculado que la dimensién de una soldadura debe ser 0,180". Si se utiliza una soldadura de filete de 5",
a intervalos, determinar el espaciamiento.
Resp. Utilizar una soldadura de 5 con intervalos de 3 pul de longitud y espaciamientos de 6 pul

En una placa de 1 pul de espesor se utiliza una soldadura de tapén de 13" de didmetro. ;Cuél es la carga de di-
sefio para un esfuerzo de corte permisible de 13.600 psi?

Resp. 24.000 1b



Capitulo 26

Volantes

VOLANTES. Los volantes y los reguladores son dispositivos empleados para controlar la variacién de

velocidad de una médquina; la diferencia entre unos y otros es que los volantes distribu-
yen la energia dentro de un ciclo para controlar la velocidad, mientras que los reguladores controlan la
cantidad de combustible que llega a una mdquina, para igualar los requerimientos de carga y man-
tener una velocidad especifica. Si imaginamos que un regulador funciona en una posicién fija, enton-
ces la funcién del volante es limitar la variacién de velocidad.

Si los requerimientos exteriores de carga son constantes y la potencia de entrada también es cons-
tante, no se necesita volante. Si la potencia de entrada es variable y los requerimientos exteriores de
carga son constantes, se puede utilizar un volante para aumentar la uniformidad del funcionamiento;
de igual forma, si la potencia de entrada es constante v los requerimientos exteriores de carga son va-
riables, se puede utilizar un volante para aumentar la uniformidad del funcionamiento.

Como ejemplos de maquinas en que se emplean eficazmente los volantes, estdn las prensas pun-
zonadoras y los motores de combustién interna. En las prensas punzonadoras la energia de entrada
puede considerarse como constante y la potencia de salida variable; en los motores de combustién in-
terna la energia de entrada es variable y la carga de salida puede ser constante o variable.

VOLANTE DE LLANTA. El peso de la llanta de un volante de llanta puede determinarse por una
de las siguientes formas equivalentes:

_ KgE  2KgE 3 2KgE
i Vi-v2 r2w? - o?)
donde W, = peso de la llanta (Unicamente), en lb
K = numero empirico para tener en cuenta los efectos del cubo, los rayos, el eje, etc., que se

puede tomar igual a 0,9, a menos que se haga otra especificacion.

g = 32,2 p/seg?

E = energia que debe entregar el volante o que se debe almacenar en él. También se puede
considerar como la maxima desviacién de la energia, a partir de los requerimientos me-
dios de energia, en lb-p

¥V, = velocidad méxima de un punto situado en el radio medio de la llanta, r, en p/seg

V, = velocidad minima de un punto situado en el radio medio de la llanta, r, en p/seg

= (Vi + V,) = velocidad media de un punto situado en el radio medio de la llanta, en
p/seg
8 = coeficiente de fluctuacién de la velocidad = (V, - Vo)/V = (03— wo)/o

@, = velocidad angular méxima del volante, en rad/seg

@y = velocidad angular minima del volante, en rad/seg

o = velocidad angular media del volante — S (w1 + @5), rad/seg

VOLANTE DE DISCO SOLIDO

2gE 4gE _ 4gE

W o=
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donde W = peso del volante, en lb
g = 32,2 p/seg?
E — energia que se debe suministrar al volante, en lb-p
¥V, = velocidad media de un punto situado en el radio exterior del volante
& = coeficiente de fluctuacién de velocidad = (V1O“ VQO)/Vm = (w1~ ®2)/®
V10= velocidad maxima de un punto situado en el radio exterior del volante, en p/seg
V20= velocidad minima de un punto situado en el radio exterior del volante, en p/seg
ro= radio exterior del volante

@y = velocidad angular mdxima del volante, en rad/seg
wy= velocidad angular minima del volante, en rad/seg
o = velocidad angular media del volante, en rad/seg

PROBLEMAS RESUELTOS

! ., KgE
1. Deducir la ecuacién del peso que debe tener la llanta de un volante de llanta: ¥ = V§5
Solucion:
La energia cinética E entregada por un volante, en lb-p, es
| I
E = zlo@}-w)) = 550%0f-r"w})
donde In = momento de inercia del volante y del eje sobre el cual se monta el volante, en lb-p-seg?
w1, @y = velocidades angulares maxima y minima del volante, respectivamente, en rad/seg
+ = radio arbitrario. Si r se toma especificamente como el radio medio de la llanta, la ecuacién

se puede escribir

1 I i I I
E = #(Vi—Vﬁ) = 2—;(V1+V2)<V1—V2) - 2—:’2<2V)<8V) = T°2V23

donde V,, ¥V, = velocidades maxima y minima, respectivamente, de un punto situado en el radio medio de
la llanta
V = velocidad media de un punto situado en el radio medio = %(Vi + V,)

$ = coeficiente de fluctuacién de velocidad = (V4 — Vo)/V.
Considerar que el momento de inercia del volante se compone de dos partes:

2 2
IO = % + Elsﬁ 1)
g g
donde W_ = peso de la llanta, en 1b
ky = radio de giro de la llanta, en p
W. = peso del cubo, los rayos, el eje y otras masas que giran con el eje, en 1b
kg = radio de giro del cubo, los rayos, el eje y otras masas que giran con el eje, en p
g = 32,2 p/eeg?

Si el espesor de la llanta es pequeiio comparado con el radio medio, ky es casi igual al radio medio r:k =~ r.

Dividiendo la ecuacién (I) por r? y haciendo kf, — r?, obtenemos
2
o v, Vs ks
r2 g gr

que remplazando en E = (I,/r2)V25 da

2
b e By . B E Wk
g gr2 £ Vo g"2
W k2128
Haciendo K = I—L—
gr?E
_ gE W, ke V26) _ KgE
T ¥y g2 E V%

El valor de K est4 generalmente alrededor de 0,90 y a menos que se especifique otra cosa, se puede tomar
este valor. En otras palabras, el efecto del cubo, los rayos y el eje debe aportar aproximadamente el 10% del mo-
mento de inercia requerido.

En general, el peso total del volante puede tomarse alrededor de 1,15 W, en un analisis preliminar, antes de
que se establezcan las dimensiones finales.
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2. Un volante de llanta de hierro fundido tiene un radio medio de 24", un espesor de 6’ y un ancho de 8.
Comparar el momento de inercia exacto con el valor aproximado Wr?/g, en que r es el radio me-
dio. El hierro fundido pesa 0,255 lbpul®.

Solucion:
(a) Considerando la diferencia de los momentos de inercia de dos cilindros, el momento de inercia exacto de la
llanta es . 2
7 iy Hopoy g Wil 5 l(4670(2,25)> 1 1(2825(1,75)) e T o
2 g © 2 g 1 2 32,2 2 32,2
donde WO = peso del cilindro de radio Ty = 77r2b,0 = T(27)°(8)(0,255) = 4670 lb
W. = peso del cilindro de radio 7% = 7Tr2bp = 77(21)2(8)(0,255) = 2825 1b

rz; = radio externo = 27" = 2,25, = radio interior = 21" = 1,75’
b = ancho de la llanta = 8"
P = peso especifico = 0,255 lbpul®
(b) Considerando la llanta como un anillo delgado, el momento de inercia aproximado es
v , 1845

Iaprox = E r = 32,2 (2)2 = 229 lb-p-seg2
Porcentaje de error = %32&(100) = N 1%,

3. Deducir la ecuacién del peso que debe tener una placa circular empleada como volante:

4¢k
4 2 (w2 — w2)
0 2
Solucion:
La energia cinética E entregada por el volante, en Ib-p, es
_ Ly 2 2
8 = 21(601 = 0)2)
donde I = momento de inercia del volante, en lb-p-seg 2
®; = velocidad angular méxima del volante, en rad/seg
@y = velocidad angular minima del volante, en rad/seg
El momento de inercia de un volante hecho de una placa plana de peso Wy radio exterior rnes I= Z(W/g)r
Entonces _1 lY 2)( ) o v - 4gE
2 2 g o rOQ(a)f—(UQQ)

4. El volante de una prensa punzonadora debe suministrar una energia de 2000 lb-p durante el § de
revolucion en que se estd efectuando el punzonado. La velocidad maxima del volante es 200 Ipm y
disminuye un 10% durante el tiempo de corte. El radio medio de la llanta es 36 pul. (a) Calcular el
peso aproximado de la llanta del volante, suponiendo que ésta aporta el 90¢ de la energia requeri-
da (K = 0,90). (b) Determinar el peso total aproximado de! volante, suponiendo que el peso de éste
es 1,15 veces el de la llanta. (c) ; Cual es el coeficiente de fluctuacién de velocidad?

Solucion:

2KgE 2(0,90 2
@) W, - g = (0,90)(32,2)(2000) = 1551b

rfp @) (36/12)7[(277 X 200/60)° — (27 x 180/60)7]

(b) Peso total aproximado = 1,15(155) = 178 Ib.
W1 — Wy _ 200-—180
® 1,90

(¢) Coeficiente de fluctuacién de velocidad & = = 0,105.

5. Un motor de dos cilindros que tiene las manivelas en dangulo recto desarrolla 100 HP a una veloci-
dad media de 400 rpm. El coeficiente de fluctuacién de velocidad no debe ser mayor que 0,03 y el
didmetro medio del volante es 4 pies. En un analisis dindmico de las fuerzas reales en el motor se
encontré que la mdxima variacién de energia por revolucién es el 209 de la energia media. Si los
brazos y el cubo contribuyen en un 5% al efecto del volante (K — 0 ,95), determinar las dimensiones
necesarias de la seccién cuadrada de una llanta de hierro fundido que pesa 0,250 1b/pul®.

Solucion: oY e
k Energia que sale por ciclo, Mte = —1&——} Ib-p || 277 rad| = 8230 lb-p
400x12
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Variacion maxima de la energia por ciclo, E = 0,20(8230) = 1650 lb-p

Velocidad media, V = r@ = 2[277(400/60)] = 83,8 p/seg

KgE

V28

0,95 (32,2) (1650)
(83,8)2(0,03)

Peso de la llanta, W, = T Dy, tho
= 77(48)tb(0,250)

donde Dj = didmetro medio, en pul; ¢ = espesor de la llanta, en pul; b = ancho de la llanta, en pul; 0 =
peso especifico, en Ib/pul?; resolviendo hallamos t = b = 2,47"; utilizar 2‘5 &

PROBLEMAS PROPUESTOS

6.

10.

Una maquina de gas desarrolla una potencia indicada de 80 HP a una velocidad media de 1800 rpm. La varia-
cién maxima de energia por revolucién es el 27% de la energia media y el coeficiente permisible de fluctuacién
de velocidad es 0,02. Suponer que la llanta proporciona el 95% del efecto del volante (K = 0,95). La velocidad
media de la llanta del volante estd limitada a 8460 p/min. Determinar el didmetro medio y el peso de la llan-
ta. Resp. 18 pul; 30,7 1b

Una maquina de gas desarrolla una potencia indicada de 80 HP a una velocidad media de 1800 rpm. Si la va-
riaciéon maxima de energia por revolucion es el 27¢; de la energia media y el coeficiente permigible de fluctua-
cion de velocidad es 0,02, determinar el peso que debe tener el volante. Suponer que todo el efecto del volante
viene de él. El volante debe ser una placa circular de 18" de didmetro exterior, montada sobre el eje.

