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PREFACIO

La metodologia de disefio utilizada en este trabajo tiene la intencidon de funcionar como una
guia o introduccién para quien quiere ahondar en el disefio de mecanismos similares al aqui

propuesto.

Distintas aproximaciones de diseiio son siempre posibles y por eso quien desee usar el trabajo
como base de estudio, debe tener el detalle de estudiar cuidadosamente las limitaciones,

suposiciones y teoria seleccionada que se usé en este particular disefio.
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RESUMEN

Este trabajo expone el desarrollo de un disefio tentativo para adaptarle un cuarto
eje de maquinado a la fresadora CNC de la Universidad del Valle de Guatemala. El
objetivo de dicho mecanismo es explotar las capacidades de la maquina-herramienta y
poder desarrollar eventualmente proyectos con un grado adicional de complejidad

geométrica.

El sistema disefiado debia cumplir con una serie de requisitos y apegarse a las
limitaciones impuestas por la misma maquinaria a la que se adaptaria la transmision.
Para cada elemento del sistema, se presenta la teoria bajo la cual se disefié o selecciond
el particular. El andlisis extenso de cada parte hace necesario la completa revisién de las
secciones correspondientes para comprender los célculos resultantes. El enfoque de
disefio se basa estrictamente en el disefio de elementos mecdnicos y debe tomarse en
cuenta que un disefio completo de un cuarto eje debe ser complementado con el disefio

de los controles electrénicos correspondientes.

El disefio final cumple con los requisitos establecidos por la maquina CNC y en su
gran mayoria los elementos tienen algun grado de sobredimensién por seguridad. Cabe
resaltar que, aunque el disefio obtenido cumple con requerimientos de la fresadora
CNC, este trabajo sélo presenta un disefio preliminar, y por lo tanto, en cada seccién se

dan una serie de sugerencias técnicas para mejorar el disefo.
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|. INTRODUCCION

El maquinado con fresadora de control numérico por computadora (CNC) es uno de los
métodos de manufactura mas utilizados en la industria hoy en dia. Atras ha quedado el hecho
gue es un gran avance tecnoldgico en la industria manufacturera y ha pasado a ser una
necesidad en los métodos de produccién actual. Por esto ultimo, es indispensable que cualquier

estudiante de ingenieria esté familiarizado con dicha maquinaria y sus capacidades.

La fresadora CNC de la Universidad del Valle de Guatemala es una herramienta de gran
valor para obtener dicha experiencia. Este equipo da un grandisimo valor agregado a la

universidad y al estudio en las carreras de mecanica, industrial, mecatrdnica y electronica.

Este laboratorio permite entonces un aprendizaje introductorio a los procesos de
manufactura que son la base de la industria actual, y por otro lado da la oportunidad a

estudiantes para que elaboren proyectos de su interés que de otro modo no podrian hacer.

Dado que es una maquinaria sofisticada y con mucho potencial, es indiscutible el hecho que
deben explotarse al maximo las capacidades del laboratorio como también las capacidades de
los estudiantes de elaborar proyectos complejos. Esto con el propdsito de explorar los distintos

conocimientos y habilidades que se adquieren durante el transcurso de la carrera.

Actualmente en el laboratorio existe una didactica de cardcter introductorio, pero con
potencial para crecer. Ampliando el acceso a mayores herramientas y equipos se abren las
posibilidades a los estudiantes de trabajar en disefios elaborados y de posible beneficio para la

universidad misma.

En su estado actual, la fresadora CNC es capaz de maquinar en tres distintos ejes. Las
fresadoras mas avanzadas cuentan con cuatro y hasta cinco ejes de maquinado. Es por esto que
este trabajo tiene por objetivo presentar el disefio de un sistema auxiliar para habilitar un
cuarto eje de maquinado con la finalidad de que esta propuesta pueda ser evaluada para su

eventual aplicacion.



La propuesta aqui presentada se desarrollé con los siguientes objetivos en mente:

Objetivo general
¢ Elaborar el disefio de una transmisién para un cuarto eje que se adapte a la fresadora

CNC de la Universidad del Valle de Guatemala.

Objetivos especificos
¢ Enfocarse en el desarrollo de los mecanismos internos, desde el punto de vista del

disefio mecanico.
¢ Presentar un disefio preliminar que pueda ser tomado por otros estudiantes de
ingenieria para la continuidad del proyecto. Para esto se dejan plasmados los calculos,

planos y sugerencias como parte de la documentacidn necesaria para su evaluacién.

Con las consideraciones anteriores, el disefio propuesto toma en cuenta las limitaciones de
espacio y peso que impone la maquinaria misma. El presupuesto del disefador y fabricante
podria igualmente ser una limitante. Por lo anterior, se predispuso disefiar con elementos y
materiales que se pueden adquirir en el pais sin mayor dificultad. Igualmente, los materiales
propuestos fueron escogidos con las caracteristicas de resistencia minimas aceptables y con el
precio mas bajo posible. Esto abre la posibilidad que una mejora en materiales pueda mejorar

significativamente el disefo.

La metodologia seguida para el disefio de esta transmision se puede resumir en las

siguientes etapas:

1. Se determinaron las caracteristicas de la fresadora CNC y se establecieron los
limites de disefio para poder elaborar la transmision para el cuatro eje.

2. Serealizé una investigacién bibliografica sobre los tipos de transmisidén que se usan
para este tipo de sistema. Se ahondd en las ventajas y desventajas que presentan
los fabricantes para sus disefios particulares.

3. Luego se optd por un par engranado tornillo-corona de uso comun en el mercado
de las transmisiones servo conducidas. Se pensd también en la facilidad de
fabricacion de este mecanismo en comparacidon a geometrias mas complejas.

4. Evaluando los requisitos de espacio y las condiciones de la maquinaria, se empezé
por disefiar el par engranado a manera de que este cumpliera con la velocidad

maxima que propone el sistema de fabrica.



5. Posterior al disefio geométrico de los engranes, se realizd una evaluacién de
adecuacién basandose en criterios de fuerzas y esfuerzos de las normas
ANSI/ASME.

6. Con un disefio satisfactorio, se continué con una seleccion tentativa de los
cojinetes.

7. Basandose en el didmetro mas critico del engranaje de tornillo sin fin, se disefié el
eje del tornillo a manera de hacerlo integral con este elemento.

8. Para el disefio del eje de la corona, se consideraron las posibles aplicaciones del
cuarto eje para determinar didmetros tentativos.

9. Se seleccionan elementos de sujecidn y posicionamiento axial a partir de catalogos
basados en estandares de uso generalizado en la industria.

10. Con los elementos seleccionados se hace una revisidén de esfuerzos en ambos ejes.

11. Se reacondicionan las medidas de la corona para el montaje en su respectivo eje.

12. Se hace una ultima revisidon de la geometria para ver que todo elemento encaje

bien es su respectivo lugar en el ensamblaje final.

De la metodologia anterior se nota que el proceso de desarrollo es un proceso que requiere
de cambios continuos a lo largo de la evolucion del disefio. En esencia, es un método iterativo

donde muchos pardmetros cambian a medida que se afiaden nuevos elementos al sistema.

Este trabajo presenta solo un disefio tentativo que cumple con las condiciones vy
limitaciones impuestas. Los disefios (o iteraciones) preliminares no tienen ningln valor agregado

al trabajo y por lo tanto sdlo se presentan los resultados finales.



Il. MECANISMOS HABITUALES PARA UN CUATO EJE

A. El cuarto eje en una fresadora CNC

Las fresadoras de control numérico computarizado (CNC) tienen por defecto la capacidad
de desplazar las herramientas y/o la pieza a trabajar en tres distintos ejes. El desplazamiento
horizontal de derecha a izquierda es, por lo general el eje ‘X’, el movimiento vertical para arriba
0 para abajo es usualmente el eje ‘Y’ y el movimiento horizontal para adelante o para atras es el

eje ‘'Z’.

Los movimientos de la herramienta pueden ser directos o relativos, donde en el primer
caso es la herramienta la que se desplaza y en el segundo caso es la pieza la que se mueve.
Existen combinaciones en donde la pieza se desplaza sdlo en los ejes X y Z, mientras el eje Y,
sirve para desplazar la torreta que porta a las herramientas de trabajo. Este Ultimo caso describe
a cabalidad los movimientos de la fresadora CNC EMCO Mill 105 de la Universidad del Valle de

Guatemala. Un esquema aproximado se muestra en la figura siguiente:

Figura 1: ejes de trabajo de una fresadora CNC

Tetreta cle herramientas

Ferta herramienta —

Mesz de trabaje

Baze

Otras configuraciones son posibles, como por ejemplo una torreta que tenga inclinaciones
angulares para modificar la posicién de las herramientas. Sin embargo, para este trabajo la

Ultima descripcién presentada es la que interesa.



Esta configuracion de movimiento aparentemente sencilla permite generar trayectorias de
magquinado bastantes complejas. Sin embargo, hay ciertas trayectorias dificiles o imposibles de
programar debido ya sea a la geometria especial de la pieza que se quiera maquinar o a la

limitacion del drea de trabajo de la fresadora.

Se puede recurrir a varias soluciones cuando la trayectoria de maquinado deseada no se
puede programar. Una primera opcidn es fabricar piezas de montaje personalizadas a manera
de colocar la pieza de trabajo en la orientacidon que se desea. Esto tiene la desventaja que
generalmente las piezas de montaje sélo sirven para una orientacidon o posicion especifica.
Ademas, se requiere invertir tiempo adicional en el disefio y maquinado de dichas piezas. Esta

opcion sdlo seria viable si se utiliza para producir una misma pieza varias veces.

Una segunda opcion es conseguir las posiciones deseadas mediante algin mecanismo que
pueda activa y continuamente estar cambiando la orientacion del material de trabajo. Es aqui

donde un cuarto eje de maquinado es conveniente.

El cuarto eje es cualquier mecanismo que permita una rotacién de la pieza de trabajo, ya
sea en posicion vertical o en posicion horizontal. Esto no sélo ahorra tiempo en montaje y
desmontaje de piezas para maquinar en distintas ubicaciones, sino que se afiade complejidad a

las posibles trayectorias de maquinado.

Un mecanismo de este tipo se muestra en la ilustracidon que sigue:

Figura 2: cuarto eje para fresadora CNC




Las fresadoras CNC de 3 ejes generalmente pueden ser adaptadas a 4 ejes con equipos
opcionales que ofrezca el fabricante de la maquina. Una vasta gama de equipos adicionales
ofrecidos por diversos fabricantes pueden ser adquiridos en el mercado. Una tercera opcion
podria ser la de automatizar un cabezal divisor o una mesa rotativa de una fresadora

convencional.

El fin de un cuarto eje es poder facilitar el trabajo y poder maquinar una variedad adicional

de geometrias con el equipo CNC.

B. Mecanismos de posicionamiento usuales en la industria

La diversidad de empresas que ofrecen equipos para el cuarto eje, ofrece igual diversidad
en los distintos mecanismos de accidon que estos utilizan. Dependiendo del fabricante, del uso
que se le dé al cuarto eje y del presupuesto, se puede escoger entre varias opciones de

mecanismos. Algunos de ellos se introducen brevemente en las secciones subsiguientes.

1. Levas. & posicionamiento del cuarto eje a través de un sistema de levas se utiliza

cuando se requiere posicionar un elemento en ubicaciones precisas en intervalos
precisos. Un mecanismo de este tipo tiene dos elementos bdsicos: una leva montada en el eje

de entrada y una rueda con seguidores en el eje de salida.

A medida que la leva rota, los seguidores se mueve en una trayectoria gobernada por la
geometria de la leva. Durante parte de la rotacién de la leva, los seguidores entran en una
posicion de detenimiento donde no se movera el eje de salida. Durante el resto de la rotacidn, la
leva hace que los seguidores se muevan y como consecuencia el eje de salida se mueve. En
resumidas cuentas, a medida que la leva rota, el eje de salida para y rota en un patrén

determinado.



La ventaja de este disefio permite controlar, mediante la geometria de la leva, las
aceleraciones y desaceleraciones para poder obtener un movimiento fluido y un

posicionamiento rapido y preciso.

La desventaja es que este equipo se limita a un patrén de posicionamiento repetitivo y no
se pueden hacer aleatoriamente. Las especificaciones de velocidad y potencia de entrada son
generalmente fijas y las variaciones en velocidad no son recomendadas. Este tipo de equipos se
puede utilizar entonces para una produccién en linea donde las piezas a fabricar requieran las

mismas posiciones una y otra vez.

Empresas que ofrecen estos equipos son por ejemplo: CDS, CYCLO INDEX, SANKYO e
INDUSTRIAL MOTION CONTROL.

Figura 3: mecanismo de posicionamiento por levas

2. Mecanismo cicloidal. Este tiene solamente tres piezas en movimiento: el eje

de entrada con una cojinete de montaje excéntrico, un disco cicloidal y el mecanismo
de de rotacion del eje de salida. La palabra cicloide se deriva de hipocicloide, que describe una
curva generada por un punto en un circulo que rota en el interior de una circunferencia mas

grande.

Este mecanismo opera cuando el cojinete con montaje excéntrico gira junto con el eje de
entrada produciendo un movimiento de vaivén. Esto le transmite fuerzas radiales al disco
cicloidal. La carcasa tiene una serie de pines o rodillos que guian al disco a rodar. Si el disco roda
en sentido levdgiro con respecto a su centro, éste esta rodando y desplazandose en sentido

dextrégiro con respecto a la carcasa.



Varios pines se conectan al disco con el sentido de aprovechar el movimiento de vaivén y

convertirlo en un movimiento suave de rotacion en la salida.
El esquema del sistema se ilustra como sigue:

Figura 4: mecanismo de movimiento cicloidal
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Empresas que ofrecen este tipo de transmision son SUMITOMO y DARALI por ejemplo. La
primera empresa reclama que las ventajas de este mecanismo son una gran capacidad de carga,

tamafio compacto y poco ruido, altas eficiencias y libre de mantenimiento de por vida.

3. Transmisiones de tornillo-corona

a. Tornillos de envolvente sencilla. Son las transmisiones mas utilizadas

cuando se tiene espacio limitado y se quieren realizar grandes reducciones.

Ideales para conectar ejes que no se intersecan y que generalmente estan a 90° uno del otro.

La transmisién se compone de dos elementos: un engranaje conocido como tornillo sin finy
un engranaje llamado corona. El sinfin tiene una geometria similar a un perno, aunque en
realidad se asemeja a un engranaje helicoidal de un solo hilo y de longitud mas extendida. La
corona también se asemeja a un engrane helicoidal, pero sus dientes estdn maquinados de

forma que estos envuelvan a los dientes del tornillo.



Figura 5: transmision de tornillo y corona

Los tornillos pueden fabricarse para montajes exteriores en ejes, o pueden ser fabricados
integralmente con el eje. Las coronas usualmente se maquinan por aparte ya que suelen ser de

materiales mas blandos como el bronce.

A pesar que dichos engranajes poseen la gran ventaja de ofrecer reducciones y ser
multiplicadores de torque, son el sistema de engranes menos eficientes. Esto ultimo es
consecuencia de movimiento de deslizamiento entre tornillo y corona, que produce fuerzas de

friccion que se traducen a pérdida de potencia.

Las cajas de reduccidn mds comunes en el mercado utilizan esta transmisién por ser de

geometria relativamente sencilla

b. Tornillos globoidales o doble envolvente. Los tomillos

globoidales o de doble envolvente son aquellos que poseen una geometria tal que
la corona envuelve al tornillo y el tornillo envuelve la geometria de la corona, tal y como se

presenta en la siguiente figura:

Figura 6: geometria de tornillo de doble envolvente
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En estas transmisiones, de 3 a 11 dientes de la corona pueden estar en contacto con el
tornillo, dependiendo de la relacién de reduccién. Este nimero elevado de dientes en contacto
mejora la relacion de contacto del par engranado lo que incrementa la capacidad de transmision

de torque, reduce las cargas de impacto y reduce el desgaste.

Fabricantes como WINSMITH y CONE DRIVE producen cajas reductoras con ese tipo de

engranes. Estos ultimos ofrecen unidades que aseguran no tener juego alguno.

C. Tornillos OTT. Este tipo de engrane es un tornillo que en realidad esta

dividid en dos partes. Una parte de la geometria del tornillo estd maquinada
integralmente con el eje, mientras que la otra parte del tornillo se monta sobre el eje

yuxtapuesta a la parte ya integrada.