Resp. Peso de la placa = 64,6 1b

El eje motor de una trituradora gira a una velocidad mdxima de 60 rpm y requiere una potencia de entrada
media de 10 HP. Si la variacion maxima de energia por ciclo es igual a la energia media del ciclo y si la veloci-
dad no disminuye més de un 10% durante la operacién de trituracion, determinar el peso requerido de una
llanta que tenga un didmetro medio de 80 pul. La operacién de trituracion ocurre en cada revolucién del eje
motor. Suponer K = 0,95. Resp. 4040 1b

Un volante de acero fundido que gira a una velocidad médxima de 40 rpm, debe suministrar una energia de
75.000 lb-pul a una punzonadora durante § de revolucién, con una reduccién de velocidad de 10%. La veloci-
dad méaxima en el radio medio de la llanta no debe exceder 3000 p/min. ;Qué drea debe tener la seccién de la
llanta, si el 959 del efecto del volante lo debe producir ésta? El hierro fundido pesa 0,255 1b/pul®.

Resp. 41,8 pul®

Un motor de accién simple de dos cilindros desarrolla 250 HP a una velocidad media de 100 rpm. La variacién
maxima de energia por revolucién es de un 109 de la energia media y la variacién de velocidad esta limitada
a un 2% de la velocidad media. El didmetro medio de la llanta es 8 pies. Suponiendo que el cubo, los rayos y el
eje aportan un 5% del efecto del volante (K = 0,95) y que el hierro fundido pesa 0,255 1b/pul®, determinar,
(a) el coeficiente de fluctuacion de velocidad, (b) el peso de la llanta, (c) el drea de la seccién de la llanta.

Resp. 0,04, 3600 b, 46,8 pul?

ESFUERZOS EN LOS VOLANTES. Los esfuerzos producidos

te s

en la llanta de un volan-
e pueden aproximar a los esfuerzos producidos en un anillo que

gira libremente. El efecto de los rayos se desprecia y unicamente se

con

(a)

(6)

sidera el esfuerzo debido a la carga de inercia.

Considérese medio anillo aislado, como se muestra en la figura
26-1. La masa diferencial dM es
M = r(de)bp

donde r = radio medio, en pul
df = angulo diferencial subtendido por la masa dife-
rencial, en rad
t = espesor de la llanta, en pul; b = ancho de la
llanta, en pul
© = peso especifico, en lb/pul®; g = 386 pul/seg?

Carga diferencial de inercia f = (masa)(aceleracion) =

do)eb
(%)(raﬂ), donde @ =velocidad angular en rad/seg. Fig. 26-1
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[r(dt‘))tbp

g (er):I sen 8. Ob-

(c) La componente vertical de la carga diferencial de inercia es df, =
sérvese que las componentes horizontales se equilibran.

(d) La componente vertical de la carga de inercia se equilibra con las fuerzas de tension en las secciones

cortadas:
v
doyeb 2th pw? w b pw?
2F = f i(_M (TCL)Q) sen @ = ﬂ [_ cos 0] = & (2)
o g 4 0 g
(e) Suponiendo que el esfuerzo de tension s¢ (psi) estd uniformemente distribuido a través de toda la

eccion, 2thpw?
seee 2F = 2(sytb) = 22 (2)

2 ps? P02
o = L ie Y

5t 3 3

donde v = rw es la velocidad (pul/seg) en el radio medio.

PROBLEMA RESUELTOQ

11. Determinar la velocidad mdxima permisible v de la llanta de un volante de hierro fundido, si el
esfuerzo maximo de tensién permisible, s;, para el hierro fundido es 4000 psi. El hierro fundido
pesa 0,255 1b/pul®.

Solucion:

0,255 1>
386

Obsérvese que se ha despreciado la flexién en la llanta.

- PY -
St = g e 4000 =

] v = 2460 pul/seg = 205 p/seg

PROBLEMAS PROPUESTOS

12. Determinar la velocidad maxima permisible de la llanta de un volante de acero, si el acero pesa 0,283 lb/pul®
y el esfuerzo permisible es 20.000 psi. Resp. 435 p/seg

13. Considerando que la llanta de un volante de hierro fundido se comporta como un anillo delgado que gira libre-
mente, determinar el esfuerzo maximo de tensién debido a la rotacién. La llanta tiene un ancho de 6 pul, un
espesor de 4 pul y un didmetro medio de 30 pul. El volante gira a 2000 rpm y el hierro fundido pesa 450 lbp3.
Resp. 6660 psi

El calculo del ESFUERZO M AXIMO DE TENSION producido en la llanta de un volante es un
poco mas complicado, cuando se considera la flexién y el esfuerzo normal debido a la inercia. Timoshen-
ko dedujo sobre bases racionales una ecuacién que tiene en cuenta la fuerza axial en los rayos, la fle-
xién y el esfuerzo normal; la cual obtuvo considerando la llanta como un anillo delgado, despreciando

la curvatura de la llanta y utilizando el signo que dé el mayor valor de 51 Me

2
o= i P cos ¢ t&(L_cnsé)
btg 3C sen o Ct\o sen &
donde s, = esfuerzo de tension, en psi

g = peso de la llanta por pulgada de longitud = b¢, en Ib/pul
v = velocidad en el radio medio, en pul/seg
b = ancho de la llanta, en pul
t = espesor de la llanta, en pul
g = 386 pul/seg?
¢ = dngulo subtendido desde la linea media entre los rayos hasta la

seccién donde se encuentra el esfuerzo
20, = 4ngulo entre dos rayos .

] . Fig. 26-2

r = radio medio de la llanta, en pul ¢
C = constante que depende del drea de la seccién trasversal de la llanta, del area de la sec-

cién trasversal de un rayo, de las proporciones de la llanta y del 4ngulo entre rayos. C esté

dada por

Gt 12r° 1 (5en2a+g)_L | 1 (sen20£ +g) + 4
t? [2sen? 4 2 20 2 sen? 0 4 2 A
donde A = 4rea de la seccién trasversal de la llanta = bt

A; = érea de la seccién trasversal de un rayo
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Los valores numéricos de C para diferentes nimeros de rayos (para simplificar la aritmética) son

— oo _ 12r° A
4 rayos (20 = 90°): C = 2 (0,00608) + 0,643 + A_
1

2
6 rayos (20=60°: C = 152' (0,00169) + 0,957 + ;;
1

2
8 rayos (2a=45° C = 12-(0,00076) + 1,274 + ;;
2qv°? '

La fuerza axial en cada rayo es F = 1b.
3gC

PROBLEMA RESUELTO

14. (a) Determinar el esfuerzo mdximo de fraccién en la llanta de un volante de acero que gira a
600 rpm (20 77 rad /seg). El radio medio de la llanta es 60"’ (- = 60’’). La llanta tiene 8'' de espe-
sor (t = 8"") y 12" de ancho (b = 12'"). El drea de la seccion trasversal de la llanta es A = bt =
96 pul?. La llanta tiene 6 rayos, los cuales tienen una seccidn trasversal constante cuya drea es
A, = 16 pul?. (Encontrar el méaximo esfuerzo de traccién en la llanta, en dos secciones, ¢ =
30y = 0°)

(b) Comparar el esfuerzo determinado con el de un anillo que gira libremente.

(c) Calcular el esfuerzo axial en cada rayo.

Solucidn:

2
(a) Para 6 rayos, C = ler (0,00169) + 0,957 + :;; = 1—2::32—0)2(0,00169) + 0,957 + -i% = §8,10.
al

En la seccién de la llanta donde esta localizado el rayo, ¢ = 30°. El esfuerzo en esta seccién es

5 qu[l— cos ¢ +2_r(l_M):|

t E 3C sen ™ C: \0  senq
27,2 (3770)? - cos 30° + _2(60) (_1_ cos 3o°)]
12(8)(386) 3(8,10) sen 30° ~ 8,10(8) \7/6  sen30°

10.400{1 — 0,0714 + 1,85(1,91 — 1,74)]
12.900 psi (utilizando el signo + para obtener el maximo)
donde q¢ = bto = 12(8)(0,283) = 27,2 Ib/pul, v = rw = 3770 pul/seg, 200 = 60° para 6 rayos.
En una seccién de la llanta tomada en el punto medio entre dos rayos, ¢ = 0°. El esfuerzo en esta

seccion es

i

7/6  sen30°

5t = 12(8)(386) 3(8,10) sen 30° ~ 8,10(8)
= 10.400[1 — 0,0824 + 1,85(1,91 — 2)]

27,2 (3770)° 1 + _2(60) ( 1 1 )]

— 11.300 psi (utilizando el signo — para obtener el médximo)

El esfuerzo maximo de traccién en la llanta ocurre en la seccién donde se localiza el rayo y es igual a

12.900 psi. . Q
(b) Esfuerzo en un anillo que gira libremente = ,OTv = 0’28%8%770 = 10.400 psi.
12, —10.
Tomando en cuenta la flexidn, el esfuerzo maximo es 12.000 psi, que aumenta en W

(100) = 24% el valor obtenido en el caso simple de un anillo que gira libremente, para los datos particula-

res dados. 2 5 (TN G702
(¢) La fuerza axial en cada rayoes F = 2qvﬂ = (27,2)( L | 82.500 1b.
34C 3(386)(8,10)

El esfuerzo en cada rayo es F/A; = 82.500/16 = 5160 psi.

PROBLEMAS PROPUESTOS

15. Con los mismos datos del problema 14, excepto que se utiliza hierro fundido en vez de acero, determinar el esfuer-
z0 méaximo en la llanta. El hierro fundido pesa 0,255 1b/pul®. Resp. 11.700 psi
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16. Lallantade un volante de hierro fundido tiene 4"’ de espesor, 8'' de anchuray 36" de radio medio. El esfuerzo méxi-
mo de traccién en la llanta estd limitado a 8000 psi. El drea de la seccion trasversal de cada uno de los cuatro ra-
yos de la llanta es 10 pul?. El hierro fundido pesa 0,255 1b/pul3.

(a) Determinar la velocidad méaxima que puede tener la llanta, sin que se exceda el esfuerzo permisible, en los
siguientes casos:

(1) Considerando la llanta como un anillo que gira libremente.

(2) Analizando la seccién de la llanta donde se localiza el rayo (¢> = 45°).

(3) Analizando la seccién de la llanta situada en el punto medio, entre dos rayos (¢ = 0°).
(b) Determinar el esfuerzo maximo en un rayo, con base en la mdxima velocidad determinada.

Resp. (a) 3480 pulsseg, 2870 pul/seg, 3150 pul/seg. La maxima velocidad que se puede alcanzar sin exceder
los 8000 psi es 2870 pul/seg, restringida por la seccién mds cargada, que es la seccién donde se localiza
el rayo.

(b) 1190 psi (para v = 2870 pul/seg)

LOS ESFUERZOS APROXIMADOS EN LLANTAS DE VOLANTES de construccién ordi-
naria estdn dados por la ecuacién de Lanza:

s = V0,015 + 2254,
donde s = esfuerzo de traccién, en psi "
d = didmetro medio de la llanta, en pul
t = espesor de la llanta, en pul
V — velocidad en el radio medio, p/seg
n = numero de rayos

donde se tienen en cuenta los efectos de carga de inercia y flexién por medio de los dos términos. Apro-
ximadamente 3/4 del esfuerzo se deben al esfuerzo de tracciéon producido en la llanta por la carga de
inercia y el otro 1/4 se debe a la flexion en la llanta, considerando ésta como una viga fija en los extre-
mos (en los rayos) y cargada entre los rayos con la carga de inercia.

PROBLEMAS RESUELTOS

17. Suponiendo que el esfuerzo maximo producido en la llanta de un volante se puede aproximar en la
forma sugerida por Lanza calculando 3/4 del esfuerzo considerando la llanta como un anillo que
gira libremente y 1/4 del esfuerzo considerando la llanta como una viga recta fija en ambos ex-
tremos de longitud igual al arco comprendido entre brazos y cargada uniformemente con las fuer-
zas de inercia, deducir la ecuacién del esfuerzo maximo s. Tomar el peso especifico como 0,270
1b/pul®.

Solucion:
(a) El esfuerzo s, (psi) producido en un anillo que gira libremente es
pv2  0,270(12V)2 2
S T — - —_— _4
B g 386 PR
donde v = velocidad en pul/seg, V = velocidad en p/seg, g = 386 pul/seg?.
(b) En seguida se halla el esfuerzo de flexién s,, considerando la llanta como una viga recta con ambos extre-
mos fijos y siendo su longitud igual al arco comprendido entre rayos.
I bt2

El momento de flexién M producido en los extremos de una viga rigidamente apoyada en ambos ex-
tremos y uniformemente cargada, es

So = para una viga de seccion rectangular

1 1 [7rdbeo ]Wd 0,000287 d *btew?
M=—W=—[—19-2—=—-———
12"k 12l ng  (2409)]3 n2
71d ) (bt
donde W = carga de inercia = (masa)(aceleracién) = % (zdw?), 1b
d = didmetro medio de la llanta, en pul ; b = ancho, en pul; ¢t = espesor, en pul

|

® = velocidad angular, en rad/seg ; » = nuamero de rayos ;

L = d/n, en pul
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Remplazando el valor de M en la ecuacién de s, se obtiene

2
6M _ 0,00172d°° _ 0,990dV
be? tn? tn?

donde dw =24V, puesto que v = 12V = %d(o.

S5 =

2
(c) Entonces s = 0,7551 +0,25s, = 0,75(0,10V'°) + 0,25(&?(’;’1)
n

= V2(0,075 + %ﬂzd). la ecuacién de Lanza.

Utilizar la ecuacién de Lanza para determinar el esfuerzo maximo de traccién producido en la llan-
ta de un volante de hierro fundido que gira a 600 rpm. La llanta tiene un radio medio de 60”’, un es-
pesor de 8"’ y un ancho de 12", Se utilizan 6 rayos. Obsérvese que los datos son iguales a los del pro-
blema 15.

Solucion:

V = ro = (% p)(Zﬂ%OO) rad/seg) = 314 p/seg (alta para hierro fundido)

0,25d s
s = V2(0,0'75+—2—) = (314)2(0’075+L(IQ2M) = 17.600 psi
in 8(6)

Comparando el resultado anterior aproximado con el esfuerzo de 11.700 psi, hallado utilizando la ecuacién
deducida racionalmente en la seccién precedente, en el problema 15, se observa que la ecuacidén aproximada
da un valor del esfuerzo muy grande, que corresponde a un disefio conservador.

Obsérvese también que, con el procedimiento empleado, el esfuerzo maximo puede reducirse considera-
blemente aumentando el nimero de rayos.

LOS ESFUERZOS PRODUCIDOS EN DISCOS ROTATORIOS DE ANCHURA UNIFORME,

tales como placas sélidas empleadas como volantes, estan dados por las siguientes ecuaciones:

Discos con agujero:

Esfuerzo radial en un radio cualquiera r:
- LA - () - @]
S 7 g 8 To b) r D
Esfuerzo tangencial en un radio cualquiera r:
2
r

W - B0 - CE -

El maximo esfuerzo radial ocurre en r = \r;7, y es

pv® (1 +3 Ay
% ot & el i
El maximo esfuerzo tangencial ocurre en r = r; y es
pv® (p+3 1-p m¥
St - = T (T) [1 + Fé‘ (r—o) ] Fig. 26-3
donde S, nay = esfuerzo radial maximo, en psi
S4 nax = esfuerzo tangencial maximo, en psi
0 = peso especifico, en 1b/pul®
g = 386 pul/seg?
[ = razén de Poisson (0,30 para el acero y 0,27 para el hierro fundido)
v = r,w, velocidad periférica, en pul/seg
Eo= radio interior de la placa, en pul
r, = radio exterior de la placa, en pul
r = radio variable, en pul
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Discos solidos:

Las ecuaciones generales de los esfuerzos radial y tangencial producidos en discos rotatorios
solidos son un poco diferentes de los de los discos con agujero.

Esfuerzo radial en un radio cualquiera r:
2 +3 2

. = Sl s (B

7 g 8 ro
Esfuerzo tangencial en un radio cualquiera r:

- e s )]

8 T "8 \s L+3 \1,

El esfuerzo radial maximo y el esfuerzo tangencial maximo son iguales y tienen lugaren r = 0:

_ P_vQ(MS)

< 8

rmax Stmax g

PROBLEMAS RESUELTOS

19. Determinar el esfuerzo radial maximo y el esfuerzo tangencial maximo producidos en una placa
de acero (razén de Poisson, i = 0,3) que gira a 3000 rpm. El radio del agujero de la placaes r; =

4" y el radio exterior de la placa es r; = 12”. ;Dénde ocurre el maximo esfuerzo? El acero pesa
0,280 1b/pul®.
Solucion:
(a) Para v = ro® = 12(277 x 3000/60) = 3770 pul/seg, el maximo esfuerzo radial es
2 2 2 2
ov (#+3)( ri) 0,280(3770) (0,3 +3)( 4 ) .
S, = ==l === = 1- — = 1890 psi
Tmax T Tg \ g 7 386 8 12 %0

Este esfuerzo se localiza en r = \/ri T = V4(12) = 6,93 pul
(b) El maximo esfuerzo tangencial es
2 410+ — ¥
5; - 9_”(“_3)[1 + 1_/‘(_1‘)]
max g \ 4 w3\

0,280 (3770)2 (0,3 +3)[ 1-0,3 ( 4 )2] .
= 1+ — = 8700 psi
386 4 0,3 +3\12 4

Este esfuerzo ocurre en r = r; = 4 pul.

20. Un rotor sélido de acero de 3 pies de longitud y 12 pulgadas de didmetro gira a 3000 rpm. ;Cual es
el maximo esfuerzo radial y el maximo esfuerzo tangencial y dénde ocurren? El acero pesa 0,280
Ib/pul® y y la razén de Poisson es p =0,3.

Solucion:
Aqui v = @ = 6(277x3000/60) = 1884 pul/seg.
2

Lv (,U.+3) 0,280(1884)2(0,3+3
S = S = =
7 max t max g 8 386 8

) = 1060 psi

Los esfuerzos mdximos ocurren en el centro del rotor.

PROBLEMA RESUELTO

21. Una pieza de acero forjado tiene un didmetro de 24" y gira a 600 rpm. El centro de la pieza es defectuoso y se pro-
pone hacer a la pieza un agujero central de 8’ de didmetro. Determinar los esfuerzos mdximos producidos en la
pieza s¢lida y en la pieza hueca. El acero pesa 0,280 1b/pul®. La relacién de Poisson es 0,3.

Resp. Pieza solida: S 17.000 psi, S S 17.000 psi
Pieza hueca: S e 7560 psi, 84 ax = 34.900 psi -~

Obsérvese que la pieza hueca tiene un esfuerzo tangencial mas alto.




Capitulo 27

Proyectos

Con el fin de practicar los principios de los anteriores capitulos en situaciones méas comprensivas,
se sugieren los siguientes proyectos que incluyen, en diferentes grados, combinaciones de analisis, sin-
tesis, ingeniosidad, dimensionamiento de las partes, empleo de cédigos, dibujos y esquemas, seleccién
de materiales, consideraciones de seguridad, factores de economia, duracién probable y otras ideas

relacionadas.

1. Diseno de una prensa de tornillo manual — una tonelada de capacidad

Se debe disenar una prensa de tornillo manual para
uso general, de una tonelada de capacidad. Las especifi-
caciones preliminares se han establecido como se indica
en la figura 27-1. Mientras que un disefio completo re-
queriria dibujos detallados, este proyecto incluird tnica-
mente el andlisis de las diferentes partes, junto con un
dibujo, del conjunto hecho en un papel de 18" x 24'".
Ademas de los cédlculos se necesita un esquema a escala
de cada parte, para hacer el analisis. Con los esquemas
se debe dar una informacién suficiente que permita al
dibujante hacer los dibujos detallados.

El dibujo debe mostrar dos vistas: Una, como la
que se muestra en la figura y la otra, de lado.

Materiales sugeridos
1. Bastidor - hierro fundido
Placa de presién - hierro fundido
Tornillo - acero SAE 1025
Buje - bronce Mn.

Sl B CORID

Pernos - acero

_E Volante
—t

I Buje de Bronce

MULILUUN

"

{]
, I

5

JEITATY

/

Placa de presién
[~ autoalineante

’4.‘ de 14"’ de lado

i

?V“fi/fb"!-".-’z’/r‘ff‘f,‘if‘f//ff

Fig. 27-1

Las siguientes preguntas indican algunos de los factores que se deben considerar en el diseno.

A. Diseno del tornillo

(1) (Qué tipo de rosca se debe utilizar? ;Rosca Acme? ;Rosca cuadrada? ;Rosca American Standard o Unified

National, ordinaria o fina?

(2) ¢Este tornillo se puede considerar como un elemento corto sometido a presiéon? ;Como una columna?

(3) Si se considera como una columna, ;cudl es la longitud no apoyada? ;Cudl es el extremo que permanece

fijo?

(4) ¢(Hay carga axial? ;Carga de flexién? ; Carga de torsion? ;Carga excéntrica? ;Alguna otra carga?

(5) ¢El tipo de carga es el mismo en ambos lados de la tuerca?

(6) (Qué combinacién de cargas producirdn el maximo esfuerzo y en qué punto (o puntos) ocurrird?

(7) ¢ Cual debe ser la eficiencia del tornillo? jEs conveniente sobrecargarlo?

(8) ¢(Qué medidas (si hay que tomar alguna) se deben tomar para la lubricacién?

(9)

{Qué factor de seguridad se requiere? ;Sobre qué propiedades fisicas del material se debe basar este factor?
; Sobre la resistencia al fallar? ;Sobre el limite de fatiga? ;Sobre el limite de fluencia? ;Cudl es el peligro
de la sobrecarga? ;Hay peligro para la prensa o para el operario? jEl disefio se debe basar en la rigidez o
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en la resistencia? ;Se disena para carga variable o constante? ;Se considera que hay choque o concentracion
de esfuerzos?

(10) ;Cual es el limite probable del coeficiente de rozamiento para el tornillo y la tuerca? ;Para el collar? ;Qué
efecto tiene el coeficiente de rozamiento sobre la carga? ;El disefio es seguro si se utiliza el maximo coefi-
ciente de rozamiento posible? ; Qué efecto produce la eleccion de los materiales sobre los valores de los coe-
ficientes que se deben emplear? ;Qué empuje se debe trasmitir del tornillo a la placa de presién? ,Qué
efecto tiene esto sobre el momento requerido?