Figura 7: tornillo OTT

Esta parte moévil puede ser ajustada axialmente para absorber el juego del sistema segun se

requiera.

Figura 8: ajuste del juego con tornillo OTT

Estas geometrias son ofrecidos por fabricantes especializados como ALYTECH y ADVANCED

MACHINE & ENGINEERING Co.
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d. Tornillos Duplex. Los tornillos Duplex o de paso variable, son tornillo que

estan disefiados con el propdsito especifico de poder ajustar el juego entre el par
engranado de tornillo y corona. Los ajustes de juego en transmisiones tipicas se hacen
modificando la distancia entre centros. En los tornillos de paso variable, el ajuste del juego se

realiza mediante un desplazamiento axial del tornillo.

Lo anterior se logra con la geometria especial de disefio que se usa en estos tornillos. Se
disefian con doble mddulo, es decir el flanco derecho de los dientes tiene un mddulo, mientras
que el flanco izquierdo tiene otro mddulo. El resultado es entonces dos angulos de avance
distintos para cada flanco, y un tornillo que tendra paso variable entre sus hilos. Aunque el
ancho del hilo varia continuamente con los dos mdadulos de disefo, la costumbre es catalogar a

estos tornillos por su médulo nominal, o sea el promedio de los mddulos.

Figura 9: geometria del tornillo de paso variable

A —_ \ | P
flanco con médulo pequefio \ flanco con médulo grande

paso angosto paso ancho

Para lograr el ajuste del juego, el tornillo se corre axialmente para que la corona pueda
engranar con los hilos mas delgados cuando se desea ampliar el juego, o se puede engranar con

los hilos mas anchos cuando se desea eliminar el juego.
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Figura 10: ajuste de juego con corrimiento axial

e. Tonillos de bola. Este tipo de transmisién es similar a los tornillos e bolas

utilizados en la alta precision de las fresadoras CNC. Consiste en utilizar bolas
entre el tornillo y la corona para eliminar la friccién de deslizamiento entre componentes y

eliminar el juego, ademas de aumentar la eficiencia del sistema.

Los tornillos de bola generalmente son aplicados solo para movimiento rectilineo, pero el
desarrollo relativamente nuevo de estos tornillos permite adaptar el principio de los tornillos de

bolas al movimiento rotativo.

El sistema consiste en un cilindro que funciona como el tornillo tipico donde se le maquinan
canales helicoidales en la superficie. En estos canales corren las pelotitas que “engranan” entre
los espacio de los dientes de la corona. Al tornillo se le hace un vaciado para introducir una
pieza interior con canales maquinados para el ingreso y retorno de las pelotitas desde y hacia la

superficie.

Diversas patentes norteamericanas pueden ser consultadas para ver disefios variados con
un principio similar al expuesto anteriormente. Por ejemplo, se puede consultar la de los
investigadores Stoianovici & Kavoussi del departamento de Urologia Robética de la Universidad

de John Hopkins.
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Figura 11: tornillo de bolas y corona

4. Sistemas no mecanicos. se le denomina asi a los sistemas gue no utilizan

un sistema de levas o engranajes para transmitir el movimiento de rotacion. En
esencia, el sistema se compone de un motor eléctrico de corriente directa con imanes de tierras
raras que envuelven al eje de salida. Este ultimo tiene un codificador que retroalimenta al

sistema para verificar su posicién.

Figura 12: sistema de posicionamiento no mecdnico

Las ventajas de estos sistemas son varias, por ejemplo: elimina la necesidad de compensar
la posicién en rotacién bidireccional en ausencia de los errores por juego que tienen los
sistemas de engranes. Adicionalmente se pueden alcanzar altas aceleraciones y velocidades de
posicionamiento que dependen solamente de las capacidades del motor. Las pérdidas de

potencia son menores, restringiéndose a las pérdidas en el motor y en los cojinetes.

El ejemplo de la figura anterior es del fabricante HARDINGE TOOLS.
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C. Ajustes de precisiéon en transmisiones tornillo-corona

Las transmisiones de tornillo-corona son bastante comunes en aplicaciones de mesas
rotativas o cabezales divisores. En aplicaciones de precisidon que requieren especialmente

rotacion bidireccional, la reduccidn del juego es una parte importante del disefio.

Para este tipo de transmisiones la reduccién se puede lograr a través de la combinacién de
varios métodos. Lo principal es empezar por un método de manufactura que pueda ser capaz de
fabricar engranajes de precision. Los ajustes necesarios durante la vida de la transmisidn
entonces se pueden lograr dependiendo de la geometria del montaje y dependiendo de la

geometria de la transmision. A continuacion se resumen algunos métodos:

1. Tamafio de dientes, fijo y distancia entre centros, fija. con

esta metodologia el proceso de manufactura debe ser tal, que desde el inicio en la
fabricacion y montaje se obtiene el juego deseado. La desventaja es que no se contempla el

cambio de geometria de los dientes a través de la vida de la transmision.

2. Tamano de dientes, fijo y distancia entre centros, variable.

El ajuste de la distancia entre centros elimina la tolerancia que existe entre los dientes
engranados, eliminando total o parcialmente el juego. La desventaja en este caso es que la

relacién de contacto cambia y la vida esperada del mecanismo disminuye.

Por otra parte se pueden utilizar dientes de ancho variable y hacer un ajuste axial en el
tornillo para absorber el juego. Esta metodologia es la que se emplea con tornillos de paso
variable. Existen otros sistemas de tornillos como los espiroides. El ajuste o corrimiento

correcto se indica en la figura siguiente:
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Figura 13: métodos de ajuste de juego para distintas clases de tornillos

Tipo de engranaje

tornillo de tornillo espiroide tornillo espiroide

envolvente sencilla plano conico

tornillos cilindricos
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tornillos de paso variable
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3. Tamaino de dientes, variable y distancia entre centros,

Corrimiento correcto
para el ajuste del juego

fl]O. Se pueden maquinar coronas que consistan de dos partes, o cortar la corona en

un plano perpendicular el eje de este engranaje. Las mitades se pueden desplazar una respecto
a la otra para ocupar todo el espacio entre dientes que se requiera. El ajuste se puede realizar
manualmente mediante pernos, o disefiando un sistema de resortes que mantenga la expansion

requerida.

4, Tamano de dientes, variable y distancia entre centros,

variable. Esta metodologia en teoria es posible pero no se usa en realidad en la

industria. El resultado seria un disefio mas elaborado y costoso de producir.



[11. DISENO DEL MECANISMO

A. Descripcion de la fresadora CNC

El uso de la fresadora CNC de la Universidad del Valle de Guatemala es principalmente
educativo. La carga impuesta sobre la maquinaria es limitada a unas cuantas horas de trabajo
semanales y las piezas a fabricar son modelos didacticos de geometrias simples. La constitucion
de la maquina en si, no esta disefiada para trabajos industriales y operacién continua. En la
pagina de internet de la EMCO (fabricante de la fresadora CNC instalada en la Universidad del
Valle de Guatemala) se puede ver que el objetivo principal de sus maquinas-herramienta es el

entrenamiento y la educacion.

A pesar que las geometrias simples son excelentes para el aprendizaje, el desarrollo de
geometrias mas variadas es posible si se afiade un cuarto eje de maquinado. La fresa CNC EMCO
tiene un dispositivo opcional, que es un cabezal divisor. Esto significa, que en la maquina, es
totalmente posible afiadir este mecanismo ya sea comprado o disefiado de manera

personalizada.

1. Limitaciones para el diseflo. el disefio gue se presenta en esta tesis,

toma como una base preliminar las caracteristicas del cabezal fabricado por la EMCO.
La informacion es limitada y los mecanismos de accionamiento son desconocidos. El cuadro

siguiente muestra la informacién disponible del cabezal de EMCO:

Cuadro 1: caracteristicas del cabezal divisor de EMCO

Cabezal divisor (sin plato de sujecidn)

Momento nominal 42 Nm

Travesia rapida 8 rev/min

Precision de posicionamiento | +/- 100”

Repetibilidad +/- 15"
Altura del husillo 48 mm
Altura total 95 mm

16
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Con las caracteristicas del Cuadro 1, se tiene una idea basica de los parametros con los que
funciona el cabezal de fabrica. Adicionalmente las caracteristicas técnicas de la fresadora CNC

imponen limitaciones al disefio, estas se detallan en el cuadro siguiente:

Cuadro 2: caracteristicas del drea de trabajo

Mesa de la fresadora

Area de la mesa 420 x 125 mm
Carga maxima 10 kg
2 ranuras T conforme DIN 650 11 mm
Distancia entre ranuras 90 mm

Area de trabajo

Travesia longitudinal (eje X) 200 mm
Travesia transversal (eje Y) 150 mm
Travesia vertical (eje Z) 250 mm

La informacidn anterior impone un limite al peso del sistema a disefiar asi como las

dimensiones de sujecién y el area disponible de montaje del mecanismo.

Por lo anterior se especifica un limite disponible de 130 mm de longitud por 185 mm
transversales en un area en el extremo derecho de la mesa de trabajo. En esta drea debe estar
ubicado todo el mecanismo, incluyendo posiblemente (pero no estrictamente necesario) el
servo motor que impulse al dispositivo. Adicionalmente la ubicacién de las ranuras T, asi como el
area de trabajo imponen una mayor restricciéon a la ubicacién de la transmisidn, dejando asi
solamente un drea menor de 130 x 125 mm. Estas dimensiones se pueden visualizar con mayor

claridad en el plano de la mesa adjunto en el apéndice.

Con estas caracteristicas en mente, se dispuso apegarse a los limites de la mejor manera
posible para obtener un disefio aceptable. El desconocimiento de la operacidn interna del
cabezal de fabrica (sin saber si es mecdanica o no) y las condiciones de uso de la fresadora CNC
detalladas anteriormente, pueden permitir una mayor amplitud con respecto a las condiciones
del Cuadro 1. Las condiciones del Cuadro 2 se consideran entonces como mas impositivas sobre

el disefio final.
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B. Disenio del mecanismo interno

Para el mecanismo de transmisidn interna del cabezal se optd por un par engranado
de tornillo y corona. A pesar que existe una gran variedad de mecanismos disponibles, la
seleccidon de un tornillo y corona es muy comun en la industria de los cabezales. La ventaja de
dicha transmisién es que permite grandes reducciones de velocidad y multiplicaciéon de torque
en una sola etapa, mientras que para la misma reduccién en otros sistemas de engranes se
necesitarian de geometrias mds grandes u optar por multiples reducciones. Mecanismos mas
avanzados y especializados estdn disponibles, pero el disefio es sumamente especializado y
requiere de investigacion mds profunda. Por aparte, dentro del universo de los tornillos y
coronas existe también una gran variedad de geometrias con sus ventajas y desventajas®. Para
este caso y el propdsito de uso del cabezal disefiado se escogio finalmente una transmision de

tornillo y corona de envolvente sencilla.

1. Sistema de engranajes. Para el disefio de la transmisidon es importante

considerar varias magnitudes incluyendo las que tienen influencia sobre el tamafio, la
capacidad de carga y la eventual seleccién del material. La toma de decisiones de los parametros
se explica a continuacidn. Adicionalmente, es recomendable apegarse a normas existentes y

basarse en componentes ya existentes en la industria para tener una referencia aceptable.

a. Parametros de diseno. Existe una diversidad de normas comunes

utilizadas internacionalmente para el disefo de estos mecanismos. Comunmente se
encuentran en el mercado transmisiones basadas en normas métricas como lo son la I1SO, la
norma japonesa B1723-1977, la norma britanica BS 721-2-1983 y especialmente las normas
alemanas DIN 3975. Estas ultimas son ampliamente difundidas y recomendadas para el disefio

de estos mecanismos.

Para propdsitos de esta tesis la geometria de disefio del tornillo y la corona se basan en el
estandar ANSI/AGMA 6022-C93 y en la ANSI/AGMA 6034-B92, preferiblemente por el uso

cotidiano de componentes norteamericanos que se da en el pais.

1., ;.
Véase el marco tedrico.
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Figura 14: pardmetros geométricos basicos de la transmision

didmetro de paso d —,

digmetro de raiz —

|
\
|
: k — | S II; & J
\ iy dngulo de hélice
it 5

-

T \ angulo de avance A

avance [

2P 0RRWER

corona —_,

\
______+______

|

\

“'7(1 osed

1) Relacién de reduccién, mg, La primera decision a tomar en cuenta es la

reduccion que se desea. Los cabezales y mesas rotativas mecdnicas manuales

tienen reducciones tipicas de 40:1, 60:1, 72:1, etc. Se considerd que una reduccién alta era
bastante conveniente porque permitiria una division de travesia circular mucho mas fina, es

decir segmentar una trayectoria circular en sectores de arco mucho mds pequenos a medida

gue se aumenta la relacién.

La desventaja de las relaciones elevadas es que se requiere acomodar un mayor nimero de

dientes en la corona y como consecuencia se necesita aumentar el diametro de paso.

Una revision cuidadosa de catadlogos de varios fabricantes dard cuenta de que las
transmisiones grandes generalmente se usan para transmision de potencia. Esto
definitivamente no es una prioridad para el mecanismo, en se priorizé la velocidad de salida

para apegarse a la condicién del Cuadro 1.

Adicionalmente en la industria se encuentran transmisiones de tornillo impulsadas por
servo motores que tienen reducciones bastante pequeias, por ejemplo 5.2:1, 24:1, etc. Los
valores de 50:1 6 60:1, ya van siendo valores de reduccion bastante altos en las aplicaciones de

servo reductores.
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Aunque las grandes reducciones permiten una muy buena division de segmentos circulares,
gran parte de esta segmentacion también depende del servo motor y sus caracteristicas como
los pasos por revolucidn y los grados por paso. Por esta razdn se decidid utilizar una reduccion

de 40:1 que se puede decir es un valor medio y bastante comun de reduccion.

Bajar la relacion de los engranajes permite también bajar el numero de revoluciones del
servo motor. Por ejemplo, si se desea una velocidad de salida de 8 rpm, para una relaciéon de
40:1 se necesitan 320 rpm en el servo motor, mientras que se necesitarian 480 para una

relacién de 60:1.

Por ultimo también hay que considerar que el nimero de dientes de la corona y por ende la
relacién de transmisién, es dependiente de la distancia entre centros y el nimero de dientes del

tornillo (vid infra).

2) Numero de dientes del tornillo, Nw. Para el tornillo sin fin, el nimero

de dientes equivale al numero de hilos que éste tiene, analogo con los

conceptos basicos de los pernos. Este parametro depende de la relacién que se escogid
anteriormente. Las relaciones por debajo de 30:1 usan multiples hilos mientras que las mayores
suelen usar un solo hilo (Collins 2003:636). Para distancias de centros bastante pequefias la

AGMA 6022-C93 (1993:4) recomienda utilizar un solo hilo.

Un solo hilo es también recomendable si se desea disefiar una transmision que sea auto-
bloqueante, es decir que la corona no puede impulsar al tornillo (Mott 2004:344). Esta
propiedad es importante ya que sobre el eje de la corona se coloca la pieza de trabajo y
mientras se maquina es indispensable que permanezca estatica y que cualquier movimiento de

la corona no impulse al eje del tornillo que a la vez forzaria el eje del servo motor.

Para lograr esta caracteristica generalmente se recomienda disefiar para angulos de avance
con valores bajos. La AGMA 6034-B92 (1992:20) recomienda angulos de avance entre 8 y 9°;
algunos autores como Mott (2004:481) recomiendan angulos menores a 5.0°, mientras que

fabricantes como Henschel Antriebstechnik mencionan angulos tan bajos como 4.5°.
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La capacidad auto-bloqueante es dependiente no sdlo de N,, sino que también del angulo

de presién normal y del coeficiente de friccidén estatico como se vera mas adelante.

3) Numero de dientes de la corona, N Este parémetro es
completamente dependiente de la relacién de transmisién y del nimero de
dientes del tornillo.

Ng
meg = —
Ny

Para una relacion de 40 y un solo hilo en el tornillo el nimero de dientes de la corona

también es 40. Este nimero Ng, también tiene un minimo recomendado por la AGMA que

depende del angulo de avance que se vaya a utilizar (1993:10).