(11) (Qué dimensién debe tener el volante?

B. Diseno del buje
(1) (Qué longitud debe tener la tuerca? ;Qué efecto se logra sobre la distribucién de carga en los filetes, aumen-
tando la relacién de la longitud al didmetro?
(2) ¢(La tuerca debe ser enteriza con el bastidor? Si no, ;c6mo se debe fijar?
(3) (Cémo se trasmite el empuje del tornillo al bastidor?
(4) Bajo una sobrecarga, ;debe fallar primero el buje o el bastidor?
(5) (Coémo es la distribucién de esfuerzos en el buje? ;Qué espesor debe tener la pared?

C. Disefio de la placa de presion

(1) ¢(Coémo es la distribucién de presion en la placa?
(2) ¢La carga resultante es excéntrica?
(3) ¢Cudl es el esfuerzo en la placa? ;Se necesitan hacer aproximaciones?

(4) ;Coémo se debe fijar el tornillo a la placa, para permitir el autoalineamiento?

D. Diseno del bastidor

(1) ¢(Cuales son las cargas: en la seccion vertical, en la seccién horizontal, y en la seccién curva?

(2) Como una primera aproximacion, suponer una seccion rectangular en que el ancho es igual a cinco octavos
de la altura.

(3) Cambiar esta seccién por una seccion T y hacer una verificacion. Hacer cualquier cambio que sea indicado.

(4) (Cual debe ser el ancho de la seccién T? ;Existe una seccién minima debido a las otras partes, tales como
el cubo alrededor del buje? ;Qué ancho debe tener la base para fijar los pernos de anclaje?

(5) (La seccién curva se puede analizar como una viga recta?
(6) ¢La rigidez del bastidor es importante?

E. Diseno de los pernos de anclaje

(1) ¢Qué cargas deben resistir los pernos?

(2) ¢Cbmo es la distribucién de las cargas en los pernos?

(3) ¢(Todos los pernos tienen las mismas dimensiones? ;Por qué?
(
(

4) (Qué sobreespesor debe dejarse para la cabeza?
5) (Qué tamano de pernos debe emplearse?

2. Analisis del vastago de una valvula

Una leva de perfil circular actda contra la cara plana, de 3 pul de didmetro, de un seguidor, como se muestra
en la figura 27-2. Se debe hacer una andlisis para 90° de rotacién de la leva en el sentido contrario al del movi-
miento de las agujas del reloj.

Para la posicion mostrada, la fuerza del resorte es 70 1b y la fuerza P, 100 1b. Como el seguidor esté saliendo,
la fuerza del resorte aumenta linealmente hasta 120 lb y la fuerza aplicada P disminuye linealmente hasta 40 lb.

Se debe determinar el peso del seguidor, el cual estd hecho de acero (0,28 1b/pul®). Se puede suponer que el
peso del resorte es aproximadamente 6 1b.
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La leva gira a una velocidad uniforme de 1800 rpm, en el sentido
contrario al del movimiento de las agujas del reloj. El coeficiente de
friccion de deslizamiento es 0,25.

P

E Diuimetro =i"
Encontrar:

i X p—

(a) El esfuerzo miximo producido en el vastago de la valvula, en la
posicién mostrada.

Fugrza

(b) El esfuerzo maximo producido en el vastago de la vélvula du- o :
ael resorie

rante una rotaciéon de 90° en el sentido contrario al del movi-
miento de las agujas del reloj. (Analizar para 0°, 30°, 60° y 90°.
Expresar graficamente los resultados. Analizar para cualquier otra
posicién si es necesario.) En el andlisis de inercia suponer que la
masa equivalente del resorte es 1/3 de la masa del resorte.

ey

By

(c¢) El maximo esfuerzo de contacto entre la leva y el seguidor durante
90° de rotaci6n.

(d) Disenar un resorte para las especificaciones dadas. El maximo es-
fuerzo cortante de diseno para el resorte esta limitado a 75.000 psi.

3. Reductor de velocidad de una etapa

Se debe disefiar un reductor de velocidad de una etapa, en dngulo recto, tan compacto como sea posible, para
utilizarlo en una méaquina mezcladora de masa de pan. Desde el eje de alta velocidad se deben trasmitir cinco
caballos de fuerza a 1150 rpm, con una reduccién de velocidad de 3 a 1. La potencia se debe aplicar por medio
de una trasmisién de correa en V y se toma del eje de salida por medio de un acoplamiento flexible. La razén
de las velocidades de las poleas es 1 a 1.

Basar la seleccion de los cojinetes en un funcionamiento satisfactorio por dos afos, trabajando 10 horas al
diay 6 dias a la semana. Limitar el didmetro primitivo de las poleas a 6, como minimo.
Como la méaquina debe funcionar en una atmoésfera empolvada, la propiedad de sellado es muy importante.

Se requiere un dibujo detallado del montaje, en dos vistas, con una lista de materiales.

4. Reductor de velocidad

El reductor de velocidad de engranajes rectos planetarios que se muestra en la figura 27-3 suministra 4 HP
al eje de entrada por medio de un acoplamiento flexible. El eje gira a 1200 rpm. La potencia se trasmite sin choque,
24 horas al dia.

Hay tres engranajes planetarios, igualmente espaciados. El engranaje interno se mantiene fijo. Los engra-
najes se deben hacer de acero SAE 1030.

(a) Determinar las dimensiones que deben tener los ejes, para tras-
mitir la potencia. La potencia se toma del eje por medio de un
acoplamiento.

(b) Determinar el menor didmetro que pueden tener los engranajes,
si la razén de velocidades es 8:1. Ningin engranaje debe tener
menos de 15 dientes. Emplear dientes “stub” a 20°. Verificar las
cargas dindmicas y de desgaste.

(¢) Determinar la longitud de los dientes de los engranajes. _—
(d

—

Determinar el tamano del pasador sobre el cual gira, en el brazo,

. . Ejo dv e da Eje de salid
un engranaje planetario. El pasador es de acero SAE 1030. adesiiids idindoniiiss

] % Y
(e) Determinar las cargas en los cojinetes. Los cojinetes de cada eje l I\xl L‘«' T
estdn separados 6 pulgadas.

(f) Describir la trasmisiéon del momento en la unidad. ;Qué mo- —1
mento se debe aplicar en la base? ;Este momento depende del
sentido de rotacién del eje de entrada? L

(g) Especificar el tamano de los pernos que se deben utilizar en la base.

(h) Determinar las dimensiones de la cuna que se debe emplear
para fijar el engranaje al eje de entrada. La cuha es de acero Fig. 27-3
SAE 1020.

i
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5. Reductor de velocidad “turbo-prop”

Una méaquina aérea de turbo-hélice de 800 HP gira a 13.500 rpm y la velocidad de la hélice se reduce, por me-
dio de engranajes, hasta 900 rpm. A la hélice se trasmiten 600 HP y el resto de potencia se utiliza en el empuje del
chorro. La NACA ha prescrito detalladamente los requerimientos de disefio de los accesorios aéreos, teniendo en
cuenta las tafagas de viento, las fuerzas giroscépicas, la maniobrabilidad y el aterrizaje. Este proyecto se simpli-
ficara suponiendo que las cargas son constantes. Una de las pruebas que debe pasar el reductor es 1000 horas en el
banco de prueba. La carga en el banco de prueba es exigente y rigurosa: La mdquina estara sometida 250 horas
a una carga de 200 y 750 horas a una carga de 100¢.

Un requerimiento especial es que el peso sea minimo.

La reduccién de 13.500 rpm a 900 rpm es excesiva para
una sola etapa. Se propone utilizar la reduccion de una etapa
junto con el arreglo de engranajes planetarios, como se mues-
tra en la figura 27-4.

Plano central
de la hélice

1150 1b
. . a S
El didmetro del engranaje 2 puede tomarse como 6. El _13 ) -
.z 5 . T Potencia de la maguina
didmetro del engranaje 7 debe ser tres veces el del engranaje 8. 213,000 rpm (torsién pura)

Se debe hacer un dibujo detallado, a escala, de todas las Fig. 27-4
partes, incluyendo el montaje de los cojinetes.

La caja del reductor es, por si misma, un proyecto, pero no se analizard. Disenar los engranajes y los ejes y se-
leccionar los cojinetes y las dimensiones de la caja acorde con la disposicién de los engranajes, los ejes y los cojinetes.

£l ntmero de engranajes planetarios que se deba utilizar afecta las dimensiones. Utilizar, arbitrariamente,
tres engranajes planetarios.

Consideraciones finales:

1. Materiales: Utilizar acero de alta resistencia o aleaciones.
2. Para el montaje de los engranajes se deben satistacer dos condiciones:

(a) No+ Ng = numero par (b) (N, + Ng)/n = entero
donde No = numero de dientes del engranaje 2, Ng = numero de dientes del engranaje 6, n = numero de
engranajes planetarios.
3. Utilizar la velocidad de engranaje de los dientes (y no la velocidad absoluta) para encontrar las cargas dinamicas
de los engranajes.
Utilizar la carga media cubica para calcular las cargas sobre los cojinetes, ejes y engranajes.
El minimo margen de seguridad para los engranajes debe ser 0,2.
Considerar la posibilidad que los ejes sean huecos.

Observar que las cargas sobre los dientes de los engranajes planetarios se invierten completamente.

ORISR S

El avién tiene una velocidad de disefio de 300 mph. La eficiencia de la hélice puede tomarse como 85%. Des-
preciar las pérdidas por rozamiento en el reductor.

6. Cilindro de aire

Se debe disefiar un cilindro de aire para operar a 80 psi. La méxima presién de aire disponible en la planta,
cuando se utiliza el cilindro, es 150 psi. Por tanto, el tamafio del cilindro se debe basar en una presion de 80 psi, pero
el andlisis de esfuerzos se basara en una presion de 150 psi.

La fuerza aplicada que se requiere durante la carrera de “salida” del pistén es 1200 lb. Aunque la resistencia
de rozamiento en un cilindro bien disefiado es aproximadamente el 5¢¢ de la fuerza tedrica del cilindro, se aconseja
determinar el tamafno del cilindro para que pueda ejercer aproximadamente 15 veces la fuerza que se considera
suficiente para el trabajo. Asi, el tamano del cilindro se basara en una presién de 80 psi y en una fuerza requerida--
de (1%)(1200) = 1800 1b.

La fuerza requerida en la carrera de “entrada” del pistén es 150 Ib. Por tanto, con base en el factor 15 dado
anteriormente, se requiere una fuerza de 225 lb para el disefio del cilindro, en la carrera de regreso o ‘“‘entrada’.

La carrera del cilindro debe ser 60 pulgadas.
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El cilindro debe ser de doble acciéon y debe tener 1" de acolchonamiento en cada extremo. Se deben utilizar
vdlvulas de aguja para controlar el flujo de aire del drea acolchonada. Deben tomarse medidas para permitir un
arranque rapido del pistén.

Los materiales que se deben utilizar en las diferentes partes son:

Vastago del piston SAE 1020

Cilindro Tuberia de acero sin costura

Tapas del cilindro Hierro fundido de buena calidad

Piston Hierro fundido de buena calidad o acero SAE 1020

El cilindro se debe montar, por medio de orejas apropiadas, sobre una superficie paralela al vastago del pistén.
Se deben utilizar cuatro pernos para el montaje. Para hacer minimos los esfuerzos en los pernos y mantener el
alineamiento, se pueden colocar bloques de presién en los bordes interiores de las superficies de montaje.

El extremo del vastago del pistén se debe disefiar con una conexién de pasador.
Los siguientes son algunos de los puntos que se deben considerar en el disefo:
(1) Prevenir la oxidacién del interior del cilindro, producida por la condensacién de la humedad del aire compri-
mido.
(2) Casquillos de prensaestopas y empaquetaduras adecuadas para prevenir fugas de aire.
(3) Facilidad de graduacién de las empaquetaduras.

(4) Utilizar roscas finas en lugar de roscas ordinarias.

Sepide: 1. Una lista completa de los célculos.
2. Esquemas de todas las partes.
3. Una vista de corte, con todas las piezas detalladas, en una hoja de papel de 18'' x 24".

7. Extractor de cojinetes

Se dispone de varios métodos para quitar elementos de méaquinas que estdn ajustados con interferencia. Un
método es el empleo de una prensa de husillo; otro es el empleo de un tornillo de banco con un ensanchador y otro
consiste en emplear un extractor (conocido como extractor de ruedas).

En este proyecto se desea disenar un extractor para una aplicacién especifica: La remocién de cojinetes de
bolas montados con interferencia entre el anillo interior y el eje.

El extractor debe poderse graduar de tal forma que se pueda utilizar para extraer cojinetes radiales de una
hilera de bolas que tengan didmetros exteriores comprendidos entre 3,1496" y 5,1181"". Los didmetros internos estdn
entre 1,5748" y 2,1654"".

La maxima interferencia entre el eje y el agujero del cojinete mas grande es 0,0015", para el ajuste mas for-

zado. Para este ajuste, la presién radial maxima entre el anillo interior del cojinete y el eje es aproximadamente
3000 psi.

El extractor debe funcionar por presién contra el anillo interior, para no daiar el cojinete.

El ancho méximo de un cojinete es 1,30"". La linea central del cojinete estd a una distancia maxima de 8’
del extremo del eje.

Se pide: 1. Un dibujo del montaje, hecho en una hoja de 18" x 24"
2. Una lista completa de los cdlculos.

3. Esquemas de todas las partes.

8. Movimiento de Ginebra

Un trasportador de banda se mueve intermitentemente por medio de un engranaje de Ginebra. El traspor-
tador es accionado por una rueda montada en el mismo eje que la cruz de Malta. Para esta aplicacion particular,
los datos de diseno son:

Velocidad angular de la manivela impulsora = 12 rpm (constante)
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Radio de la manivela impulsora = 6 pulgadas

Distancia entre pivotes = 6VZ pul

Diametro de la rueda = 7,6 pul Banda ‘(ROdiI;\(;Ianivela
Fuerza necesaria para mover la banda y la carga = 2500 lb {rasportadors e

Rozamiento de agarre de la banda = 170 lb (constante)
Didmetro del rodillo = %”

1. Para determinar si el diseno es satisfactorio, se requiere un
andlisis de las aceleraciones, las fuerzas y los esfuerzos. Se debe
determinar lo siguiente:

(@) La aceleracién angular maxima de la rueda de Malta. Cruz de Malta  Manivela

() La fuerza maxima en el rodillo linpulises
(c) El momento maximo ejercido en el eje conducido i )
(d) Los minimos esfuerzos de contacto en el rodillo 51"
(e) El maximo esfuerzo en la seccion A-A ‘T" Bands g E E
(f) El didmetro del eje conductor eu-““‘“_'ﬁ‘“d”’“ .
(g) El didmetro del eje conducido i e
(h) Determinar la dureza que debe tener el acero del rodillo u‘”d" E
(i) El didametro que debe tener el rodillo si su anchura se re- b
duce a ;" y el esfuerzo de contacto se limita a 100.000 psi. ?f.'.l?.'.ﬂ'f.’r
Fig. 27-5

2. El momento polar de inercia total equivalente de la masa de las partes que giran (con respecto al eje de la polea)
es 112 Ib-pul-seg?. Teniendo esto en cuenta, determinar la informacion que se pide en la parte 1.

3. La banda del trasportador descansa sobre 200 rodillos de 2 pul de didmetro, que tienen un momento polar de
inercia de 0,02 lb-pul-seg?. El momento polar de inercia de cada rueda (una en cada extremo del trasportador)
es 7 lb-pul-seg?. Para este caso determinar un momento masa polar de inercia equivalente, con respecto al eje
de la rueda. Hallar la informacién solicitada en la parte 1.

9. Control automatico

La secuencia de funcionamiento de un mecanismo controlado eléctricamente la debe iniciar un operario que
oprime un botén de contacto. Deben ocurrir los siguientes eventos:

(1) Oprimiendo un botén se pone en accién el motor de una bomba de aceite y una valvula eléctrica de solenoide de
cuatro vias, que controla un cilindro hidrdulico, con tal que una pieza de accionamiento no esté en su puesto.
Una luz verde se apaga y una luz roja permanece encendida para informar al operario que la médquina esta
cargada.

(2) El vastago del pistén se mueve hasta su posicién exterior extrema, localizando la pieza de accionamiento
en su puesto. El vastago del pistén retrocede automaticamente hasta su posicién inicial.

(3) La védlvula de solenoide de cuatro vias de una abrazadera hidréulica se mueve para mantener la pieza de
accionamiento en su puesto.
(4) Cuando se aplica la abrazadera hidraulica se abre un agujero; el agujero se retira y la abrazadera se suelta.
(5) La valvula de solenoide de cuatro vias, que controla un segundo cilindro hidrdulico, se mueve para empujar la
pieza de accionamiento hasta su siguiente posicién, siendo la carrera perpendicular al cilindro que alimenta
la maquina.
(6) Cuando el vastago del pistén llega hasta el extremo de su carrera, regresa hasta su posicién inicial y se enciende
una luz verde para informar al operario que el ciclo se puede repetir. La luz roja se apaga.
Una vez proporcionados todos los entrecierres, todas las protecciones necesarias y una operacién manual para
el caso de un atascamiento, disefiar un circuito de control para ejecutar las operaciones requeridas. Se dispone de
un suministro de potencia trifasico de 220 V.
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10. Control automatico del nivel del agua

Se debe mantener el nivel del agua de un tan-
que vertical de 10" x 10", como se muestra en la figura
27-6. El agua esta fluyendo por un orificio situado
en el fondo del tanque a razén de CApV2gh, donde S T
C es la constante del orificio, A es el drea del orificio - i ! 5"

y h es la altura total hasta el nivel del agua. Los va- i

lores de C y Ag son tales que el flujo es VR pul® /seg,
con h en pulgadas. Un flotador, cuya area de la sec-
cion trasversal es A pulQ, estd unido a una valvula

reguladora, como se muestra. 1

En condiciones de equilibrio la fuerza del flui-
do, que tiende a cerrar la valvula, estd balanceada
por la fuerza del resorte. Las condiciones de equilibrio
existen cuando el flujo que entra al tanque es igual
al flujo que sale por el orificio y el nivel estd en una
posicion horizontal. Para una desviacién en la posi- -
cion del nivel hay un cambio en la fuerza hidrdulica B

que tiende a cerrar la valvula, igual a 10 m lb, dunde

m es el desplazamiento vertical del disco de la vilvula, g

en pulgadas. El cambio del flujo que pasa por la vél-

vula, a partir de la posicién de equilibrio, estd dado _l_

por 100 m pul®seg. El cambio en el nivel del agua ||[

o desviacién, se denota por ¢. El momento de inercia . 10" Fig.27-6

del montaje, incluyendo el flotador, la varilla del
flotador y la véalvula, con respecto al fulcro de la pa-
lanca se puede tomar igual a 0,05 Ib-pul-seg?.

Determinar el area del flotador, A, y la constante de elasticidad &, mds convenientes, si el area del flotador
esta limitada entre 0,1 y 1 pul® y la constante eldstica entre 1,0 y 100 Ib/pul. Determinar también si se necesita
amortiguamiento para que haya estabilidad.

11. Diseno de un tanque

El fin de este proyecto es familiarizar al estudiante con el procedimiento general dé disefio recomendado por
el cédigo de la ASME.

Problema: Se necesita almacenar aproximadamente 10.000 galones de propano liquido para utilizarlo como
combustible gaseoso. El propano tiene una presién de vapor de 120 psi a 70°F y 210 psi a 105°F. El tan-
que de almacenaje se debe disefiar para una presién de trabajo de 250 psi, de acuerdo con el cédigo de
la ASME, para recipientes a presién no sometidos a calor.

12. Cortabarras

Se requiere un dispositivo portdtil, liviano, seguro, operado a mano, para cortar barras de acero de bajo carbono
de 3" de didmetro. Se desea que la distorsién en las superficies cortadas sea minima. La unidad debe ser compacta
y facil de trasportar, y ademas debe ser hidraulica.

Referencia: U.S. Patents 2236833 y 2384130.
Se pide: 1. Una lista completa de los cdlculos y esquemas de cada pieza.
2.  Un dibujo del montaje, por lo menos con dos vistas, en una hoja de 18" x 24".
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13. Alternador de libros

Los libros vienen de la operacién de encuaderna-
ci6én, pasan por una maquina de envolver y siguen hacia

la secciéon de empaque. E B E] E
Antes de empacar los libros para despacharlos, éstos

deben rotar 180°. En la figura 27-7 se muestran los libros

antes y después de la rotacién.
La produccion es de 60 libros por minuto.

Disefar un dispositivo para rotar los libros. El di-
sefio debe indicar lo suficiente para que la administra-
cién pueda decidir si la idea es digna de consideracion
y luego se hace un disefio detallado y por dltimo la cons- Fig. 27-1
truccion.

Considerar que se dispone de suficiente espacio para

el montaje.
Espacio entre libros = 1§ veces la longitud del
libro.
14. Ascensor para una persona
Proposito:
El propésito de este proyecto es establecer un disefio [30z0¥dEaace psorfpIoPREHLY ~n

preliminar y hacer recomendaciones para la instalaciéon
de un ascensor para una persona, que ha sido solicitado
por un cliente. Este diseno preliminar atafie sélo a la
funcionalidad y a los aspectos de ingenieria de la insta- Seccién A-A
lacién.

Segundo piso

Escalera
existente

Problema:

Una residencia tiene una escalera convencional des- 6"
de el primero hasta el segundo piso, pero no hay forma
de ir del primer piso al sétano, como no sea por una es-
calera de mano o por la puerta principal. Se propone ins- 1
talar un ascensor para una sola persona, que funcione :
entre el primer piso y el s6tano. La figura 27-8 muestra |
la altura permisible del pozo y los espacios libres. Obser- |

[
I
|
I
|

°
Puerta existente

=
77777

.

Primer piso

var que en el primer piso se debe entrar al ascensor por
la derecha mientras que en el sétano se entra por la iz- Sulidy —.——
quierda. sdtano

Fig. 27-8
Exigencias del disenio preliminar:

(1) Como este es un estudio preliminar, deben estudiarse varios arreglos diferentes de la instalacion propuesta.