4) Distancia entre centros, C. La distancia entre centros es la distancia en

linea recta desde el centro del circulo de paso del tornillo hasta el centro del

circulo de paso de la corona. Este parametro puede ser calculado a partir de los diametros de
paso del tornillo y de la corona. También se puede decidir el parametro a prioriy basar el resto

de la geometria en este dato.

Dada la limitacién de espacio que hay para la transmisidn, se escoge una distancia entre
centros pequefia y que sea adecuada. En el mercado es comun encontrar distancias C de 40 mm
y mas grandes. Las distancias mas pequefias suelen estar entre 25 y 35 mm para este tipo de

aplicaciones.

En un principio se escogié una distancia de 30 mm, pero por fines practicos y después de
varias iteraciones de disefio se determind una distancia entre centros de 32 mm con lo cual las
medidas finales de los engranajes resultaran en dimensiones mas faciles de fabricar y manipular

como se vera mas adelante.
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5) Moédulo axial, my La consideracién mas importante para disefiar los

engranajes es el espacio disponible. Esto requiere de didmetros de paso

bastante pequefios y por lo tanto acomodar el menor nimero de dientes posible en la corona.
Esto se pude lograr reduciendo el mddulo del par de engranajes. Mddulos pequefios comunes
rondan alrededor de 1. Como médulo inicial de disefio se considerd la utilizacién de un médulo
0.8, que provee una solucion geométrica muy buena, pero restringe las magnitudes de las

fuerzas que se pueden soportar.

El médulo axial seleccionado para el presente disefio es de 1.25, lo que permite un disefio
pequefio y un ligero aumento en el tamafo de los dientes para soportar las cargas que se
requeriran, reduciendo la presidn de contacto, disminuyendo el desgaste y aumentando la

resistencia a la flexién de los dientes.

Es importante notar que hay disefios que se basan en el mddulo tangencial y no el axial. El
madulo axial se utiliza cuando los parametros geométricos se van a calcular en un plano que

pasa por el eje del tornillo y lo biseca simétricamente.

6) Angulo de presion, ®n. El éngulo de presion es aquel dngulo que se

forma entre la linea de paso de los engranajes y la linea de accion. Lo comun

hoy en dia es usar angulos de presién de 20 6 25°. El angulo de 14.5° fue alguna vez el estandar
e inclusive es comun encontrar en Guatemala engranajes de maquinaria con este angulo de
presion. Este angulo determina la geometria de los dientes pues tiene relacion con el circulo

base y, por lo tanto, con la generacién del perfil involuto del diente.

Figura 15: comparacion de perfil segtin el angulo de presion

Angulo de presion = 20°

Angulo de presion = 14.5°
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Para este disefo se selecciond un angulo de 14.5°. Aunque su uso ya no es frecuente en
fabricaciones nuevas, proporciona algunas ventajas y todavia estd estipulado dentro de los
angulos que se pueden utilizar de acuerdo a la AGMA 6022-C93. Este dangulo requiere un minimo
de dientes en la corona segun la norma anterior (1993:10) que es igual a 40. Dado a que el

numero de dientes Ng ya se determind y es igual al minimo requerido, no hay problema alguno.

Algo de ventaja de un angulo de presion bajo es que incrementa la altura del diente, lo que
se puede aprovechar para reducir el espacio de tolerancia entre engranajes y disminuir el juego
o “backlash”. A su vez, este angulo reduce efectivamente las fuerzas de contacto en la
transmisidon y aumenta la relacién de contacto. Segun explica John Entwistle (1995) con un
angulo de presién menor a 15° y una relacidn de contacto mayor a 2.0 se disminuye la tolerancia
entre dientes y se pueden alcanzar juegos desde 3 arco minutos hasta 1.5 arco minutos en

transmisiones de tornillo y corona convencionales.

Quality Transmission Components (s.f..:T64) en su manual de disefio asegura que los
angulos de presién de 20° pueden aumentar el juego entre engranajes hasta un 41% respecto al
angulo inferior de 14.5°. Esta propiedad se considera importante pues el disefio requiere que
mecanicamente se logre disminuir el juego para lograr una mejor precisién de maquinado a

través del cabezal divisor.

Adicionalmente Mott (2004:343) recomienda angulos de presion bajos cuando se requiera

de dngulos de avance por debajo de 17°.

7) Perfil del diente. Existen varios perfiles de diente que estan
estandarizados incluidos los que son comunes a la AGMA y a la DIN. Los

distintos perfiles son ZA, ZN, ZI y ZK, donde la diferencia entre ellos es que tan involuto o tan
rectos son los flancos de los dientes del tornillo. Los diferentes perfiles se obtienen dependiendo
del método de fabricacidn y de la herramienta que se utilice. Cuando el tamafio es
relativamente grande las diferencias son significativas. Como lo indica la AGMA 6022-C93
(1993:8 y 35), la curvatura y el perfil obtenido no son tan importantes a comparacién de la

precisidn con la que el tornillo engrane con la corona.
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Los perfiles mas faciles de fabricar y aquellos que con facilidad se podrian maquinar en el
torno CNC de la Universidad del Valle de Guatemala son los perfiles cuyos flancos son rectos, es
decir los ZA y ZN. Para propdsitos de este disefio el perfil escogido es el ZA. Este se puede
fabricar con una herramienta de torno trapezoidal de flancos rectos, con una inclinacion de 0°

respecto al plano axial.

En cuanto a la direccién de la hélice, ésta no tendra mayor consecuencia si es hélice
derecha o hélice izquierda, a consecuencia de que el tornillo debe girar en ambos sentidos. La

eleccién para el disefio fue hélice izquierda.

Figura 16: generacion de perfil ZA con herramienta de flancos rectos

Vista superior Vista lateral

8) Resumen de parametros de disefio. En la siguiente tabla se

resumen los pardmetros que se tomaron para poder hacer le disefio de la

transmision:

Cuadro 3: parametros de disefio preliminares

mg 40
Ny 1
Ng 40
C 32 mm

m, 1.25mm

b, 14.5°

Perfil ZA

Hélice | Izquierda
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b. Dimensiones de la transmision. una vez justificadas las razones para
escoger los parametros que se necesitan a priori se puede proceder a obtener las
dimensiones basicas para el disefio del tornillo y la corona. Las siguientes dimensiones se

calculan segun la norma ANSI/AGMA 6022-C93, para pasos axiales menores a 4.06 mm:

La AGMA da una recomendacion para escoger el didmetro de paso del tornillo basado en la

distancia entre centros, como sigue:

C0'875 C0.875

2.0 <d< 1.07

Para una distancia C de 32 mm, el didmetro de paso del tornillo debe estar entre 10.37 y
19.39 mm. Entre mas pequefo sea el diametro mejor sera la eficiencia del sistema, pero menor
serd la rigidez de este y viceversa. Para obtener un balance se tomé una cantidad media de

14.000 mm para el didmetro de paso del tornillo.

Las dimensiones restantes son funcion de los parametros escogidos y son dependientes
entre si. Estas fueron calculadas con tres cifras significativas puesto que si se desea fabricar con
el torno CNC, es muy posible llegar a esas precisiones. Las medidas se resumen en los cuadros

siguientes:

Cuadro 4: dimensiones generales del tornillo

Dimensiones del tornillo

Didmetro de paso d 14.000 mm
D
Paso axial Dy = — 3.927 mm
Ng
Avance L=N, py 3.927 mm
’ L o
Angulo de avance | A = tan™! (—) 5.102
d
Px
Adendo a=— 1.250 mm
s

1.2
Dedendo b= Px +0.50 | 1.550 mm
T

Tolerancia c=b—a 0.300 mm




Cuadro 4: dimensiones generales del tornillo (continuacion)

2.200
Altura total del diente hy = —px + .050 2.800 mm
VA
Altura de trabajo hy = 2a 2.500 mm
Didmetro de cabeza d,=d+2a 16.500 mm
Didmetro de raiz d-=d—-2b 10.900 mm
d d 2
Diametro medio® m = ot Zr +ac 14.000 mm
2 2
Ancho de la cara F =2 (&) _ (2 _ a) 22.361 mm
wmax 2 2

Cuadro 5: dimensiones generales de la corona

Dimensiones de la corona

Didmetro de paso D=2C-d 50.000 mm
Paso circular DPe = Px 3.927 mm
Adendo - 1.250 mm
Dedendo - 1.550 mm
Tolerancia - 0.300 mm
Didmetro de cabeza D; = D+ 2a 52.500 mm
Didmetro de raiz D,=D-2b 46.900 mm
Didmetro exterior D,=D;+a 53.750 mm
Ancho de la cara F; = \/(do +2¢)2 —(d, — 4a)? | 14.237mm
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Para el ancho de la cara del tornillo se selecciona una dimensién mas apropiada de 20 mm.

La AGMA define el ancho efectivo de cara de la corona como 2/3 del didmetro de paso del

tornillo. Por dicha razén es conveniente reducir el ancho de cara de la corona hasta 10 mm.

2 . . % . . .y
Si el adendo de tornillo y corona son iguales, el diametro medio es igual al diametro de paso
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c. Dimensiones adicionales. Una vez establecidas las dimensiones de los

engranajes es necesario detallar dimensiones adicionales para el montaje en los

respectivos ejes.

Para el tornillo se decidid por un disefio integral con su eje a manera de proporcionarle

mayor rigidez al sistema. Estas dimensiones se desarrollan en la seccion de disefio de ejes.

Para el montaje de la corona igualmente es necesario primero disefiar el eje para
determinar las dimensiones de montaje. El proceso es interdependiente para poder obtener las

dimensiones apropiadas.

Por practicidad, de antemano y basdandose en el posterior disefio del eje se mencionan las

siguientes dimensiones adicionales para la corona:

Cuadro 6: dimensiones adicionales para la corona

Diametro interno de montaje 31.0mm
Longitud del elemento para el montaje 25.0 mm
Chaflanes interiores 1.0 mm
Chaflanes exteriores 0.50 mm

Profundidad de ranura para la cufia de sujecion | 25.0 mm

Altura de ranura para cufia de sujecion 3.12mm

Ancho de la ranura para cuia de sujecion 6.35 mm

Las dimensiones completas de ambos elementos se pueden apreciar en los planos adjuntos

en el apéndice.

d. Andlisis de fuerzas y eficiencia. con el par de engranajes definidos

geométricamente, se pueden considerar entonces las fuerzas a las que puede estar
sometido el mecanismo. Esto es una parte esencial en el disefio ya que si no se supera la prueba
de fuerzas requeridas, el disefio es inservible. Por ejemplo, el disefio con mdédulo 0.8 hace que
los dientes de tornillo y corona sean muy pequeiios y se limita entonces la potencia de entrada

maxima que puede aplicarse.
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El analisis de fuerzas para un tornillo y corona se diferencia de otros tipos de engranajes en
que la fuerza normal al diente tiene tres componentes: axial, tangencial y radial. Esto es
consecuencia del dngulo inclinacién de hélice que tienen los dientes. Ademas, mientras que en
un analisis de engranes de dientes rectos el movimiento de un diente relativo al diente acoplado
es en esencia un movimiento de rodamiento, el movimiento relativo entre dientes del tornillo y
corona es deslizamiento puro. Por lo anterior, se espera que exista una fuerza de friccidon que

tenga un papel muy importante en el desempefio de los engranes.

El AGMA 6034-B92 provee una guia para evaluar las fuerzas maximas que se pueden tolerar
para un disefio geométrico particular. Esta guia es exclusivamente aplicable si se cumplen

ciertos criterios (1992:2):

+ Que se escojan materiales evaluados por la AGMA (que influird en la seleccién de
estos posteriormente),

+ Eldidmetro de paso del tornillo debe estar comprendido entre las
recomendaciones de la AGMA 6033-C93 (que ya se tomd en cuenta),

*+ Que la deflexidn maxima no supere y = 0.025\/@, lo que se comprobara

posteriormente

Teniendo en cuenta estos puntos se procede entonces a evaluar las fuerzas permisibles. Como
nota se informa de antemano que el subindice ‘W’ es para referirse al tornillo y el subindice ‘g’

es para referirse a la corona.

El criterio de la AGMA se basa en calcular la fuerza tangencial permisible en la corona, con
el propdsito de proteger contra el desgaste y las picaduras. No considera el desgaste en el
tornillo pues es la practica generalizada que el material de la corona sea mds suave y la mas
propensa a fallar. La fuerza permisible depende de varios pardmetros como se explica a

continuacion:

pe o DnRGGnG
9 perm 75.948
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Donde thperm es la fuerza tangencial permisible en la corona (Newtons), D, es el diametro
medio de la corona (mm), F. es el ancho efectivo de la cara de la corona (mm), C; es el factor de
material, C,, es el factor de correccidn para la relacién de transmisiéon y C, es el factor de

velocidad que depende de la velocidad de deslizamiento.

Naturalmente, con el disefo ya propuesto la fuerza permisible variara dependiendo de la
velocidad de operacién del sistema. Para fines explicativos se presenta la fuerza tangencial
permisible para una velocidad de operacion en la corona de 8 rpm. Los valores de los factores
se obtienen de las tablas proporcionadas por el estandar. La norma también incluye férmulas

para aproximar los factores, pero la practica preferida es usar los valores tabulados.

Para 8 rpm en la corona, con una relacidon de 40, se tienen 320 rpm en el tornillo. La

velocidad tangencial en este ultimo es:

_meny, w7 (320rpm)(14mm)
W= 760,000 60,000

=0.235m/s

La velocidad de deslizamiento, es la suma vectorial de la velocidad tangencial del tornillo y
la velocidad tangencial de la corona. Representa la velocidad del sistema en el plano de paso.
Dicha velocidad depende del dngulo de avance como sigue:

Vi
cosA

Vs = = 0.236 m/s

A esta velocidad de operacidn le corresponde un coeficiente de velocidad en las tablas de la

AGMA 6033-B92 (1992:10).

El coeficiente de material se obtiene de una gréfica valida solo para bronces de dureza
minima de 58 Rc (1992:4) y depende de la distancia entre centros. El coeficiente de relacidn,
como los datos anteriores también se obtiene de una tabla para el valor de relacién de 40

(1992:6).

El ancho efectivo de la cara corresponde a dos tercios del didmetro de paso del tornillo.

Con los coeficientes correspondientes la fuerza permisible para 8 rpm en la corona es:

" 5008(2/3 * 14)(740 = 0.815 * 0.6211)
9 = = 1053 N
perm 75.948
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La fuerza permisible actual tiene que estar, segun la AGMA, por debajo del valor calculado.

La fuerza dependerd entonces del valor de velocidad al que se quiera operar la transmision
que a su vez dependerd de la potencia de entrada que se le imponga al sistema. El ejemplo
expuesto a continuacion detalla las fuerzas en el sistema para 320 rpm en la entrada y 0.0140

kW de potencia en la entrada:

El torque en el tornillo es:

P
T =9550— = 0.51 Nm

nW
Y la fuerza tangencial en el tornillo es:
¢ P
E,” = 1000— = 59.68 N
vW

La fuerza normal del sistema depende del dangulo de presidon y de avance, asi como el
coeficiente de friccion, u. Este ultimo depende de la velocidad de deslizamiento y el factor

correspondiente se puede encontrar en las tablas de la AGMA dependiendo de la velocidad.

e E,* B 59.68
~ cos¢, sinA+pucosd  cos(14.5)sin(5.102) + 0.0668 cos(5.102)

=391 N

Las fuerzas radiales y axiales en el tornillo se calculan respectivamente como:
E,” = Fsin¢g, =98 N
E,* = F (cos ¢, cosA—usinA) = 375 N

Dado el principio de Newton que toda fuerza genera otra fuerza igual y opuesta, se cumple

lo siguiente para los valores de de las fuerzas en la corona:
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Con esto presente se observa que la fuerza tangencial en la corona es de 375 N, que esta

bastante por debajo de la fuerza permisible de la AGMA.