(2) Después de escoger un arreglo factible, preparar un dibujo preliminar, a escala, que muestre las vistas de
elevacién, planta y auxiliares que sean necesarias.

(3) Hacer un céalculo preliminar del costo del equipo y la instalacidn.

(4) Escribir una carta al cliente en forma de propuesta.
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15. Segadora de hierba

Un fabricante ha decidido construir y vender segadoras de césped. Debido al reciente numero de accidentes
graves, €l estd interesado en llevar al mercado un producto que sea més seguro que las segadoras disponibles actual-
mente. En efecto, la demanda de una segadora que no ofrezca péligro es tan grande, que se puede vender un gran
numero de ellas. Un estudio de las segadoras actuales demuestra que soélo hay tres tipos basicos:

(1) De carrete convencional.

(2) Rotatoria.

(3) Barra de hoz (el tipo utilizado en las segadoras agricolas y en las que se emplean en las vias piblicas).

Todos estos tipos son peligrosos, aunque tienen colocadas guardas de proteccion.

Como ingeniero de disefio de la compafiia, usted tiene la siguiente tarea: Disefar una méquina que corte to-
da la hierba a un nivel adecuado y sea mas segura que los tipos convencionales.

16. Elevador de tambores

Una compania fabricante tiene el siguiente problema:

Una gran parte del negocio consiste en la fabricacién de piezas pequenas, las cuales deben ser sometidas a va-
rias operaciones. La naturaleza de estas operaciones es tal que no resulta practico ejecutarlas en una linea de produc-
cién. Como resultado, las piezas son enviadas de un departamento a otro en tambores de acero. Aunque normal-
mente los tambores no se llenan sino hasta las tres cuartas partes de su capacidad, algunos tambores pesan hasta
500 libras. Los tambores se trasportan entre departamentos en

carros motorizados y son colocados a 6 pies de la tolva de la ma- F_ 29 %"_..; )
quina que debe efectuar la siguiente operacién. El operario de la . —4_,_ Al L-‘-I-—"-l
maquina debe vaciar el contenido del tambor en la tolva que es- [ L ]J
ta al lado de la méquina. El borde superior de la tolva estd a 5 rL2saes )| TG
pies del piso.

Disenar un dispositivo que permita al operario llenar la tol- 35"
va, cuando sea necesario. Exponer claramente las suposiciones
necesarias y el disefo, teniendo en cuenta lo siguiente: Seguridad,
costo inicial, facilidad de operacién, requerimientos de potencia Detalle de ln parte superior e
y de espacio y versatilidad. ]__L inferior de la pestafin

Las dimensiones de los tambores se muestran en la figura
27-9. Fig. 27-9

17. Diseno de una valvula esférica

Se debe disefar una valvula esférica para utilizarla con agua salada a 200°F. Se deben satisfacer las siguien-
tes especificaciones:

(a) La valvula debe ser adecuada para funcionar a una presién de 400 psi.

(b) Se debe utilizar metal monel, excepto para el volante que debe ser de hierro maleable. (Se puede emplear
un sustituto satisfactorio del metal monel.)

(¢) El disco de asiento de la valvula no debe ser metalico.

(d) Be deben utilizar sellos adecuados para evitar los escapes.

(e} Deben proporcionarse dreas de flujo amplias.

(f) El espesor minimo de las piezas fundidas de monel debe ser 1/8",

(g) Se debe utilizar un disco de asiento “no giratorio” para la valvula.

(h) El caracter del disefo exige que el vastago de la valvula no sea vertical.

(i) El vastago de la valvula debe formar un dngulo de 45° con el eje del tubo.

Se pide: (1) Un dibujo detallado del corte del montaje, junto con la lista de materiales. Las dimensiones sélo
se deben indicar en el dibujo.

(2) Un dibujo detallado del vastago de la valvula, indicando las dimensiones necesarias y las super-

ficies maquinadas.
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18. Ajustes estadisticos

El control de calidad estadistico hace uso de las leyes naturales de la distribucion estadistica de las dimensio-
nes de las piezas que se maquinan y se montan. La amplitud de dimensiones que resulta de un proceso de maqui-
nado sigue aproximadamente la distribucién patrén de frecuencias de la curva estadistica normal o curva de pro-
babilidades. La amplitud natural de un proceso de maquinado se toma, usualmente, como +30, ya que el 99,73%
del 4rea bajo la curva normal cae dentro de estos limites. Cada magquina tiene su propia amplitud natural, que se
puede determinar midiendo un gran nimero de piezas y preparando un histograma de frecuencias, o también, se
puede calcular la desviacién estiandar por la férmula

S (x—%)2
| x —x
Ca s n
donde n = numero total de piezas medidas
x = dimensién de una pieza individual
X = 2_92
n

La desviaciéon estandar, o, determinada como se indicé antes, se multiplica por 6 para obtener la amplitud
natural del proceso, con base en una amplitud de 1£3a.

Cuando se aplica lo anterior al ajuste de piezas que deben acoplar, tales como un eje y un cojinete, las desvia-
ciones estandar de los dos procesos, 05 ¥ Op, se relacionan con la desviacién de diferencia estandar, 03 » por

. 2 9
oy = VoSt O‘b
donde oy = desviacidn estandar en el maquinado del eje

o= desviacién estandar en el proceso de rectificar el agujero del cojinete

oy = desviacién estdndar de la diferencia de dimensiones del eje y del cojinete

Si las dimensiones obtenidas en todos los procesos permanecen agrupadas alrededor de una dimensién media,
podemos esperar que el 99,73% de todas las piezas de acople tengan un ajuste comprendido entre —30y vy +303.

El experimento que se pide en este proyecto es intentar demostrar la aplicacién del control de calidad estadis-
tico al ajuste de piezas de acople, si suponemos que el nimero de puntos obtenidos en cada lanzada de los dados
corresponde a la medida de una dimensién. El experimento demostrara que, estadisticamente, el limite de huelgo
es considerablemente menor que el que podria predecirse suponiendo la peor combinacién de ajustes posible.

Dimensionando las partes de una méquina se obtiene una ventaja sobre la distribucién estadistica casual

que ocurre en la practica. Considerar un eje dimensionado como 3,00105 +8’$32* [ % y un cojinete dimensio-
nado como 3,0021 tg%ig , 0 ———g’gggg Estas dimensiones se han seleccionado de tal manera que correspondan
a los numeros obtenidos en el lanzamiento de los dados; tres dados para el eje y seis dados para el cojinete. La ana-
logia puede considerarse como sigue: Si se lanzan tres dados, la maxima suma de los puntos es 18 y la minima, 3.
Entonces el limite de la suma de los puntos corresponde al limite dimensional en décimas de mil. (3 a 18 = 0,0003"
a 0,0018")) Si se considera de nuevo la analogia, una lanzada de los dados de 3 puntos corresponderia a un tamano
de eje de 3,0003 y una lanzada de 18 puntos corresponderia a un tamafo de eje de 3,0018. Ya que la medicion de
los ejes reales traeria’consigo un error o variacién necesaria, podemos pensar de los numeros de los dados como co-
rrespondientes a las dimensiones del eje real en mediciones que podrian ser hechas en el depdsito.

De una forma similar, las dimensiones del agujero corresponden a los valores que podrian hallarse del lanza-
miento de 6 dados con un valor minimo de 6 puntos (o agujero minimo de 3,0006), y un valor maximo de 36 (o
agujero maximo de 3,0036).

A. Determinar lo siguiente:
(1) EIl valor medio del didmetro del eje.
(2) El valor medio del didmetro del hueco.
(3) El maximo huelgo posible.
(4) La méxima interferencia posible.

(5) Suponiendo que la amplitud natural de las operaciones de maquinado corresponde a la tolerancia, en-
contrar la amplitud del eje, 60

(6) Suponiendo que la amplitud natural de las operaciones de maquinado corresponde a la tolerancia, en-
contrar la amplitud del agujero, 60 .

(7) Encontrar las desviaciones de los montajes, 60.
(8) Encontrar la desviacién media.

(9) Determinar el huelgo maximo y el huelgo minimo probables del 99,73 de las piezas.
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B. Utilizando 9 dados, determinar y tabular la interferencia o huelgo obtenido por el lanzamiento de 6 dados co-
rrespondiendo a las dimensiones del agujero y 3 dados correspondiendo a las dimensiones del eje. Como el pro-
ceso es demasiado largo, ejecutar la operacién 100 veces. Hacer la grafica de lo siguiente:

(1) Una curva de distribucion de frecuencia o histograma de las dimensiones del eje.
(2) Una curva de distribucién de frecuencia o histograma de las dimensiones del agujero.

(3) Una curva de distribucion de frecuencia o histograma de la diferencia entre las dimensiones del agu-
jero y del eje.
2x
n

donde x = una medida del huelgo, n = numero total de mediciones.

, =2
(5) Calcular la desviacién estandar, g = E(xn;x) N

C. Resumir los resultados.

(4) Calcular el valor medio de los huelgos, ¥ =

19. Alimentador de tarjetas

Tarjetas de diferentes colores se agrupan en pilas de a 2000. Las dimensiones de las tarjetas son 5" X 3'' % 0,006’
Las tarjetas deben alimentar una maquina, la cual, por un medio fotoeléctrico, agruparé las tarjetas en pilas se-
paradas de diferente color. La rata de alimentacién no debe ser inferior a 1000 tarjetas por minuto.

Hay dos problemas:

(1) El medio por el cual se introducen las tarjetas (una a una) en la maquina.

(2) El medio por el cual las tarjetas, una vez identificadas por su color, se separan en diferentes pilas.

Se desean las soluciones, con sus esquemas, de uno o ambos problemas.

20. Proyecto para camiones embalados

Ocasionalmente los camiones tienen fallas de frenos en carreteras planas o pendientes. A usted, como disenador,
se le pide hacer una propuesta para llevar un camién embalado, al reposo en caso de emergencia. Se debe hacer el
disefio para un camién de semirremolque, cargado a plena capacidad.

Los requerimientos de este proyecto son los siguientes:

(1) Estudiar el medio de llevar al reposo un camién embalado y estudiar la factibilidad de la idea.

(2) Especificar los requerimientos de un diseno satisfactorio, tales como capacidad, forma de operacién,
seguridad, costo y otras especifiecaciones convenientes.

(3) Proponer tantos métodos como le sean posibles.

(4) Seleccionar el método que usted crea mejor y hacer un dibujo del disefio, a escala. Hacer todas las
vistas que sean necesarias (si es preciso, vistas de corte) para lograr una descripcién del disefio mds
clara. Las dimensiones no necesitan indicarse en el dibujo. Los cdlculos de las dimensiones de las
partes deben acompanar al dibujo. :

(5) Calcular el costo por unidad. Si se emplea el disefo, se calcula que se haran 10.000 unidades.

(6) Remitir un informe a la administracion, con el diseno propuesto, resumiendo brevemente las ven-
tajas y desventajas, las caracteristicas sobresalientes del diserno, el costo y su recomendacién sobre la
conveniencia de continuar el proyecto.
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21. Prensa de preformado de control automatico

En las paginas 10 y 11 del Design News, volumen 16, No. 2, se describe el funcionamiento mécénico de una
prensa de preformado automatica. En resumen el funcionamiento es el siguiente:
(1) Un bloque deslizante, con una cavidad apropiada para medir el volumen adecuado de resina de fenol,
trasporta el polvo hasta la cAmara de la matriz y expele un disco preformado acabado. Un cilindro neu-
matico hace funcionar el bloque deslizante.