La otra fuerza que se mencioné que era relevante es la fuerza de friccidn, esta se calcula

como:

t
1 Iy

=————=>=26N
cos A cos ¢y,

Fy

Otro parametro que merece la atencidon en el disefio es la eficiencia. Puesto que se
desarrollan fuerzas de friccién de mayor importancia que en otros tipos de engranes, la pérdida
de potencia es significativa, lo que hace a las transmisiones de tornillo y corona una de las mds
ineficientes. Dado que la transmisidn de potencia no es relevante para el disefio, no es necesario
modificar la geometria para tratar de mejorar este aspecto. La eficiencia es una relacidn de
potencia de salida contra potencia de entrada, lo que equivale a evaluar la fuerza tangencial en
el tornillo sin friccidon contra la fuerza tangencial del tornillo con friccion. Dado a que esto
depende tanto del angulo de presién como el angulo de paso, una expresion util para evaluar la

eficiencia es:

_ cos¢, —putani
= cos ¢, + pcotd

Si esta expresion se evalua con el ejemplo anterior, a una velocidad de deslizamiento de
0.236 m/s y un coeficiente de friccién correspondiente de 0.0668, la eficiencia para estas

condiciones es del 56%.

La naturaleza de cajas reductoras de tornillo para CNC es que estas se puedan operar a
distintas velocidades segun sea requerido. Para este caso la velocidad de disefio de salida fue de
8 rpm. Si la velocidad se desea cambiar, entonces las velocidades de deslizamiento cambian
junto con los factores de friccion correspondientes. Esto obligaria a cambiar la potencia de
entrada y por ende las fuerzas en el sistema cambiarian. Esto obliga a una reevaluacién de las

fuerzas en el sistema y una verificacion contra las fuerzas permisibles>.

3 T
Ver analisis de esfuerzos
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Se procedidé entonces con el andlisis de la variacidn de velocidades de entrada, lo que para
distintos regimenes de operacién, produce una fuerza deslizante nueva y como consecuencia un
valor nuevo de friccion estatica. El rango de operacion que se considerd posible fue de 100 rpm
hasta 1000 rpm. Las velocidades por arriba o por debajo de este rango no son convenientes
para la operacion del cabezal divisor dado el uso particular que se pretende darle a este disefio.
Ademas dichos valores de operacion permiten una facil comparacion de eficiencias con cajas

reductoras similares disponibles en el mercado.

Las velocidades de entrada de 100 rpm a 1000 rpm, para el tornillo con d = 14 mm,
producen velocidades deslizantes en la transmisién no mayores a 0.9 m/s, como resultado del
tamafio reducido del disefio presentado. Se analizaron las eficiencias para velocidades variadas
de entrada segin se muestra a continuaciéon. Los valores de coeficientes de friccién

correspondientes se obtienen de las tablas de la AGMA 6034-B92 con los valores siguientes:

Cuadro 7: coeficientes de friccion para distintas velocidades de operacion

rpm W
(tornillo) Vs 7]
100 0.073 0.0991

200 0.147 0.0752
300 0.220 0.0680
320 0.236 0.0668
400 0.293 0.0628

500 0.367 0.0596
600 0.440 0.0567
700 0.513 0.0540
800 0.586 0.0524
900 0.660 0.0504

1000 0.733 0.0493




33

Con los coeficientes de friccién a distintas velocidades se puede calcular la eficiencia en los

distintos regimenes de operacion.

Cuadro 8: Eficiencia de la transmision para distintas velocidades de operacion

Al observar la tabla se puede notar el incremento de la eficiencia conforme se va

aumentando la velocidad. Esto es perfectamente visible en la siguiente gréfica:

Figura 17: Eficiencia del sistema contra velocidad de entrada

rpm W n
AGMA
100 0.46
200 0.53
300 0.56
320 0.56
400 0.58
500 0.59
600 0.60
700 0.61
800 0.62
900 0.63
1000 0.63

Eficiencia de la transmision

0.70

0.60

0.50

0.40

0.30

0.20

0.10

0.00

it
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400 600

RPM en el tornillo

800
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Para efectos de visualizacidn, la curva de ajuste es la funcién logaritmica y = 0.0718In(x) +

0.1423, con un ajuste de R*=0.9893.

Para tener una idea si este comportamiento es un indicador de un buen o mal disefio, se
puede comparar la eficiencia de este disefio a cierta velocidad con las eficiencias de cajas

reductoras que se encuentran disponibles en la industria.

Cuadro 9: comparacion de eficiencias de distintas transmisiones de tornillo y corona

Marca Tamafio Relacién  Eficiencia
(Distancia de (a 1000
entre centros) reduccion rpm)
Disefio

propuesto 32 mm 40 63%
Andantex 30 mm 24 55%
Gudel 30 mm 30 46%
Dynabox 35 mm 45 56%
Atlanta 40 mm 41 63%

Por supuesto que la comparacidn se esta haciendo de eficiencia tedrica del presente disefio
contra las eficiencias reales de las distintas cajas presentadas. Sin embargo, este detalle da una

nocién de que el disefio de la transmision esta en un rango aceptable.

e. Andlisis de esfuerzos. La norma de AGMA no contempla un analisis de

esfuerzos de flexién sobre los dientes de la corona como lo hacen otros estandares.
Por esta razén Shigley (2002:988) propone utilizar una ecuacion modificada de Lewis
desarrollada por Earle Buckingham. Dado que los dientes de la corona son mas suaves que los
del tornillo sélo interesa analizar a la corona. El esfuerzo de flexién permisible se calcula

entonces como:

Operm =

t
Fg

Pn 'Fe

Donde F,’ es la fuerza tangencial en la corona, p, = p, cos 1 es el paso normal del tornillo,

e y es el factor de Lewis que es 0.100 para un angulo de presion de 14.5°.
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Siguiendo con los datos de ejemplo de la seccidn anterior, el esfuerzo permisible para una
fuerza tangencial de 375 N, corresponderia a alrededor de 102 MPa, donde este esfuerzo se

debe comparar contra el esfuerzo a la fatiga del material que se use para la corona.

Al considerar estos esfuerzos de flexion en el diseio, la carga permisible de la AGMA puede
generar en ocasiones esfuerzos bastante superiores al esfuerzo de fatiga del material de la
corona, que generalmente es un bronce. Teniendo esto en cuenta, se debe entonces analizar el
esfuerzo de flexién maximo que se puede obtener a la velocidad de disefio y adicionalmente

verificar que la fuerza generadora del esfuerzo sea menor a la carga permisible de la AGMA.

Como en el caso de la eficiencia, se realizdé un analisis de las fuerzas cambiantes utilizando
las distintas velocidades de operacién desde 100 rpm hasta 1000 rpm. El detalle de las
velocidades junto con sus fuerzas se presenta en los siguientes cuadros, donde para el tornillo y
corona respectivamente, P denota la potencia de entrada/salida, T es el torque de
entrada/salida, Ft es la fuerza tangencial, Fa la fuerza axial y Fr la fuerza radial en el elemento de

interés.

Cuadro 10: Fuerzas en el tornillo contra velocidad de entrada

Tornillo sin fin

P T
rpm W | (entrada) (entrada) Ft Fa Fr
[kwW] [Nm] [N] [N] [N]

100 0.0053 0.51 72.30 373.82 97.96
200 0.0092 0.44 62.75 373.25 97.59
300 0.0132 0.42 60.02 373.91 97.70
320 0.0140 0.42 59.68 374.74 97.90
400 0.0171 0.41 58.32 376.13 98.23
500 0.0209 0.40 57.02 375.94 98.15

600 0.0246 0.39 55.93 376.32 98.22
700 0.0281 0.38 54.76 375.63 98.02
800 0.0318 0.38 54.23 376.29 98.18

900 0.0352 0.37 53.35 375.73 98.01
1000 0.0388 0.37 52.93 375.80 98.02
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Cuadro 11: Fuerzas en la corona contra velocidad de entrada

Corona
P T
rpm W Ft Fa Fr (salida) (salida)
[N] [N] [Nm] (kW] [Nm]

100 373.82 72.30 97.96 0.0024 9.35
200 373.25 62.75 97.59 0.0049 9.33
300 373.91 60.02 97.70 0.0073 9.35
320 374.74 59.68 97.90 0.0078 9.37
400 376.13 58.32 98.23 0.0098 9.40
500 375.94 57.02 98.15 0.0123 9.40
600 376.32 55.93 98.22 0.0148 9.41
700 375.63 54.76 98.02 0.0172 9.39
800 376.29 54.23 98.18 0.0197 9.41
900 375.73 53.35 98.01 0.0221 9.39
1000 375.80 52.93 98.02 0.0246 9.40

Como en la seccién anterior, se deduce que la fuerza resultante es una variable
dependiente de la velocidad de entrada y de la potencia de entrada. Las potencias que se
incluyen en el Cuadro 9 como las entradas al sistema, fueron seleccionadas a manera de

presentar las fuerzas maximas permisibles en la transmision.

Se utilizd un factor de seguridad de 1.40 para los esfuerzos de flexién y un factor de carga
de 1.20 recomendado por la AGMA 6034-B92 (1992:23) para impactos ligeros. Estos factores
fueron aplicados al esfuerzo de flexidn resultante para evitar cualquier desviacion de la

linealidad entre fuerza aplicada y esfuerzo resultante (Budynas-Nisbett 2008:17).

El valor se compard contra el esfuerzo de fatiga de un bronce C90700 (conocido también
como SAE-65). El esfuerzo de fatiga para dicho material es de 172 MPa (Kutz 2006:184). Los

detalles de la seleccidn del material se dan en la seccién siguiente.
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Cuadro 12: comparacidn de esfuerzo en la transmisién contra esfuerzo permisible

Esfuerzo en transmisidn | Esfuerzo permisible

rpm W Ft,g o,fat Ft,g (perm) o,fat (perm) | nd respecto

[N] [Mpal [N] [Mpa] ala AGMA
100 373.82 170.67 1090.69 172.00 2.92
200 373.25 170.41 1074.25 172.00 2.88
300 373.91 170.71 1055.95 172.00 2.82
320 374.74 171.09 1052.56 172.00 2.81
400 376.13 171.72 1040.36 172.00 2.77
500 375.94 171.64 1025.28 172.00 2.73
600 376.32 171.81 1010.36 172.00 2.68
700 375.63 171.49 995.45 172.00 2.65
800 376.29 171.80 980.71 172.00 2.61
900 375.73 171.54 965.79 172.00 2.57
1000 375.80 171.57 951.05 172.00 2.53

Como se menciond anteriormente, del Cuadro 11 se puede notar que para la fuerza
tangencial en la corona, el esfuerzo de fatiga esta casi en el limite del esfuerzo permisible. Esto
se hizo para poder encontrar las potencias maximas admisibles dependiendo del régimen de
operacion que se desea utilizar. La fuerza tangencial en todos los casos es bastante menor a la
permitida por la AGMA, la cual se compara con la fuerza tangencial tedricamente permisible y

como resultado se obtiene el factor de seguridad de la ultima columna del Cuadro 12.

Con los resultados anteriores se puede generar una tabla de operacion, donde si se desea
una velocidad de salida especifica se debe aplicar una velocidad de entrada especifica en el

tornillo y una potencia de entrada menor a la maxima permisible.



Cuadro 12: Potencias de entrada maximas

rpm G rpm W P,w
[kw]
2.5 100 0.0053
5.0 200 0.0092
7.5 300 0.0132
8.0 320 0.0140
10.0 400 0.0171
12.5 500 0.0209
15.0 600 0.0246
17.5 700 0.0281
20.0 800 0.0318
22.5 900 0.0352
25.0 1000 0.0388

Con el cuadro anterior se genera la siguiente curva de
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aproximacién para encontrar la

potencia maxima para cualquier velocidad de operacién entre 100 rpm y 1000 rpm en la

entrada.

Figura 18: Potencias de entrada permisibles para distintas velocidades
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Para efectos practicos se puede determinar una curva de ajuste. Aunque aparenta cierta
linealidad, una de las mejores aproximaciones es la funcién exponencial y = 9€-05x>¥** con una

certeza de ajuste de R? = 0.9994.

l) Carga de desgaste. Otros autores y programas de CAD como Autodesk

Inventor proponen un analisis combinado de esfuerzos de flexién y la carga

permisible de desgaste. Shigley (2002:996) presenta la carga permisible de desgaste como un
precursor de la AGMA. Esta expresa que la carga es proporcional a un factor de desgaste que
depende a su vez de la combinacién de materiales que se use para la transmision; en general

combinaciones no consideradas por la AGMA. Esa carga de desgaste se calcula como

t

9 perm — KyDgyF, , donde K, es un factor que depende de los materiales y del angulo de

presion, Dy es el didametro de paso de la corona y F. es la cara efectiva de la corona.

Esta metodologia se descarta completamente en este analisis ya que relaciona linealmente
la carga permisible con el didmetro de la corona, lo cual no sucede en la férmula de la AGMA
gue ademas no considera la velocidad de operacion. Adicionalmente, la ecuacion de la AGMA
6034-B92 especifica que los coeficientes de sus tablas consideran ya el desgaste y las picaduras

(1992:3).

Para poder hacer una comparacion, una combinacién tipica de acero y bronce para un
angulo de 14.5° tiene un factor de carga de 90, esto produce una recta en la grafica siguiente (en
unidades imperiales) que se compara contra la curva sugerida de la AGMA (transformada para
unidades imperiales). Si se utilizan en ambas ecuaciones los datos de disefio presentados en

secciones anteriores, se obtiene la siguiente comparacién de curvaturas:



Figura 19: comparacion de carga de desgaste contra carga permisible de AGMA
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f. Seleccion de materiales. La seleccién de los materiales es dependiente en

primera instancia de las fuerzas que se generan en el sistema. Como segundo punto

de dependencia, y no menos importante, la seleccion también depende del estdndar de disefio

que se utilizd. Las formulas de evaluacidn de fuerzas de la AGMA aplican sélo para ciertos

materiales bajo ciertas condiciones.

La primera condicién especificada por la AGMA 6022-C93 (1992:23) es que el tornillo debe

ser de acero endurecido hasta 58 a 62 HRc con una rugosidad media de 0.4 um. Debe estar

engranado con una corona de bronce.

La seleccién final de los materiales se basa en los requerimientos del disefio, en los

materiales especificados por la AGMA y sobre todo en metales que sean comercializados en

Guatemala.
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1) Material del tornillo. La forma de los dientes del tornillo a lo largo de la

vida de la transmisién cambiard poco a comparacidon de los dientes mas suaves

de la corona. Los tornillos se fabrican cominmente de aceros de bajo carbono como el AlSI
1020, 1117, 4320 y 8620. Estos deben ser carburizados a la dureza antes especificada con una
penetracién efectiva minima de 0.035p,, + 0.010, refiriéndose a las dimensiones del tornillo
finales después del maquinado final. Aceros de mediano carbono como los AISI 4140 y 4150

pueden ser utilizados y endurecidos a la flama hasta los 58 a 62 HRc.

Para este disefio, dadas las fuerzas tan bajas que se presentan, se recomienda un material
barato como el AISI 1020 que puede ser carburizado apropiadamente. Este material estirado en
frio cuenta con una resistencia a la tensién de S,;; = 380 MPa y una resistencia a la fluencia de
Sy =210 MPa. Si el acero es laminado en caliente su resistencia a la tension puede llegar a
Sut =470 MPay a la fluencia S,, = 390 MPa. Para el desarrollo de este disefio se utilizaran los
valores de estirado en frio como medida para apreciar los valores de disefio minimos

alcanzables.

2) Material de la corona. Para el material mas suave de la corona, la AGMA

6022-C93 recomienda los bronces C95400 y C86300 para bajas velocidades y

altos torques. Estos bronces tienen altas resistencias de fatiga, por lo que antes de poder utilizar
una transmisidon con estos materiales, el mecanismo debe ser operado a la mitad de su carga
para que los engranes se ajusten uno con otro. El procedimiento correcto para estas corridas se

detalla en la AGMA 6022-C93 (1993:19).

En el estdndar AGMA 6034-B92, el factor de material es valido para aleaciones de cobre
como el C90700, C92500, C92700, etc.,, basandose en los materiales para engranajes

especificados en el estandar ANSI/AGMA 2004-B89.

Para este disefio se eligié un bronce C90700 con una resistencia a la tensién igual a
Sut = 303 MPa, una resistencia a la fluencia de S,, = 152 MPay una resistencia a la fatiga de

S; = 172 MPa.
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g. Precisiéon y juego. La precisién con que se maquina el par de engranajes

disenado tiene relacién directa con la cantidad de juego o ‘backlash’ final en la
transmisidn. En teoria las dimensiones del disefio producen un juego nulo, pero en la realidad al

fabricar las piezas siempre quedara un juego.