(2) La cémara de la matriz se forma al retroceder el pistén inferior. Después de caer el polvo en la cdmara,
el bloque deslizante se mueve hacia atras (hasta su posicién inicial) debajo de la tolva.

(3) Entonces el pistén superior se mueve hacia abajo, comprimiendo el polvo dentro del molde, con una pre-
sién aproximada de 6000 psi. El pistén superior permanece sometido a carga por un intervalo de varios se-
gundos, después de subir.

(4) En seguida el pistén inferior eleva el disco preformado hasta la mesa superior y lo coloca en su puesto,
hasta que el bloque deslizante se mueva hacia adelante, en el ciclo siguiente.

6

—

Cuando el bloque deslizante se mueve hacia adelante, su borde de ataque empuja el disco preformado en-
cima de la mesa, a la banda de un trasportador. Entonces el pistén inferior desciende para formar la ca-
vidad para el polvo del preformado.

La accién completa estd controlada por interruptores limitadores que energizan los circuitos hidraulico y
neumatico por medio de vélvulas de solenoide. El tiempo es graduable, con el fin de permitir al pistén superior un
intervalo variable. El pistén inferior tiene carrera variable, la cual se gradda con un tornillo de correccion.

Proporcionar todos los entrecierres y protecciones necesarias; disefiar un circuito de control para ejecutar las
operaciones requeridas. El cilindro de aire utiliza la presién de aire de la planta (90 psi). Para los cilindros hidrau-
licos se requiere un motor eléctrico y una bomba adicionales.

Se debe proporcionar una operacién manual para el caso de un atascamiento.

Se dispone de un suministro de potencia trifasico de 220 V.

22. Acelerador de automévil de control automatico

Como la construccién de supercarreteras se ha extendido y aumentard atin mas en el futuro, se estin haciendo
viajes en automévil cada vez mas largos.

El empleo del acelerador de pie actual produce considerable fatiga a muchos conductores, durante viajes lar-
gos. Un fabricante de piezas para automéviles le ha pedido a usted (como miembro que es de su personal de dise-
fio) que estudie la factibilidad de instalar un acelerador manual que se desacople autométicamente, para aliviar
la fatiga producida por el empleo del acelerador de pie.

Remitir un informe de su estudio de factibilidad, incluyendo los siguientes parrafos:

(1) Hacer un esquema preliminar de un disefio practico que se pueda utilizar. En este disefio se deben
incluir las caracteristicas de seguridad.

(2) Preparar un calculo aproximado del costo de fabricacién de su disefio, para producirlo a razén de
10.000 unidades por mes. C

{3) Preparar un manual de instrucciones para los compradores, que explique paso por paso el procedi-
miento para instalar la unidad en una marca especifica de carros.
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Los siguientes proyectos (23 a 36) fueron utilizados en la Universidad de Purdue, en un curso de diseno expe-
rimental, dictado por P. G. Reynolds de la E. I. duPont de Nemours and Company, Inc.

23. Sistema de inyeccion de un catalizador

Un proceso continuo de fabricacién de un pldstico requiere la inyeccién de un catalizador en una tuberia, a una
razén constante de 10 em® por hora, con una presién de operacién de 10.000 psi. Utilizando técnicas manuales, se
debe emplear continuamente un operador para hacer el trabajo. Por esta razoén, el superintendente de operacién le
ha pedido a usted disefiar un sistema para hacer este trabajo automaticamente. Normalmente una tanda dura
por cerca de 30 dias antes de tener que parar la unidad para un cambio de catalizador.

Los cambios deben estar justificados sobre una base econémica. Los costos de funcionamiento son de US$6000
por afio-hombre y el funcionamiento continuo exige cuatro hombres por cada semana de 40 horas. Con la inversién
se espera ganar un 20%, debido al riesgo de que caiga en desuso rapidamente. Esta ganancia, basada en la inver-
sion, debera fundamentarse en una depreciacién de 6% y una rata de impuestos de 52¢ de las utilidades.

Nota: La informacion del paragrafo anterior puede emplearse para los problemas 23 a 36 en donde su aplica-
cion ahorre trabajo.

24. Dispositivo de seguridad en un trasportador de pélvora

Una correa de 6" de ancho esta trasportando pélvora negra entre dos edificios separados 25 pies. El segundo edi-
ficio es una unidad de almacenamiento con capacidad para 4000 lb de pélvora, la cual puede explotar si se produ-
ce una chispa. Se necesita disefiar un mecanismo-'que desmonte la correa, rocie el 4rea con agua y selle la entrada,
si el fuego llega a ser visible en la correa.

El personal de operacién sefala que en este tipo de instalacién no se pueden gastar mas de US$25.000. Por
otra parte, se puede justificar un sistema de trasporte intermitente.

25. Maquinas para fabricar placas para rayos X

Desarrollar el disefio de una maquina para fabricar placas dentales para rayos X, a razén de 30 por minuto.
La méquina debe cortar la pelicula de un rollo, cubrirla con los materiales apropiados, inspeccionarla y recoger los
productos acabados en cajas de a 100.

La méquina debe hacer el trabajo de 10 hombres que empleen métodos manuales y debe justificarse sobre
esta base. Determinar la ganancia en la inversién de la maquina.

(El estudiante debe obtener muestras de placas para rayos X, para ver lo que implica la operacién.)

26. Maquina empacadora de bolsas

La dinamita, que tiene las caracteristicas generales de la panela, se empaca manualmente en bolsas de 12 lb.
Para manipular 40.000 1b del material por turno, se necesita un grupo de operacién de 5 hombres, ademds de un
camionero para traer el material y llevarselo ya empacado. Dos operarios raspan el material, lo colocan dentro de
una bolsa y lo pesan a razén de 5 bolsas por minuto, por cada operario. Luego, dos hombres adicionales doblan las
bolsas, las cierran y sellan el extremo cerrado. Finalmente un hombre toma las bolsas, las coloca dentro de una caja
y cierra ésta.

Nos han pedido disefiar una méquina para hacer este trabajo con un solo operario, fuera del camionero. Pro-
porcionar la unidad para hacer este trabajo, en funcién de la confiabilidad y del costo.

Estudiar ademds cudl es la solucién més econémica al problema: Mecanizacién completa o una combinacién
de mecanizacion y trabajo manual.
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27. Maquina de armar cartuchos de calibre 22

Un fabricante de municiones decide que deberda modernizar su sistema de produccién, para producir cartu-
chos de calibre 22. Se fabrican alrededor de 20.000.000 de cartuchos por afo, de los cuales aproximadamente el 50%
son para rifles largos, el 25%; cortos y el 25% largos.

A usted, como ingeniero, se le ha solicitado desarrollar un diseno preliminar de una maquina para armar los
cartuchos y reunirlos en grupos de 50, para empacado. La maquina deberd tener una capacidad 50% mayor que la
demanda anual, para cubrir las variaciones de mercado por estaciones. Se ha calculado que se pueden invertir
US$350.000 en la mdquina, siempre que no se necesiten mas de 3 operarios por turno. A la méquina se le suminis-
trardn las capsulas, los proyectiles, la pélvora y los fulminantes.

28. Maquina para montaje automatico de llantas

En una linea de montaje se estin ensamblando automéviles a razén de 40 por hora. Utilizando técnicas ma-
nuales se necesita una cuadrilla de 12 hombres para la instalacién de las llantas en los rines. Disenar una maquina
que monte las llantas sobre los rines, semiautomaticamente, con no mds de 2 operarios. ;Econémicamente se pue-
de justificar el costo de la maquina?

29. Probador de aditamentos para tuberias

El funcionamiento hidrdulico de los equipos y de los servocontroles exige el uso de un gran ndimero de adi-
tamentos hidrdulicos. A menudo estos aditamentos sufren escapes y causan dificultades, aun cuando estén hermé-
ticos. Se nos ha solicitado un tipo cualquiera de magquina probadora que pueda tomar toda clase de aditamentos
hidraulicos y probarlos para determinar cual es el mas adecuado para una instalacién.

Se ha decidido que se puede gastar un maximo de US$25.000 para la construccién de dicha unidad.

30. Unidad de refrigeracion

Durante el verano una planta de refrigeracién tiene una carga de 750 toneladas/dia, satisfecha por la evapo-
racién de amoniaco a una presién de 25 psig. Comtinmente se utiliza este vapor en un proceso, pero se desea cam-
biar la operacién, ya que ésta no se puede efectuar por largo tiempo. Debido a la disminucién de carga de calor
durante el verano hay un excedente de 15 psig de vapor aprovechable en el proceso. Determinar el sistema mds
conveniente de manejar la carga de refrigeracién, en funcién de la economia de la operacion, y desarrollar el disefio
y el sistema de control. Determinar el costo.

31. Bomba circulante

Una unidad de sintesis de amoniaco se disefia para producir amoniaco a una presion de 6000 psi. Esto requie-
re una unidad circulante para procesar aproximadamente 200 p°/min de gas aproximadamente de 75% de N2y
25¢ de Ho a las condiciones de operacién. La caida de presién a través de la unidad de bombeo es 450 psi. A usted
se le ha solicitado evaluar las posibilidades y proponer un disefio que cueste menos de US$75.000 y tenga un cos-
to minimo de operacion y mantenimiento.
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32. Maquina para devanar alambre

En la actualidad una planta tiene un equipo de devanar alambre sobre carretes con tres operadores por turno.
El alambre es doble, de cobre, calibre 22 y tiene un revestimiento pldstico de 0,020 pul. Las longitudes devanadas
en los carretes varian desde 50 pies hasta 350 pies, en intervalos de 50 pies. El 40¢ del alambre tiene 100 pies de
longitud; el 30, 150 pies de longitud; el 10¢, 50 pies y del 20¢; sobrante, 5% para cada una de las longitudes res-
tantes. Nos han pedido disehar una méquina que produzca 22 carretes por minuto y los trasporte a otra maquina
de produccién, empleando un solo hombre. Esta miquina normalmente necesitaria operar Gnicamente durante
un turno. Debemos desarrollar el disefio de la maquina que haga el trabajo y se pueda justificar sobre bases mo-
netarias.

33. Proteccion del operador

Un hombre estd operando una prensa que produce 20 a 25 piezas por minuto. El operador tiene que colocar
la pieza nueva y retirar la pieza acabada. Los controles de ejecucién y sistemas de proteccién deben eliminar cual-
quier riesgo de que el operador o su asistente sufran lesiones. Los controles inadecuados de seguridad obstacu-
lizan la maquina hasta un punto tal que sélo se puede obtener el 75¢; de su capacidad. ;Podemos justificar la ins-
talacién del equipo de seguridad?

34. Removedor de pinturas

Un nuevo producto en pinturas, que sera lanzado al mercado, tiene una gran duracién cuando se aplica sobre
madera desnuda. Para vender el producto se necesita un dispositivo o técnica que quite rapidamente la pintura
vieja. Este dispositivo debe funcionar por lo menos 10 veces maés rapido que cualquiera de los dispositivos dispo-
nibles actualmente y se debe poder vender a no mas de US$50. Proporcionar una solucién para esta necesidad.