El juego es una caracteristica poco deseable para la transmisién en este caso, pues el
maquinado en CNC tiene la intencién de producir precisiones muy altas hasta el rango de los
micrémetros. En una transmisién mecanica el juego se puede reducir o aumentar mediante

procesos adecuados de manufactura y manipulacién de la geometria de los engranajes.

Por otra parte el juego es necesario para compensar por los errores en la fabricacion, y para
la prevencién de interferencia a la hora del funcionamiento. Ademas el juego es necesario para
desarrollar una pelicula de lubricacidn entre los engranajes a manera de reducir el desgaste y

disipar calor.

El AGMA 6022-C93 recomienda el cdlculo del ancho cordal normal del hilo del tornillo

cuando se requiere cierto juego en el plano axial del tornillo (1993:12).
Para un juego de 100 arco segundos como el especificado para el cabezal de fabrica de la
fresadora CNC, el juego angular en grados es:

[e]

360"

Jo = 100"( ) =0.0278°

El juego angular se relaciona con el juego circunferencial en el plano como sigue:

. m-d-jo m(14mm)(0.0278°)
Jt= 73600 360°

= 0.0034 mm

Donde es necesario especificar el juego respecto al elemento que se calcula debido a la
dependencia del diametro de paso. Aqui el juego se calculé relativo al didmetro de paso del

tornillo. Segun la AGMA el ancho cordal normal del tornillo en el cilindro de paso es:
_ (Px
the = (2 B) cos A

Donde B, representa la tolerancia de juego en el plano axial. Para el juego de 0.0034 mm, el

ancho cordal del diente del tornillo debe ser 1.9523 mm.
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Figura 20: Ancho cordal normal del diente del tornillo
(Donde a representa el adenda)

= /"

Ine

El juego normal y el juego radial se calculan respectivamente como:
Jn = Jrcos ¢, sind = 0.0003 mm

Jn

Jr
Si se desea una mayor tolerancia en el disefo, un juego de 3 arco minutos es bastante
bueno para aplicaciones de precisidon; para maquinado de piezas educativas la tolerancia al

juego podria definirse para un rango mayor.

La variacion del ancho cordal para un juego de 3 arco minutos seria de 1.9496 mm.

h. Recomendaciones en futuros disefios de transmisiones de
tornillo y corona.

1) Auto bloqueo. Como se mencioné en la seccion de nimeros dientes del
tornillo, la capacidad auto blogueante en condiciones estaticas del sistema es
una preferencia. El auto-bloqueo depende de las fuerzas de friccidn que se generen en la

transmisidn y esto significa una dependencia en el angulo de presion y del angulo de avance.
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El AGMA 6022-C93, condiciona la existencia del auto-bloqueo si se cumple la siguiente

condicion:
Uestatica > cos ¢n tan A

Para el caso de 320 rpm en la entrada y 8 rpm en la corona, el coeficiente de friccion

correspondiente aparece en el Cuadro 6, con el valor de 0.0668.
0.0668 < cos(14.5) tan(5.102)

Por lo anterior, la condiciéon auto-bloqueante no se cumple para este disefio. De hecho,
aunque la condicién se cumpliera, la transmisidn va a estar sujeta a constante vibracidon cuando
se maquinen piezas montadas en el cabezal divisor. Lo anterior, junto con la fineza del acabado
de los materiales, el tipo de lubricacidon y el eventual desgaste de la corona hacen relativamente
imposible predecir el comportamiento de auto-bloqueo, y es por esta razén que los fabricantes

recomiendan dngulos de avance todavia mas pequeiios que los mencionados con anterioridad.

La unica forma de garantizar que la pieza a maquinar en el cabezal permanezca estatica es
afiadir un freno a la transmisiéon que bloquee la rotacidn del eje de la corona. Dos soluciones
posibles se sugieren: un mecanismo de accién manual que requiere activarse y desactivarse
cada vez que se maquine; o de preferencia un freno accionado neumdticamente, donde la linea
de presion de 6 bar que usa la prensa neumatica de la fresadora CNC puede aprovecharse para

accionar el freno y hacer un control a distancia.

2) Modificaciones al diente. Es recomendable estudiar otras geometrias

de diente o modificaciones posibles que se pueden hacer para mejorar el

disefio. El estandar AGMA 6022-C93 (1993:15) propone 3 modificaciones posibles:

+ Para una transmision de movimiento mas suave y fluida se pueden aumentar los

adendos y dedendos para conseguir una mejor relacion de contacto.

+ Si se desea mayor resistencia en los dientes para aplicaciones estaticas, el adendo
puede ser reducido para acortar los dientes, pero por otro lado se reduce la

relacién de contacto.
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+ Si se desea menor desgaste y ruido en la transmisién se recomienda disefiar la
transmision para darle angulos de salida o recesion mas grandes que los de ataque
o aproximacion. Esto requeriria modificar el adendo de la corona a cero o casi
cero, ademas de aumentar el nimero de dientes minimos que se requieren. Como

desventaja se aumenta el tamafio de la transmision.

Una evaluacidon mas detallada de las modificaciones es necesaria para mejorar el disefio.

3) Materiales. El disefio de los engranajes se basé en escoger los materiales
aceptables mas baratos posibles y que existan en el mercado de Guatemala.
Otras combinaciones de metales se pueden usar para aumentar la resistencia de la transmision

aumentando asi la capacidad de los dientes a ser sometidos a mayores torques y velocidades.

Aceros aleados que se pueden encontrar en el pais son el AISI 4140 y el AISI 8620 sin
necesidad de pedidos especiales. Para una corona con mayor resistencia a la fatiga se puede

optar por usar un bronce C95400.

4) Precision. La precision de los engranajes y la reduccion del juego dependen
mucho de la calidad de la fabricacidon de los elementos. Distintos estandares de

precisiéon pueden ser utilizados para comparacion.

Autodesk Inventor 2010 utiliza como parametros de precision el estdandar CSN 01 4682.
Este estdndar se basa a su vez en las normas soviéticas SEV 641-77 y GOST 3675-81 que
establecen principios basicos de intercambio y/o sustitucion y tolerancias de los tornillos sin fin.

Estas normas estan establecidas como la ISO 1328:1975 a ser reemplazada por la ISO 1328-2.

La precision se determina por tres nimeros, el juego por dos letras y un nimero romano

gue establece la desviacidn de distancia entre centros.
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Figura 21: Grados de precision de estandar CSN 01 4682
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Doce numeros posibles identifican cada grado de precision en orden descendente desde 1
hasta 12. Los grados mas comunes son 6, 7 y 8 donde 6 se usa por ejemplo para engranajes de

precision de altas velocidades y 8 para engranajes de baja precisidon (Antonsson 2008:336).

El grado de precision cinematica regula la diferencia entre los angulos de rotacion reales y
los de disefo de la corona conducida. El grado de fluidez de operacidn regula la fluctuacién de la
velocidad de rotacidn que ocasiona cargas dindmicas y ruido. El grado de contacto entre dientes
controla el grado de distribucion de carga en las lineas de contacto entre engranajes vy

determina la eficiencia de la transmision.

También se establece la cantidad de juego mediante el uso de dos letras. La primera indica
el grupo de juego, donde se puede elegir una letra entre seis posibles. Los grupos para el juego
deseado son H = cero juego, E = juego pequeiio, D y C = juego reducido, B = juego estandar, A =

juego aumentado.

Después de escoger el grupo deseado, se escoge el tipo de tolerancia entre ocho distintos

tipos, que son en orden ascendente de tolerancia: h, d, c, b, a, x, y, z.

La desviacidn entre centros tiene seis clases que en orden ascendente de precisién son: VI,

VIV, Ty 1L
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Figura 22: juegos y tolerancias del estandar CSN 01 4682
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La GOST 3675-81 recomienda la seleccidon de ciertos parametros dependiendo del juego
gue se requiera. Para el grupo de juego H de juego igual a cero, los grados de precisién deben

estar entre 2 y 6, la tolerancia recomendada es h y la clase de desviacién de distancia entre

centros debe ser /I.

5) Estandares. Los estindares predominantes en este disefio son los de

ANSI/AGMA de los Estados Unidos de Norteamérica. Otros estandares

ampliamente difundidos y de uso comun son los japoneses JIS y los alemanes DIN.

En lo que respecta a la eleccion de estandares se recomienda enérgicamente profundizar

mas en los estdndares DIN. El enfoque sobre los tornillos sin fin es mds amplio y desarrollado en

varias de sus normas.

Estos poseen un desarrollo de geometria mas completo incluyendo las modificaciones de
adendo (DIN 3975-1), desviaciones de las dimensiones (DIN 3975-2), el analisis de esfuerzos es
mas completo (DIN 3996), existen estandares especificos para las tolerancias de los tornillos y
coronas (DIN 3974-1 y DIN 3974-2), estandares para determinacion del juego (DIN 3967) y

presentacion de disefio (DIN 3966). El estandar para la precisién como el ISO 1328 también es

recomendable.
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El enfoque en normas DIN se sugiere por tener un desarrollo de teoria mas amplio en lo
que respecta a los tornillos sin fin, su difusion en la industria es grande y la facilidad de
adquirirlos en idioma inglés brinda la oportunidad de aplicarlos directamente. Adicionalmente
hay que tomar en cuenta que la fresadora CNC de la Universidad del Valle de Guatemala esta

disefiada con base en normas alemanas DIN.

2. Seleccion de cojinetes. Previo al disefio de los ejes se decidié por

seleccionar los cojinetes que deben resistir las fuerzas que se originan en la transmision
de engranajes. Aunque la seleccién de los cojinetes depende también de la geometria del eje,
el caso contrario también es cierto. Es necesario tener una idea o estimacidn preliminar de los
didametros del eje donde se ubicaran los cojinetes. También es bueno, para este disefo, tener
una idea de los didmetros externos maximos que se desean en los cojinetes debido a la

limitacion de espacio.

Para el eje del tornillo se usé una estimacién de un didmetro medio de 20 mm, ya que el
didmetro maximo del tornillo es de 16.500 mm. Para el eje de la corona se usé una estimacidn
inicial de 30 mm de didmetro en el eje. La razdn de escoger tal dimensidén es que se pretende
que el eje de la corona pueda ser adaptado para montar platos pequefios de torno o para

instalar elementos cénicos tipo Morse o Jacobs como se detallard mas adelante.

Establecido lo anterior, con solo estimar la ubicacidon de los cojinetes con respecto a los
engranajes en sus ejes respectivos, un analisis de fuerzas es suficiente para determinar las
cargas que estos elementos deberan resistir. Aunque la ubicacion real de los cojinetes varie
unos cuantos milimetros en el disefo final, la variacion de las reacciones resultantes es minima,

agregando también el hecho de que las fuerzas en la transmision tienen valores bajos.

a. Tipo de cojinetes a utilizar. Las componentes y magnitudes axial,

tangencial y radial de la fuerza normal en la transmision influyen en el tipo de
cojinetes que deben colocarse. Dado que el en eje del tornillo la componente axial F,'
predomina, es importante considerar cojinetes que tengan buena resistencia a las fuerzas
axiales. En el caso del eje de la corona la componente radial F;" es la de mayor valor por lo que

los cojinetes deben tener buena resistencia a cargas radiales.
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Los cojinetes de bola de ranura profunda son una posibilidad sencilla y comun para resistir
las cargas radiales. Se pueden emplear también cojinetes de rodillos, aunque generalmente
estos se utilizan cuando las reacciones radiales son bastante grandes. Otra buena eleccidn para
las cargas radiales son los rodillos de aguja con la ventaja de que sus dimensiones radiales

suelen ser mas pequefias a comparacién de los otros tipos de cojinete.

Para resistir las fuerzas axiales se pueden utilizar cojinetes de bolas de ranura profunda
para si estas cargas axiales son pequefas. Una mejor opcidén son los cojinetes de bolas de
contacto angular, disefiados para soportar fuerzas axiales aun mayores que los del caso anterior
asi como radiales también. Otros de uso comun son los cojinetes de rodillos cdnicos, con
caracteristicas similares a los de contacto angular, pero con capacidades de carga aun mayores.
En la seleccidn de cojinetes para cargas axiales hay que considerar que si se desea que el
mecanismo disefado pueda girar libremente en ambas direcciones entonces se deben resistir
las fuerzas axiales con sus cambios respectivos de direccidn, es decir se necesita una resistencia

axial bidireccional.

Para el disefio presente se decidid por geometrias sencillas para resistir las bajas fuerzas
generadas. Para las reacciones radiales se seleccionaron cojinetes de bolas de ranura profunda
y para las reacciones axiales cojinetes de contacto angular de doble fila para resistir fuerzas
axiales bidireccionales. Los cojinetes seleccionados son de marca SNR pero la estandarizacién de

estos elementos permite utilizar el mismo cddigo de seleccion para cualquier otra marca.

b. Arreglo de los cojinetes. Hay una variedad extensa de combinaciones

pare el montaje de cojinetes sobre ejes y cada una de estas tiene sus ventajas y/o
se acomodan a disefios especificos. Un montaje tipico es colocar a los dos cojinetes en los
extremos del eje. Para este caso de disefio se utilizara una disposicién similar, en donde uno de
los cojinetes servirda como apoyo libre o flotante y el otro servird como apoyo estatico para fijar

la posicidn axial del eje.
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Figura 23: configuracion de cojinete fijo y cojinete libre

Esta configuracién tiene la ventaja que cualquier expansidon o contracciéon térmica que
ocurra en los ejes, puede ser absorbida por el cojinete flotante, evitando asi la concentracién de

esfuerzos de flexidon que se resultaria de tener dos cojinetes fijos (Harnoy 2003:437).

El cojinete fijo debe ser entonces el que debe soportar las fuerzas axiales y para este caso

seria el cojinete de bolas de contacto angular de doble fila.

Fijar axialmente los ejes es importante para evitar una mala alineacién de los engranes y asi
evitar el desgaste en los dientes y disminuir la relacion de contacto entre ellos. Se tiene la
opcion de precargar el cojinete fijo para brindarle mayor rigidez al sistema con el objetivo de
minimizar la deflexién operacional de los cojinetes y reducir el ruido (Collins 2003:432). La
precarga se debe aplicar a un cojinete que soporte fuerzas radiales y axiales, ya que al aplicar
una fuerza de precarga axial, los dngulos de contacto (tanto en cojinetes de contacto angular
como de rodillos cénicos) generaran fuerzas en direccion radial que a su vez provocaran una

precarga radial.

Para soportar fuerzas axiales bidireccionales se puede usar un arreglo de dos cojinetes de
bolas de contacto angular, cara a cara o espalda con espalda. Dicho arreglo también se puede

utilizar para los cojinetes de rodillos cénicos.
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Figura 24: arreglo de cojinetes de contacto angular

(a) cara a cara, (b) espalda con espalda

(a) (b)

Si el espacio es limitado, una buena opcidn es utilizar un cojinete de contacto angular de

doble fila para tener una configuracién equivalente a la ya expuesta.

Figura 25: cojinete de contacto angular de doble fila

c. Calculo de las reacciones en los cojinetes

1) Reacciones en eje del tornillo. Se realizé una estimacién preliminar

de la distancia a la que se ubicarian los cojinetes, relativo a la posicién del

tornillo sin fin. Considerando que el ancho disponible de disefio para la caja de reduccién es de
125 mm de frente”, y con un ancho de cara del tornillo de 20 mm, se estimé que el cojinete fijo
estaria a 45 mm a la derecha del tornillo y el cojinete flotante a 43 mm del tornillo, vistos desde
enfrente. Con las fuerzas del tornillo en mente, el diagrama de fuerzas queda de la siguiente

manera:

4 .. . . ~
Ver limitaciones de disefio
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Figura 26: Diagrama de fuerzas en el tornillo

Donde el diagrama representa la direccién de las fuerzas para un tornillo de rosca izquierda
que gira en sentido dextrégiro visto desde su extremo derecho. Si el tornillo girase en direccién
contraria, el sentido de las fuerzas axiales y tangenciales se invierte, lo que significa que se

necesita un apoyo fijo que soporte cargas axiales bidireccionales.

Como ejemplo se pueden tomar las fuerzas que se obtuvieron para la velocidad de 2.5 rpm
a la salida, recordando que estas se calcularon con la condiciéon de presentar las fuerzas de
mayor valor permisible para la velocidad seleccionada. Se tomd esta velocidad en particular
porque es aqui donde se aprecian las fuerzas de mayor magnitud. La eleccién de cualquier
régimen de velocidad como ejemplo, en realidad no afectara los célculos por mucho ya que del
Cuadro 10y 11 se puede notar que los valores de las fuerzas son muy similares para los distintos

regimenes de operacién.