35. Maquina para forrar cajas

Nos enfrentamos con el problema de forrar cajas con papel encerado, a razén de 6 par minuto. Las cajas se
presentan en anchos de 12" a 18", de 1" en 1" y longitudes de 16" a 24", de 1" en 1". Utilizando técnicas manuales
se requieren tres operadores por turno para forrar las cajas a la razon indicada. Los forros interiores de la caja deben
proporcionar un recinto impermeable y sus bordes deben extenderse 3'' mas alld del borde de la caja. Desarrollar una
mdquina que ejecute esta operacion eficientemente y determinar si se justifica.

36. Motor de 100.000 rpm

A una fuente natural de energia debemos proporcionar una potencia minima de salida de 5 HP a 100.000 rpm.
Es posible gastar US$10.000 en la fabricacién de una unidad que satisfaga esta necesidad. Un motor de 1'5 HP
seria conveniente para uso general y seria bastante utilizado si se pudiera construir a un precio de US$1000. ;Qué

se podria proporcionar?
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Acoplamientos,
de ejes colineales, 131
de ejes paralelos, 131
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Buckingham,
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Calor disipado,
en cojinetes, 284
en frenos, 182
Calor generado,
en cojinetes, 278
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Capacidad dindmica de cojinetes de
rodamientos, 258
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biaxial, 10
cortante trasversal maxima, 8
critica en columnas, 46
Carga de desgaste,
para engranajes cOnicos, 243, 244, 245, 246
para engranajes de tornillo sin fin, férmula
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para engranajes helicoidales, problemas
resueltos, 238
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Carga estdtica equivalente de los cojinetes de
rodamientos, 257
Cargas variables, 72
problemas propuestos, 86-88
problemas resueltos, 76-86
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Clasificacién de los engranajes cénicos, 241
Codigo ASME para ejes, 113-120
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de influencia, 103
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Coeficiente de rozamiento,
en cojinetes, 281, 284, 285, 288
en cojinetes de rodamientos, 255
en collares, 146
en embragues de discos, 165
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en las ecuaciones de trasmisién por correas,
290, 291, 292
en roscas, 146
Cojinetes,
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aumento de temperatura del lubricante, 283
calor disipado, 284
calor generado, 278, 286, 288
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coeficiente de rozamiento, 281, 285, 288
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ecuacién de Petroff, 280
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flujo de aceite, 282, 288
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lubricacién perfecta, 278
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pérdidas laterales, 282, 288
presion de pelicula, 278
presion sobre el cojinete, 278
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286, 288
temperatura de la superficie, problema
resuelto, 286
Cojinetes antifriccion (véase Cojinetes de
rodamientos)
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cdlculo de la duracién, problema resuelto,
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capacidad estdtica, 256, 268
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resuelto, 268
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factor radial, 257, 258
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momento de rozamiento, 256
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pantallas, 266
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problema propuesto, 267
problemas propuestos, 275
problemas resueltos, 267-274
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rozamiento, 255, 256
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carga segura, 47
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Conexiones con estrias, 140, 142
problemas resueltos, 142
Constante,
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Coronas dentadas, definicién de, 241
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cufia de Kennedy, 138
cunas cuadradas, 138, 141
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Deformacién,
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engranajes cénicos, 242
engranajes de tornillo sin fin, 249, 250
engranajes helicoidales, 235, 236
engranajes rectos, 224
Ecuacién de Stribeck, deduccién, 267
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ecuacion de Lanza para volantes, 319
en volantes de disco, 320, 321
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en volantes de llanta delgada, 316
en volantes de llanta gruesa, 317
normal maximo, 6

normal minimo, 6

principal, 6
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Esfuerzo cortante,
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equivalente, 75, 76

general, 7

Esfuerzo,
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Esfuerzo,
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Esfuerzo tangencial en ajustes de interferencia
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alternados, 73

debidos a los ajustes de interferencia, 20
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de flexidén, carga axial y torsién, 10

de flexién y carga axial, 9
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en pernos, 157
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en resortes Belleville, 197

en resortes de multiples hojas, 191-192

en resortes helicoidales, 192

en roscas, 146

en vigas curvas, 26
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permisibles en ejes, 114
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invertidos, 73

Esfuerzos permisibles,
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en engranajes conicos, 242

en engranajes de tornillo sin fin, 249

en engranajes helicoidales, 235

en los dientes de engranajes rectos, 225

en materiales para correas, 291

en resortes helicoidales, 195, 196

Esfuerzos principales, 6

Esfuerzos repetidos, 73
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factor de correccién por superficie, 75

factor de seguridad, 74, 75
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engranajes de tornillo sin fin, 249
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para engranajes conicos, 244, 247
para engranajes de tornillo sin fin, 250

Fatiga,

en juntas soldadas, 306
en elementos de maquinas, 73, 74
en engranajes rectos, 228
en los dientes de engranajes rectos, 225
en resortes helicoidales, 195-196
en un perno cargado, 158
Flexion, carga axial y torsién, 9, 10
Frecuencia,
fundamental de vibracién, 92
natural, 101
Freno de banda diferencial, 181
autocerrante, 181
simple, 180-181
simple de doble accién, 181

Frenos,

autoactuantes, 178
autocerrantes, 178

calor
calor

disipado, 182
generado, 182

coeficiente de rozamiento, 182
de banda, 180-182

de bloque sencillo, 178

de doble zapata, 179
definicién, 178
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de zapata rigida, 178
problemas propuestos, 188-189
problemas resueltos, 183-187

Fuerza

trasmitida, vibraciones, 91
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Fuerzas en engranajes,
componentes, 205
engranajes cénicos, fuerzas componentes,
207-208
engranajes de tornillo sin fin, fuerzas
componentes, 210
engranajes helicoidales, fuerzas componentes,
205, 206
engranajes rectos, fuerzas componentes, 205
pérdidas por rozamiento, 205
problemas propuestos, 217-221
problemas resueltos, 212-216
trenes de engranajes planetarios, 211
Funciones escalén,
deformacién, 40
integracion, 41
Funcidén excitadora, 90, 91
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Grafica de la viscosidad universal Saybolt
contra la viscosidad cinemética, 277
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Holgura, 18
I

Integracién grafica, deformacién por flexion,
43-45

Instalacién de cojinetes de rodamientos, 265

Interferencia, 18, 19

Juntas soldadas,

diseno basado en la fatiga, problema, 311

distribucion de carga, 308

esfuerzo cortante maximo, 307, 308

férmulas de disefo, 305

médulo de seccidon, 303, 304

momentos de inercia, 308, 309

momentos polares de inercia, 303, 304

problema del disefio de una ménsula, 309,
310

problema del disenio de una viga de alma
llena, 311

problemas propuestos, 312

problemas resueltos, 307-312

resistencia a la fatiga,

soldadura a intervalos, 305, 306

soldaduras a tope, ecuacién de la fuerza
permisible, 301

soldaduras de filete, ecuaciones de la carga
permisible, 301, 302, 303

Juicio en el diseno, 1

Limite de fatiga, 73

Longitud del diente,
en engranajes conicos, 242
en engranajes helicoidales, 234
en engranajes rectos, 222
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Lubricacidn,

distribucién de la presion en la pelicula,
2717, 218 (véase también Cojinetes)

grafica de la viscosidad contra la
temperatura para aceites, 285

imperfecta, 278

lubricantes, 276

pelicula delgada, 278

pelicula gruesa, 278

perfecta, 278

problemas resueltos, 285-288

viscosidad, 276, 277

viscosidad cinemética, 277

viscosidad universal Saybolt, 277

M

Masa equivalente, 89
Método,
de la energia, vibracion, 92
del momento de las dreas, deformaciones,
38, 39
Modos de vibracién, 92
Momento,
en conexiones con estrias, 140
en cunas, 139
en embragues de discos, 165
Momentos,
flexion de ejes, 115
torsién de ejes, 115
Montaje de ajustes a prexién, 21
Montaje de cojinetes de rodamientos,
alojamiento, 266
eje, 265
Montaje selectivo, 19-20

N

Normas de la AGMA para engranajes c6nicos,
243
Numero formativo de dientes,
engranajes cénicos, 243
engranajes helicoidales, deduccién, 237
Numero de Sommerfeld, 280

(o)
Orificio normal bésico, 18
P

Pasadores,

cOnicos, 140

disenio de uniones articuladas, 139, 141
Paso,

circular circunferencial, 234

circular normal, 234

diametral, 234

diametral normal, 234

en engranajes de tornillo sin fin, 249
Paso axial de tornillos sin fin, 249
Paso circular,

engranajes de tornillo sin fin, 249

engranajes helicoidales, 234




engranajes rectos, 222
Paso diametral de engranajes helicoidales, 234
Pernos, cargas en,
altura de la tuerca, 158
carga externa, 156, 159
carga inicial, 156-157, 159
carga resultante, 156-157, 159
concentracién de esfuerzos, 158
diagrama de Soderberg, 162-164
esfuerzos, 161-162
esfuerzos en traccion, 157
expansién térmica, 160
impacto, 157, 162
momento, 157
problemas propuestos, 163-164
problemas resueltos, 159-163
resistencia a la fatiga, 158
separacion de la unién, 156, 159
uniones con pernos sometidas a traceién,
156
Plan de estudio, 5
Plano,
de esfuerzo cortante maximo, 7
de esfuerzo cortante cero, 6
Planos de esfuerzo cortante maximo, 7
Potencia,
que circula en los trenes de engranajes
planetarios, 211
trasmitida, ecuacién para trasmisiones por
correas, 290
Prensa punzonadora, disefio del volante, 315
Presion,
en los ajustes de interferencia, 20, 23
uniforme en el embrague de discos, 165, 169
Proporcién de las partes, 72
Proceso de diseno, 1, 2
Proyectos, 322-336

R

Razoén de excentricidad (lubricacién), 280
Reductores de velocidad de tornillo sin fin,
problemas resueltos, 252
Relacion de frecuencias, 90
Resistencia, factores que influyen, 72
Resistencia a la fatiga, 73
diagrama de Goodman, 74
linea de Soderberg, 74
vida finita, 86
Resonancia, 92-93
Resortes,
Belleville, 192, 197
de multiples hojas, 190
diseno, 190
energia almacenada, 193
helicoidales, 192
problemas propuestos, 202-204
problemas resueltos, 198-202
razo6n elastica, 192-193
Resortes de multiples hojas,
deformacién, 191
en voladizo, 190
esfuerzo de flexién, 191-192
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190-192
semielipticos, 190
Resortes helicoidales,
deformacion, 192
en paralelo, 193
en serie, 193
esfuerzo cortante, 192
esfuerzos permisibles, 195-196
extremos en los resortes, 194
factor Wahl, 192
fatiga, 195-196
indice del resorte, 192
pandeo, 193
pulsaciones, 195
Rigidez,
de ejes, 115
general, 37
Rosca,
Acme, 145, 148
angulo de la hélice, 146
angulo normal al perfil, 145-146
area de esfuerzo, 147
avance, 146
cuadrada, 145
engranaje de tornillo sin fin, 249
esfuerzos, 146-147
paso, 146
presiéon de contacto, 147
terminologia, 145
Rozamiento,
eficiencia del engranaje con tornillo sin fin,
251
en cojinetes de rodamientos, 255, 256
en engranajes, 205
en embragues, 165
en frenos, 182
en roscas, 146

S
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