Se conocen entonces los valores de las fuerzas sobre el circulo de paso del tornillo con los

siguientes valores:
E,t=7230N

F,* =373.82N
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E,” =97.96 N

Luego de resolver el problema de estatica de 6 variables con 6 ecuaciones posibles, se

resumen a continuacion los siguientes resultados:

Y M, = 0: Fz¥ =79.83N
Y M,, = 0: Fg” = 3697 N
Y M, = 0: T,, = 0.51 Nm
Y F, =0: F,* =373.82N
Y E, = 0: FY =18.13 N
Y F, = 0: F,* =3533N

Para el andlisis estatico se ignord totalmente el peso del tornillo y el eje que lo soporta.
Para incluir las reacciones adicionales por el peso del eje se asumid el peso para una masa
sobredimensionada que representa al eje y al tornillo, ya que en este punto la geometria del eje
del tornillo era auin desconocida. Este eje imaginario tiene un didmetro nominal de 20 mm, una

longitud de 140 mm y una densidad para el acero de 7850 kg/m”.

El peso de este elemento seria:

kg) [7‘[ - (0.020 mm)?

m
Peje + tornitto = PV g = (7850 = . .0.140 mm] (9.815—2) ~35N

Dada las distancias a las que se ubican los cojinetes respecto del tornillo se puede asumir,
por conveniencia y sin pérdida de precisién, que se tiene una viga con dos apoyos y carga
central. Para esta situacion, la carga del eje y tornillo se reparte por igual entre los apoyos o

cojinetes, produciendo una reaccion RA = 2 N y unareaccion RB = 2 N.

Se calculan entonces las cargas totales, radiales y axiales, que soportan los cojinetes Ay B

respectivamente:
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Cojinete A

F,%*¥al = 37382 N

Fyredial — [(F,Y + RA)? + (F,7)? = 41N
Cojinete B

FBaxL'al — 0 N

Fprodial — \[(Fg¥ + RB)? + (Fg%)2 =90 N

Hay que recordar, que si el tornillo cambia su sentido de rotacidn las fuerzas tangenciales y

axiales cambian de sentido pero no de magnitud. Como consecuencia los valores resultantes de

las reacciones serian los mismos.

2) Reacciones en el eje de la corona. Como en el caso anterior se
requiere de un analisis estdtico de las fuerzas en el tornillo. Las fuerzas
utilizadas como ejemplo y representativas de los distintos regimenes de velocidad son las

obtenidas para una velocidad de 2.5 rpm a la salida.
El diagrama de fuerzas en la corona se muestra a continuacion:

Figura 27: Diagrama de fuerzas en la corona

\_ - - -
C S . '
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Los valores de las fuerzas utilizadas en los calculos son los siguientes:

F,' =373.82N
F,* =7230N
F,” =97.96 N

Y resolviendo con las seis ecuaciones de estatica se presenta el resumen de los resultados:

Y M, =0: FpY =24.94N
» M, = 0: Fp? =201.29N
Y M, =0: T, = 9.35 Nm
YE, =0 F.*= 7230N
Y E, =0: F.Y =73.02N
Y E, = 0: F.? =17253N

Como en el andlisis anterior, los pesos de los elementos no se tomaron en cuenta en un
principio. Entonces, se incluydé de nuevo un eje imaginario que se estimé sobredimensionado
para calcular el peso aproximado del eje, con un didmetro nominal de 30 mm, una longitud de

125 mm y una densidad para el acero de 7850 kg/m>.

El peso estimado del eje se obtiene como:

kg\ [m - (0.030 mm)?
Peje =pVg = (7850 ﬁ) 2

.0.125 mm] (9.81 ;"—2) ~7N

Para estimar el peso de la corona de bronce se utilizé la geometria de un disco imaginario

representativo de 50 mm de didmetro, 15 mm de espesor y una densidad de 8770 kg/m?.

kg) [n - (0.050 mm)?

m
Peorona = pPVg = (8770 ﬁ 4 -0.015 mm] (9.81 S_Z) =3N
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Ahora se considera también un peso adicional de suma importancia: Con el objetivo que la
transmision cumpla la funcién de un cabezal divisor, el eje de la corona se disefid con la
intencién de que este se pueda adaptar eventualmente para la sujecion de portaherramientas
de tipo cono Morse o Jacobs, y principalmente para poder incorporarle un plato de torno. El
tamafio del plato o “chuck” que usa el cabezal divisor de fabrica de la CNC es de 80 mm. En
Guatemala con el uso generalizado de las medidas imperiales, esto equivaldria a un plato de 3
pulgadas de didametro. Los platos de acero que se encuentran en la industria, generalmente

tienen alrededor de 1.5 kg de masa para didmetros de 80 mm.

Ademas del plato de torno, es posible que se necesite adquirir o fabricar un plato
adaptador para el montaje sobre el eje que tiene una masa estimada de 0.3 kg, que junto con la
pieza que se vaya a trabajar podrian tener una masa combinada de 0.5 kg. Con la variedad de
usos que se le puede dar a la transmisidn se considera una carga adicional de 3 kg. Con esto, el
peso de diseiio de las herramientas y pieza de trabajo que se puedan utilizar con el mecanismo

es de:

Pcarga = (mchuck + Mypieza y adaptador + mholgura)g =(1.50+0.5+3)(9.81) =50 N

Los pesos considerados pueden ser utilizados para conocer las reacciones respectivas de los
cojinetes. El analisis estatico preliminar que se propone es el de una viga con dos apoyos y

extremos en voladizo:

Figura 28: cargas en el eje de la corona

Potet: RC Pa]a Peorona ED
LSS P s
X 65.
(mm) 0 35. 62.5 100. 125.

El analisis de la viga anterior produce los siguientes resultados:
XM, =0: RD = —-23 N

XE =0 RC = 83N
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Con las consideraciones de los pesos en el eje de la corona, se puede deducir que la carga
radial en este elemento sera bastante mas importante que en el eje del tornillo. Como en el
caso anterior se debe proceder a calcular las reacciones totales, axiales y radiales, para los

cojinetesen Cy D:

Cojinete C

F.9%al = 7230 N

Foro%al = \[(Fc¥ + RC)? + (Fc%)? = 235N

Cojinete D

FDaxial =0N

Fpm%al = \[(F,” + RD)? + (Fp®)? = 200 N

d. Procedimiento de seleccion de cojinetes. En la seleccion

apropiada de los cojinetes se debe considerar el tipo de carga que se les va a
aplicar, i.e. cargas constantes, constantes por etapas, continuamente variables, patrones
ciclicos o variacion aleatoria (Shigley 2002:712). Los requerimientos de este disefio tienden a

inclinarse por una variacion aleatoria.

Aunque existen varios criterios para seleccion dependiendo del tipo de carga, la variacion
aleatoria es dificil de determinar pues es completamente impredecible. Considerando que las
cargas tienen valores pequefios en comparacién a las cargas que resisten los cojinetes
normalmente, se utilizard la sugerencia de Collins (2003: 427) donde se supondra que los
cojinetes estaran sometidos a las fuerzas maximas evaluadas en el sistema durante toda su vida
de operacién. Para aplicaciones industriales esto no es recomendable pues se sobredimensiona

el cojinete, pero para efectos de este disefio es una metodologia practica.
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Después de conocer las magnitudes de las cargas que los cojinetes deben soportar, se debe
precisar cudl es la vida de servicio que se desea para estos elementos. Generalmente esta
vida debe ser calculada en revoluciones y debe ser comparada contra la vida nominal del
cojinete L, provista por el fabricante que generalmente son 10° revoluciones. Para una marca
en especifica, los catalogos deben ser revisados para verificar cual es la vida nominal con la que

evalula el fabricante.

A la comparacién de las vidas se les asigna una carga radial dindmica que sirve como
clasificacidon de carga de catalogo Cy, lo representa el décimo percentil de la vida nominal para

un cojinete particular en el catadlogo. La carga dindmica de catalogo se expresa como:

LDnD6o>V“

C =1?(—————
@7 "¢\ Lrng60

Donde F.representa una carga radial equivalente en el cojinete que produce el mismo dafio
gue la combinacién de cargas axiales y radiales. Las variables Lz y Lp representan la vida nominal
en horas y la vida deseada en horas respectivamente, mientras que ng y np son la velocidad
nominal en rpm vy la velocidad deseada en rpm respectivamente. El valor a es igual a 3 para

cojinetes de bolas e igual a 10/3 para cojinetes de rodillos.

Para la vida de los cojinetes a seleccionar se necesita saber la cantidad de horas que opera
el sistema normalmente. Aunque la fresadora CNC de la universidad se utiliza unas cuantas
horas por semana, Budynas-Nisbett (2008:563) sugiere usar de 8,000 a 14,000 horas para
evaluar maquinas de servicio intermitente donde una operacidon confiable es de mucha

importancia. La vida de disefio para 10,000 horas es por lo tanto:
Lpnp60 = (10,000 h)(100 rpm)(60) = 6 x 107
Y la vida nominal Lyp es Lyng60 = 1 X 10° revoluciones.

En esta comparacion, la vida nominal L, se define para un grupo de cojinetes de bolas
practicamente idénticos, donde el numero de revoluciones que 90% del grupo logra o excede, se
da antes que ocurra o se desarrolle el criterio de falla en el cojinete. Lo anterior proporciona la

capacidad de evaluar la vida del cojinete con una confiabilidad de R=0.90.
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Si la confiabilidad del sistema se desea aumentar, entonces es necesario corregir la
evaluacidn anterior con un factor de ajuste para la confiabilidad deseada. Si la confiabilidad del
sistema de cojinetes debe ser R, entonces la confiabilidad individual de cada cojinete, e.g. para A

y el B, debe ser R = R4Rg.

La confiabilidad individual se puede estimar con la raiz cuadrada de la confiabilidad del

sistema. Para este disefio R = 0.95 y para cada cojinete del disefio R; = v0.95 = 0.98, donde i =
A,B,CoD.

Shigley propone evaluar un cambio en la confiabilidad en la carga de catdlogo mediante
una curva de distribucion de Weibull (2008: 555), pero esto requiere conocer los pardmetros
estadisticos de evaluacidon del fabricante. Para aumentar la confiabilidad del sistema de
cojinetes hasta R = 95%, se puede utilizar el factor de correccidon presentado por Collins
(2003:416). Para una confiabilidad del cojinete 0.98, el factor de correccidn correspondiente es

Kr = 0.33.

Conjuntamente con el factor de confiabilidad, se debe hacer un ajuste adicional que
depende del tipo de uso que se le dé al sistema. Esto se hace con la incorporacién de un factor
de carga. Tanto Shigley como Collins recomiendan factores de impacto IF = 1.20 para
aplicaciones de engranes de precisidon. Con esto, el Unico pardmetro restante a calcular es la

carga equivalente en cada uno de los cojinetes. Para esto se utilizan dos grupos adimensionales

a

Donde V = 1 si el anillo interior del

que comparan las fuerzas en los cojinetes: y

e
VET VET'
cojinete giray V = 1.2 si es el anillo exterior el que gira, F° y F' son las fuerzas axiales y radiales

en el cojinete respectivamente.

Estos dos grupos se grafican como segmentos de recta que se intersecan en la abscisa e.

Fa Fa . . .
= > e la carga es una combinacion de fuerzas

Cuando < e la carga es radial pura y cuando
VF VET

axiales y radiales. Cuando la carga es combinada la fuerza equivalente se expresa mediante la
relacion: F, = X;VF" + Y;F* donde los valores de Xi y Yi son proporcionados por cada
fabricante dependiendo del tipo de cojinete que se desee seleccionar. Los coeficientes Xi e Yi se
extrajeron de una tabla generalizada proporcionada por Budynas-Nisbett (2008:560) para

evaluar cojinetes de bolas:



60

Cuadro 14: coeficientes para el calculo de carga radial equivalente

Fa/(VF) s e Fa/(VF,) > e

Xz

0.19 0 0.56 2.30
0.21 0 0.56 215
0.22 0 0.56 1.99
0.24 0 0.56 1.85
0.26 0 0.56 1.71
0.27 0 0.56 1.63
0.28 0 0.56 1.55
0.30 0 0.56 1.45
0.34 0 0.56 1.31
0.38 0 0.56 1.15
0.42 0 0.56 1.0

2

-
8
P

0.54

La carga equivalente para cada cojinete y la seleccidn final se detallan individualmente en

las secciones subsiguientes:

l) Cojinete en A. Para el cojinete A con resistencia axial, con las reacciones
anteriormente calculadas:

Fa

=9.2
VFT

Dado a que se desconoce la carga estatica de catalogo del cojinete Cy, no se puede evaluar
la expresién F?/ C,. El proceso por lo tanto se inicia con una suposicién y se itera hasta que el
cojinete resultante sea el mismo. En este proceso se asumid un valor cercano al medio de la
tabla con un valor F?/ C,= 0.042. De las columnas para X, y Y, se obtienen los valores X, = 0.56 y

Y,=1.84 con lo cual la carga radial equivalente es:
F, = 0.56(1)(41) + 1.85(373.82) =714 N = 0.714 kN

Ahora se puede calcular la carga de catdlogo corregida para una confiabilidad individual del

98%:

/a 6 x 107

Lpnp60 )
106-0.33

Cc = (IF)(E (—
a98) = UF)(F) Ln.60 Kn

3
= 1.2(0.714 kN) < ) = 4.85 kN

Con esta carga dinamica de catdlogo se puede seleccionar un cojinete con una carga
dinamica igual o mayor que 4.85 kN. Como regla general se suele elegir el cojinete mas pequefio
gue cumpla con esta condicidn que, por ejemplo en este caso serian cojinetes serie 00 de

didmetro interior de 10 mm.
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Dado a que se desconoce la geometria del eje se pueden optar por series un poco mas
grandes por seguridad como 01 y 02. Las series 02 son bastante mds comunes entre los
fabricantes reconocidos como SKF, NTN, SNR, FAG, KOYO, etc. Como seleccion preliminar se
usaron cojinetes serie 02, para después evaluar su seleccidn contra el diametro que se escoja en
el eje. Si las dimensiones del eje no son adecuadas estas se pueden adaptar al cojinete siempre y

cuando sea seguro o por otra parte se realiza una reevaluacidon de la seleccién de los cojinetes.

Para el diseio se escogieron cojinetes de contacto angular de doble fila SNR serie 02, con
sellos en ambos lados. Una primera elecciéon fue el cojinete 5202 EE con una carga dindmica de
11.8 kN y una carga estatica de 7.1 kN. Conociendo la carga estdtica se puede evaluar la

expresion siguiente:

F® 37382 0.053
c, 7,00

Como esto no corresponde al valor supuesto de 0.045 se deben calcular nuevos valores
para X, y Y, del Cuadro 14, lo que produciria X, = 0.56 e Y, = 1.74 que tienen como resultado una

carga equivalente menor de 0.673 kN.

Para este caso se prefirid sobredimensionar los cojinetes y permanecer con la eleccidon
inicial a manera de tener mayor certeza a la hora de elegir didametros un poco mas grandes para

los ejes. Las caracteristicas del cojinete seleccionado se muestran en la siguiente tabla:

Cuadro 15: caracteristicas del cojinete A

Cojinete SNR - 5202 EE

Diam. Interior d 15 mm
Diam. Exterior D 35 mm
Ancho B 15.9 mm
Carga dinamica Cy 11.8 kN
Carga estética G 7.1 kN

Grasa | 13,000 rpm
Velocidades maximas

Aceite | 13,000 rpm

Didmetro minimo de hombros del eje d; 20 mm
Diametro maximo de hombros de carcasa D; 30 mm
Radio maximo en el eje ry 0.6 mm

Masa m 0.058 kg
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Complementando la tabla se muestra la figura adjunta:

Figura 29: dimensiones del cojinete de contacto angular de doble fila

Estos cojinetes vienen sellados y pre-lubricados, tienen angulos de contacto de 25° y
pueden operar hasta temperaturas de 110°C. La desalineacion que pueden tolerar los cojinetes

5202 estd en el rango de los 0.06°.

Cualquier cojinete con clasificacién 3202 de otros fabricantes como NTN, FAG y/o KOYO es

también aceptable.

2) Cojinete en B. Para esta ubicacién las reacciones son estrictamente

a

. F .
radiales por lo que ” < e, en donde a partir del Cuadro 14, los valores de los

Fr =

coeficientes de carga equivalente son X; =1.00y Y; =0.

La carga radial equivalente es por lo tanto igual a la carga radial ya presente, F, = 90 N.

De este valor se procede a calcular la carga dinamica de catalogo:

1/a 6 x 107

Lpnp60
Cd(98)==(1F9(P%)<L ) 106033

—_— = 1.2(0.09 kN
RnR6O * KR ( ) <

3
) =0.612 kN

Para este caso se escogid uno de los elementos mas pequefios posibles que soporte la
carga dindmica requerida, es decir que se optd por cojinetes de bola de ranura profunda de
serie 618. La eleccidén definitiva fueron cojinetes 61802 EE, sellados en ambos lados y pre-

lubricados. Las caracteristicas se resumen como sigue:
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Cuadro 16: caracteristicas del cojinete B

Cojinete SNR - 61802 EE

Diam. Interior d 15 mm
Diam. Exterior D 24 mm
Ancho B 5mm
Carga dinamica Cy 2.08 kN
Carga estética G 1.26 kN

Grasa | 17,000 rpm
Velocidades maximas

Aceite | 25,000 rpm

Diametro minimo de hombros del eje ds 17 mm
Diametro maximo de hombros de carcasa D; 22 mm
Radio maximo en el eje rq 0.3 mm
Masa m 0.007 kg

Figura 30: Dimensiones del cojinete de ranura profunda

r1

q—B—b

Estos cojinetes tienen la capacidad de absorber desalineaciones entre 0.10° a 0.23°
dependiendo de la magnitud de las cargas a las que se sometan. Cualquier otro cojinete de

designacidn 61802 de otros fabricantes es aceptable.

3) Cojinete en C. Se procede de la misma manera como se hizo para el

- F¢@ e
cojinete A. Se calcula 7— como verificacion:
Fa 72.30

0.22

VFT  (1)(235)

Se nota que el resultado difiere mucho del cojinete A, puesto que en la corona la
componente axial no es de gran valor. Como la fuerza axial es bastante pequefia se puede

escoger un valor bajo para F?/C, del Cuadro 14. En este caso se utiliza el mds bajo o sea 0.014.
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Con esto se obtienen los coeficientes correspondientes son X, =0.56y Y, = 2.30.
La carga radial equivalentes es por lo tanto:
F, = 0.56(1)(235) + 2.30(72.30) =300 N = 0.300 kN

Lo que resulta en una carga dindmica de catalogo de:

1/a 6 x 107

Lpnp60 )
106 - 0.33

—_— =1.2(0.3 kN
LRnR60'KR ( )<

3
Ca (o8) = (IF)(Fe)< ) — 2.04 kN
Se puede optar por un cojinete de contacto angular de doble fila para las cargas
bidireccionales. Sin embargo las cargas axiales son sumamente bajas por lo que este tipo de
cojinete, aunque adecuado, tiene una sobredimensién clara. Los cojinetes de ranura profunda

también soportan cargas axiales bidireccionales de menores magnitudes.

Con la carga dinamica tan baja se pueden escoger cojinetes de hasta 5 milimetros de radio
interior. Pero como en el caso de disefo, se estimd que el eje de salida tendria 30 mm de
didametro aproximadamente por las razones ya especificadas, se escoge un cojinete con
didmetro interior adecuado, aunque claro estd que también sera una eleccidon

sobredimensionada.

Se escoge de nuevo de la serie 618 un cojinete de ranura profunda. La eleccién fue un
cojinete SNR 61805 2RS, sellado en ambos lados y pre-lubricado. Sus dimensiones se muestran

mas adelante.

4) Cojinete en D. El procedimiento es sencillo como en el caso del cojinete B,
ya que este sélo soporta cargas radiales. Del Cuadro 14 los valores de los

coeficientes de carga equivalente son X; =1.00y Y; =0.

La carga radial equivalente es por lo tanto igual a la carga radial existente F, = 200 N, con

lo que se obtiene la siguiente carga de catalogo:

1/a 7

L 60
Caon) = UP)ED (22

RnR60 ¢ KR

12002 k) [ 2220
oo 106 - 0.33

3
) =136 kN
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Si se requiere también un didmetro interior de 25 mm para este cojinete, entonces una
seleccion adecuada es también un 61805 RS, sellado en ambos lados y prelubricado. La
capacidad de tolerancia a desalineacidn es la misma que para el cojinete B. Cualquier otra marca

con designacion 61805 es aceptable.

Cuadro 17: caracteristicas de los cojinetes Cy D

Cojinete SNR — 61805 2RS

Diam. Interior d 25 mm
Diam. Exterior D 37 mm
Ancho B 7 mm
Carga dinamica Cy 4.30 kN
Carga estética Co 2.95 kN

Grasa 9,800 rpm
Velocidades maximas

Aceite | 17,000 rpm

Didmetro minimo de hombros del eje d; 27.2 mm
Didmetro maximo de hombros de carcasa D; 34.8 mm
Radio maximo en el eje ry 0.3 mm

Masa m 0.022 kg

e. Recomendaciones en la eleccién de cojinetes. La gran diversidad

de configuraciones para los cojinetes permite una amplia seleccién y en ningln
caso esta es la Unica o mejor solucién para escoger los elementos. Por ejemplo para cargas
axiales se pudo haber optado por cojinetes de rodillos cdnicos y para cargas radiales, cojinetes
de rodillos de aguja. La disposicion de los cojinetes en el eje también puede cambiar, por
ejemplo no es necesario en algunos casos tener un cojinete flotante, pero esto se hizo por

seguridad adicional en el disefio.

Con el objetivo de reducir las dimensiones de la caja se pueden optar por cojinetes mas
especializados como lo son los de contacto angular de cuatro puntos. Tienen la misma funcidn
que los de contacto angular, pero se tiene la opcidn de utilizar solamente uno para cargas
axiales bidireccionales en vez de utilizar dos o uno de doble fila angular. Otra opcidn es utilizar
cojinetes de rodillos cilindricos cruzados. Estos son comunes en las aplicaciones de precisién y
maquinado como en las CNC. Su uso es mas especializado, aunque generalmente se encuentran

con didmetros grandes.
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Se debe sopesar también si el uso de cojinetes de mayor precision vale la pena para la
aplicacion que se les va a dar, porque aunque sus tolerancias son mas reducidas hay que evaluar

si vale la pena el costo adicional.

3. Diseno de EjES. El proceso de disefio para estos elementos involucra multiples

complejidades pues se requiere cumplir con requisitos y/o limitaciones geométricas,
considerar el ensamblaje de piezas y el montaje del sistema completo, evitar sobreesfuerzos en

el material, ademas de disminuir en lo posible las deformaciones y deflexiones.

El analisis de esfuerzos es complejo ya que se somete al componente a esfuerzos de flexion
y torsion, y en algunos casos a esfuerzos de tension. Dada la rotacién de la pieza, los esfuerzos
de flexion comprimen y tensan al eje de forma repetida y si se desea que el eje pueda girar en
ambos sentidos, los esfuerzos de torsion alternaran su direccién al cambiar el sentido de
rotacidn. Si existe una componente axial significativa, los esfuerzos de tensién/compresion
también serdn bidireccionales. Lo anterior hace necesario que se haga un disefio tomando en

cuenta la fatiga a la que se sometera el material del eje.

Cabe resaltar que no existe un enfoque Unico para el disefio de ejes por lo que la soluciéon
planteada puede no ser la mejor opcion. En las secciones subsiguientes se describe el proceso

de disefio para el eje propuesto junto con la teoria que respalda las suposiciones hechas.

a. Analisis cuasiestatico. una primera aproximacion sugerida es atacar el

problema de disefio de los ejes como un elemento sometido a cargas
cuasiestaticas. Esta suposicion implica que las fuerzas en el sistema se aplican ocasionalmente,

siempre sobre los mismos puntos y siempre con la misma direccion y magnitud.

El cabezal divisor a diseiar, cumple con casi todos los requisitos, especialmente porque en
esencia no es un mecanismo de accion continua. Adicionalmente la aplicacidn intermitente de
fuerzas con tan bajas magnitudes hace pensar que la fatiga de los materiales no ocurrird de

forma tan répida.

Utilizando la teoria de la energia de distorsion, se pueden combinar los distintos esfuerzos
que se dan en el eje, y hacer una comparacién contra los esfuerzos de resistencia del material a

utilizar.
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Si se usa esta metodologia, hay que considerar que el criterio que no se toma en cuenta es
la reversibilidad de la direccion de las fuerzas. Si el disefio se deseara optimizar para soportar
mayores torques de entrada o salida, las fuerzas resultantes de mayor magnitud tendran mucho

mas impacto y el andlisis cuasiestatico podria no ser representativo.

b. Analisis de carga variable. Este criterio de disefio toma en cuenta

magnitudes fluctuantes en las fuerzas aplicadas en un sistema, cambios de direccidn y
aleatoriedad en el tiempo de aplicacion de la fuerza. Analizar sistemas con carga variable se
traduce a que basicamente se debe considerar la fatiga que ocurrird en los materiales utilizados

en los elementos de interés.

Se prefirié esta metodologia pues se considera que el disefio puede operar a distintos
regimenes como se expuso en secciones anteriores (vid supra). Esto permite un analisis de
esfuerzos fluctuantes y se puede igualmente utilizar la teoria de la energia maxima de distorsion
para combinar los esfuerzos en los ejes y obtener un solo esfuerzo representativo que se puede

comparar contra el esfuerzo de fatiga del material que se vaya a utilizar.

C. Procedimiento de diseio

1) Preseleccion del material. En este punto es evidente que no se

conocen los esfuerzos en los ejes y la practica normal es escoger un material

después de haber calculado los esfuerzos resultantes. Las bajas magnitudes de las fuerzas hacen
facil una decisién preliminar de escoger un acero barato con buenas cualidades de resistencia.
Por supuesto, que si el material no cumple con las caracteristicas necesarias, basta con escoger

uno con las cualidades que se requieran.

Para propdsitos de esta tesis, una preseleccién ayudara a comparar los resultados de
esfuerzos obtenidos contra las resistencias del material escogido. La seleccién del material se
basa en recomendaciones de estandares de la ANSI/AGMA vy la practica comun, sumado al
importante requisito que se escoja un material que sea comercializado en el pais y que de

preferencia no requiera pedidos especiales o una inversién fuerte de dinero.
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Los ejes en la mayoria de casos son de acero. Como virtualmente todos los aceros tienen el
mismo maddulo de elasticidad, el control de la deflexion en los ejes no es cuestion de resistencia
sino de disefio de geometria. La resistencia es importante sélo para controlar los esfuerzos de
carga y generalmente para este propdsito se usan aceros de bajo o mediano carbono (Budynas-

Nisbett 2008: 349).

Inclinarse por resistencias mas altas, adquiridas por medio de tratamientos térmicos o
aleaciones especiales, ayuda sdlo de forma moderada contra la falla por fatiga. Una buena
practica es escoger un material barato de bajo carbono para propdsitos del primer disefo. Si las
consideraciones de esfuerzo predominan sobre las deflexiones, un material de mayor resistencia
debe ser elegido y esto puede permitir la reduccion de las dimensiones del eje hasta que las

deflexiones ya sean lo suficientemente considerables (Budynas-Nisbett 2008: 349).

Como en los elementos presentados con anterioridad, la intencion de este disefio fue
escoger el material recomendado por estandares que tenga las cualidades aceptables mds bajas
posibles. El propdsito es dar una idea de hasta donde se puede llegar con materiales comunes y
de facil accesibilidad, al mismo tiempo que se deja la inquietud planteada de hasta donde se

puede llevar el disefio con materiales de mejores caracteristicas.

Para el disefio entonces se escogid un acero AISI 1020, con las caracteristicas de un acero

estirado en frio.

Cuadro 18: propiedades del acero AlSI 1020

AlSI 1020 (estirado en frio)

Densidad p | 7872 kg/m?

Coeficiente de Poisson v 0.30

Modulo de elasticidad E 200 GPa

Resistencia a la tensién | S, | 420 MPa

Resistencia a la fluencia Sy 205 MPa

Elongacién - 15%
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a) Resistencia a la fatiga del AISI 1020. Antes de proceder con el
analisis de carga variable es esencial conocer la resistencia a la fatiga del
material del eje. Aqui se utilizard el método que propone Budynas-Nisbett (2008: 275) para

estimar la resistencia a la fatiga en los aceros.

Una estimacion inicial para aceros con resistencia a la tension menor a los 1400 MPa es

basarse en el valor medio de la resistencia a la tensién especifico del material.
Para el AISI 1020 este valor es:
S'.=05-5,, =0.5(420) = 210 MPa.

Este esfuerzo se estima a partir de graficas de pruebas en especimenes de distintos aceros.

Para condiciones realisticas es necesario corregir esta estimacion usando la ecuacion de Marin:
J— !
Se = kakpkckakeksS'e
Donde:

k, = factor de superficie

k, = factor de tamafio

k.= factor de carga

kq= factor de temperatura
k. = factor de confiabilidad

k¢= factor de efectos diversos

El factor de superficie modifica la resistencia al considerar el acabado de superficial del
material que a su vez depende del método de produccién utilizado. El factor se estima con la
., _ b . . , . .
ecuacién k, =a-S,; . Para aceros maquinados o estirados en frio los coeficientes son

a =4.51yb = —0.265. El factor de superficie se calcula entonces con un valor de 0.91.

N > d -
Para el factor de tamafio se usa la ecuacién k, = (;7) 0170 ‘nara didmetros entre 2.79 y

51 mm. El factor en este caso es de 0.85 para un didmetro nominal de 20 mm (eje del tornillo) y
0.79 para un didmetro nominal de 30 mm (eje de la corona). Por practicidad se usara sélo un

valor y se escoge 0.79 por ser el mas critico.
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En el caso del factor de carga, su valor depende de la naturaleza de la carga, i.e. si es axial
(k. = 0.85), de flexion (k. = 1) o de torsién (k. = 0.59). Para el caso especial de cargas combinadas,

Budynas-Nisbett (2008:310) recomienda usar k. = 1.

El factor de temperatura toma en cuenta que para temperaturas muy bajas el
comportamiento del material tiene a ser fragil mientras que para temperaturas altas el
comportamiento es ductil. Para una temperatura de operaciéon de hasta 50°C el factor es

ky = 1.010.

Dado a que los datos de fatiga conocidos se basan en datos de laboratorio que
inevitablemente tienen una dispersidn, se tienen desviaciones en los calculos. Para mejorar la
confiabilidad se utiliza una correcciéon derivada de normalizar los datos en una distribucidn
gaussiana. De acuerdo a lo anterior, para una confiabilidad de 95% el factor de modificacién es

k, = 0.868.

El factor k¢ abarca otros efectos que puedan influir en la resistencia como esfuerzos
residuales en el material, corrosién, rozamiento, frecuencia ciclica, etc. Dado a que se
desconoce la naturaleza real de estas condiciones para el presente disefio, el valor del factor de

efectos diversos se deja como kf = 1.

Finalmente se puede calcular el esfuerzo de fatiga para el AlSI 1020, para las condiciones de

diseiio antes expuestas. El resultado es:

S, = (0.91)(0.79)(1)(1.010)(0.868)(1)(210) = 132 MPa

2) Eje del tornillo. para disefiar esta pieza se debe considerar si el tornillo se

va a montar sobre el eje, o si el tornillo se va a maquinar de manera integral

con este. En la primera opcidon hay que considerar el montaje y desmontaje del tornillo y
considerando que el didametro de raiz de este es bastante pequefio, esto puede resultar en un
eje con dimensiones reducidas y que probablemente tenga problemas de deflexién. Segun
Juvinall (2005: 667), para poder montar un tornillo a un eje el didmetro del elemento debe ser

de almenos d,, = 2.4p + 27.94 (mm).
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Considerando que el paso axial calculado es de 3.927 mm, el didmetro tendria que ser al
menos de 37.36 mm para poder fabricar el tornillo por separado. Multiples fabricantes de servo
transmisiones como Atlanta y Glidel por mencionar algunos, utilizan disefios integrados al eje

cuando la distancia entre centros es pequena.

Se optd entonces por disefiar un eje donde conjuntamente se debe maquinar el tornillo sin
fin. Antonsson (2008:396) propone que para tornillos de dimensiones pequefias se utilice una

geometria similar a la que se muestra en la Figura 31. De hecho en catdlogos como los de las
compaiiias alemanas Henschel Antriebstechnik y Atlanta y la japonesa KHK se observan

geometrias similares.

Figura 31: ejemplo de geometria para ejes de tornillo sin fin

S lp==liei="

f Ll

Teniendo en cuenta ejes que ya existen en la industria de las transmisiones servo

conducidas, se podra realizar un esbozo preliminar con dimensiones tentativas.

a) Diametro uniforme estimado. Se puede partir del hecho que el

didmetro de raiz del tornillo es la dimensidon diametral mas pequeia para

este engranaje. Si se disefia un eje escalonado en forma decreciente hacia los extremos a partir
del tornillo, se arriesga a un disefio que tenga un eje muy esbelto y sea propenso a deflexion.
Como consecuencia una desalineacion angular elevada repercute en el funcionamiento de los

cojinetes que solo pueden tolerar ciertos grados de mala alineacién.

Se procede con mayor seguridad si se opta por un eje escalonado con didametros
ascendentes hacia los extremos, tal y como se mostré en la figura pasada. Por lo tanto el
didmetro mas pequeiio que es el didmetro de raiz d, = 10.900 mm serd la medida diametral

critica y la base para el resto del disefio.
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Como una recomendacion, Shigley (2002: 1122) propone dos ecuaciones basadas en
analisis de cortante, momento y deflexidn en vigas. Conociendo todas las fuerzas y momentos a
los que se someteran los ejes, asi como la inclinacidn angular permitida para los cojinetes, se
puede calcular un didmetro uniforme que satisfaga las restricciones de distorsién impuestas por
las ecuaciones. Este didmetro uniforme pude servir de referencia para tener una idea de la

robustez que tendra el eje.

b) Dimensionamiento geométrico. Es importante realizar varios

esbozos que den una idea de las dimensiones que se desean para el eje.

Estas dimensiones luego se revisan para ver si soportan los esfuerzos requeridos. Esto da lugar a
que la geometria del eje vaya cambiando continuamente y/o que los elementos a montarse en

el eje cambien también sus dimensiones.

Para el disefio del eje ya existen dimensiones impositivas para acomodarse al espacio
disponible donde se instalaria la transmisidon®. Se priorizé modificar lo menos posible a los
engranajes y de preferencia no cambiar la seleccidn de cojinetes. La sobredimension de estos
ultimos en sus didmetros interiores permite disefiar “para afuera”, permitiendo a los didmetros
del eje poder crecer de ser necesario y ser mas robustos para que haya mas seguridad a la hora

de evaluar el disefio contra los esfuerzos.

Haber hecho una seleccidon previa de los cojinetes también ayuda bastante a dimensionar el
eje. Se habian calculado reacciones en los cojinetes para distancias tentativas, asi que el disefio
se debe apegar a esas distancias de ser posible. La separacién de los cojinetes respecto al
engranaje debe ser lo mas pequena posible a manera de evitar desde un principio las

deflexiones en el eje.

Los cojinetes escogidos imponen también dimensiones para un correcto montaje como el
ancho, didmetro interior, hombros de soporte y radios maximos permisibles. Estas dimensiones
se pueden consultar en los Cuadros 15 al 17. Esta informacién adicional amplia la base de

conocimiento de las dimensiones requeridas en el eje.

5\, .. . .~
Véase limitaciones para el disefio
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Se considerd también la instalacién de anillos de retencidn para fijar la posicion axial de los
cojinetes sobre el eje. La seleccion es directa y sencilla ya que las dimensiones de los anillos
estan estandarizadas asi como las medidas requeridas para las ranuras de montaje. Para el
montaje de cojinetes con diametro interior de 15 mm, se seleccionaron anillos de retencion
externos de un catdlogo. Los anillos son para ejes de 15 mm de didmetro. Estos se pueden
seleccionar de normas comunmente utilizadas como la estadounidense ANSI/ASME B27.7 o la

norma alemana DIN 471.

Con esta informacion disponible se procede a realizar el dimensionamiento completo del

eje. La geometria propuesta se encuentra adjunta en el apéndice.

C) Analisis de esfuerzos. El eje del tornillo esta sometido a una mezcla de
fuerzas axiales, tangenciales y radiales que a su vez producen esfuerzos de
tension, momentos de flexiéon y torsidon. Esto da como resultado que en el eje exista un

complicado estado de esfuerzos.

El desarrollo de algunas teorias de falla permite analizar estas cargas pero sélo un tipo a la
vez. Sin embargo, la teoria de la energia de deformacidn permite que un estado de esfuerzos
pueda representarse con un solo esfuerzo equivalente también conocido como el esfuerzo de
von Mises. Este esfuerzo equivalente pude compararse entonces con la resistencia a la fluencia 'y

la resistencia a la fatiga para ver si la geometria del eje es adecuada o no.

A partir de la teoria de la energia de deformacidn, un estado de esfuerzos plano se puede
describir mediante la ecuacién o’ = (0,2 + 37,,2)"/? , donde o representa el esfuerzo

equivalente o esfuerzo de Von Mises.

Para los esfuerzos combinados axiales, de flexion y de torsidn se tiene entonces que:

1/2
o' = [(aaxial + aflexién)z + 3Ttorsi()nz]

Para la geometria del eje del tornillo que ya estd determinada, se propone el analisis de
esfuerzos basandose en la metodologia de Budynas-Nisbett (2008: 309) y para la evaluacién del
disefio se propone usar el criterio de falla para cargas fluctuantes ASME-Eliptico utilizado por el

estandar ANSI/AGMA 6001-D97.
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La consecuencia de que el mecanismo se disefie para girar para un lado o para el otro y que
su frecuencia de uso sea intermitentemente, es que exista una fluctuacién en las cargas y que
también haya cambios de direccion en las mismas. Para analizar esto se hace necesario calcular
una componente de esfuerzo medio o, y una componente de esfuerzo alternante o, para cada

tipo de carga (axial, flexion y torsién).

Estas componentes deben calcularse para cada uno de los puntos criticos en el eje del

tornillo. Esos puntos se pueden visualizar en la siguiente figura:

Figura 32: puntos criticos del eje del tornillo
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Por conveniencia a cada punto critico se le asignd una letra a modo de facilitar la

identificacion de estos.

En el disefio no es necesario analizar el eje en toda su extensidn, si no que sélo en los
puntos mas criticos, es decir donde existan concentraciones de esfuerzo provocadas por
cambios abruptos en la geometria del eje. Hay que tomar en cuenta que para cargas fluctuantes
la concentracién de esfuerzo debe ser corregida por sensibilidad a la muesca. La sensibilidad a
una irregularidad en una superficie sometida a cargas variables depende de las caracteristicas

del material con que este fabricado el elemento (Budynas-Nisbett 2008: 287).

Los factores de concentracidon de esfuerzo se corrigen para la fatiga con las ecuaciones de

sensibilidad a la muesca:
Kf= 1+q(K:—1)

Kfs =1+ QCortante(Kts -1
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Donde K; corresponde a factores de concentracion de esfuerzo tipicos para tensiéon o
flexion y K., para factores de torsion; K; es el factor de concentracidon de esfuerzos corregido
para flexién o tension y K es el factor de concentracion de esfuerzos corregido para la torsion.
El valor g denota la sensibilidad del material al punto critico y sus valores se determinan a partir
de graficas apropiadas (Budynas-Nisbett 2008: 287). Un valor g = 0 significa que no hay
sensibilidad alguna y por lo tanto la concentracion de esfuerzo resulta ser Ky = 1. Un valor q =

1 significa que la sensibilidad al cambio de geometria es total y por lo tanto Ky = K;.

Para los puntos criticos del eje del tornillo, los valores de concentracion de esfuerzos para
cada tipo de carga se obtienen de tablas que se encuentran en cualquier libro de disefio. Se
utilizan las dimensiones del eje mostradas en el plano adjunto en el apéndice. El siguiente

cuadro resume los valores:

Cuadro 19: valores de concentracion de esfuerzos en puntos criticos del tornillo

Kt A B C D E F G H | J K L

axial 1.00 150 550 240 150 3.00 3.00 150 240 550 150 1.00
flexion 100 1.40 550 200 130 3.00 3.00 130 230 550 140 1.00
torsion 1.00 120 3.00 1.70 120 3.00 3.00 120 160 3.00 120 1.00

Los valores de sensibilidad en cada punto critico, para cada tipo de carga son:

Cuadro 20: valores de sensibilidad en puntos criticos del tornillo

q A B C D E F G H | J K L

axial 000 0.75 100 060 080 100 1.00 0.80 050 100 0.75 0.00
flexion 0.00 0.75 100 060 0.80 100 1.00 0.80 0.50 100 0.75 0.00
torsion 0.00 095 1.00 080 095 1.00 100 095 0.70 1.00 0.95 0.00

Utilizando las férmulas para corregir los factores de concentracion para la fatiga, los nuevos

valores corregidos para los puntos criticos para cada tipo de carga son:

Cuadro 21: valores de concentracion de esfuerzos en el eje del tornillo

corregidos para la fatiga

Kf A B C D E F G H | J K L

axial 100 138 550 184 140 300 3.00 140 170 550 138 1.00
flexion 1.00 1.30 550 160 1.24 3.00 3.00 1.24 165 550 130 1.00
torsion 1.00 119 3.00 156 119 3.00 3.00 119 142 3,00 119 1.00
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Con las consideraciones de concentracién de esfuerzo, y utilizando la teoria de energia de
deformacién, las componentes combinadas de esfuerzo medio y esfuerzo alternante en cada
punto critico se calculan como:

1/2

, (Om)axiat]” 2
Om = [(Kf)flexién(am)flexién + (Kf)axial %;Lm] +3 [(Kfs)torsi(m(Tm)torsién]

1/2

: (9 axiat | 2
0q= [(Kf)flexién(aa)flexién + (Kf)axial %;Lal] +3 [(Kfs)torsi(m(Ta)torsi()n]

En cada punto critico, los esfuerzos que aparecen en las ecuaciones anteriores se calculan

para la geometria cilindrica del eje (Budynas-Nisbett 2008: 355). Las ecuaciones se resumen en

la tabla siguiente:

Cuadro 22: esfuerzos medios y alternantes para geometrias cilindricas

Carga axial Carga de flexion Carga de torsién
. 4F, 32M,, 16T,
Esfuerzo medio Oy = — O = —3 O = —
4F, 32M, 16T,
Esfuerzo alternante O, = - Og = — O = —

Donde d representa el diametro mas critico en el punto de interés.

Para obtener la fuerza media y la fuerza alternante se necesita conocer la fuerza maxima y

la fuerza minima que actuaran en el punto critico. Conocidas las magnitudes, la fuerza media y

alternante se calculan respectivamente como:

Fm — Fmin ;Fmax
Fa _ |Fmin ; Fmax

Los momentos medios y momentos alternantes, asi como los torques medios y torques

alternantes se calculan de la misma manera reemplazando a la fuerza, por la magnitud vy

dimensional que corresponda.
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Dado a que las magnitudes de fuerzas en el sistema son bajas, los esfuerzos resultantes
dependeran de estas magnitudes, resultando a veces en esfuerzos despreciables dependiendo
del punto critico. Como simplificacion, en lugar de calcular individualmente las fuerzas, torques
y momentos para cada punto critico, se utilizaron los valores maximos que ocurren en el ejey
se aplico ese valor a todos los puntos criticos. En otras palabras, se asumié que todos los puntos

de interés estan sometidos a fuerzas, torques y momentos maximos.

Del Cuadro 10, se puede notar que la fuerza axial maxima es de 376.32 N y la minima es de
373.25 N. De aqui se calcula que F,, =374.78 Ny F,= 1.54 N. De forma analoga el torque maximo
esde 0.51 Nmy el torque minimo de 0.37 Nm, por lo que se calcula que T,,=0.44 Nmy T, = 0.07

Nm.

Por aparte, como el eje esta rotando en una u otra direccién y el eje se comprime y se
tensa de forma alternada se considera al esfuerzo de flexién como completamente reversible

por lo que el momento medio M,, = 0 (Budynas-Nisbett 2008: 357).

Para obtener la componente alternante se necesita entonces conocer el esfuerzo de flexion
para determinado régimen de operacion. Si se utiliza el régimen de disefio de 320 rpm en la
entrada y se utilizan las fuerzas correspondientes del Cuadro 10 junto con las reacciones de los

cojinetes Ay B, se obtiene el siguiente diagrama de momentos para los planos xz y xy del eje:

Figura 33: diagramas de momento para el eje del tornillo
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El momento alternante resultante se calcula como M, = v1.59% 4+ 3.432 = 3.78 Nm.

Finalmente, con todos los datos necesarios se puede calcular ¢’, y ¢’,, para cada punto
critico. Se recuerda el hecho de que se asumid que cada punto critico estaba sujeto a la carga
maxima de tension, flexion y torsién. Los resultados de los esfuerzos equivalentes para cada

punto critico se presentan en el siguiente cuadro:

Cuadro 23: resumen de los esfuerzos medios y alternantes de Von Mises

para cada punto critico del eje del tornillo

Esfuerzo A B C D E F G H | J K L

Didmetro (mm) | 12.00 12.00 14.15 15.00 10.90 10.90 10.90 10.90 15.00 14.15 12.00 12.00

Axial
o’'m [Mpa] 3.31 4.56 13.11 3.90 5.65 12.11 12.11 5.65 3.61 13.11 4.56 3.31
o'a [Mpa] 0.01 0.01 0.03 0.01 0.01 0.03 0.03 0.01 0.01 0.03 0.01 0.01
Flexion

o'm [Mpa] 10.91 1418  36.58 8.93 18.17 4395 4395 18.17 9.21 36.58 1418 10.91
o'a [Mpa] 10.91 14.18  36.58 8.93 18.17 4395 4395 18.17 9.21 36.58 1418 1091

Torsion
Um [Mpa] 1.30 1.54 2.37 1.04 2.07 5.23 5.23 2.07 0.94 2.37 1.54 1.30
Ta [Mpa] 0.21 0.25 0.38 0.16 0.33 0.83 0.83 0.33 0.15 0.38 0.25 0.21

Ahora segun los criterios de la ANSI/AGMA 6001-D97 (1997: 14) se pueden combinar los
esfuerzos medios 0", axiat » O'm,flexién Y Tmtorsién €N UN solo esfuerzo medio equivalente
utilizando de nuevo la teoria de energia de distorsién. Lo mismo aplica para los esfuerzos

alternantes.

1/2
_ , (' maxiat]” | 1.
om =1|(0 m)flexi(')n + 2 3[(r m)torsi()n]z
0.85
(0" Daxiat] v
- ' g jal )
Oq = [(U a)flexi()n + gBanla +3[(z a)ttorsi()n]2
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Ahora se procede a evaluar para el criterio de falla ASME eliptico, cuya formula es:
2 2 1

Ea) Om
il +— —
(Se Sy n?

Donde se pueden evaluar los esfuerzos obtenidos contra las resistencias de fatiga y fluencia
del material escogido. Si el factor de seguridad n > 1, entonces el didametro del eje es adecuado

en ese punto critico.

El factor de seguridad se calcula despejando el criterio de falla eliptico como:

Para cada uno de los puntos criticos evaluados, los factores de seguridad resultaron ser:

Cuadro 24: factores de seguridad para los puntos criticos del eje del tornillo

A B C D E F G H | J K L

om,tot [MPa] 1497 19.72 5217 13,64 25.07 5890 5890 25.07 13,55 5217 19.72 14.97
oa, tot [MPa] 1092 1420 36.63 8.95 18.19 44.02 44.02 18.19 9.23 36.63 1420 10.92

n (AGMA) 9.06 6.93 2.66 10.53 5.43 2.27 2.27 5.43 10.39 2.66 6.93 9.06

De donde se puede observar que los didametros elegidos en todos los puntos son seguros
segun este criterio de evaluacidon. Como se podra notar, los puntos mas delicados son el Cy el J,
que al referirse a la Figura 32, se ve que son las ranuras de montaje de los anillo de retencidn.

Los puntos Fy G, donde el tornillo se une con el eje merecen bastante atencion.

= \2 = \2
La curva eliptica para el AISI 1020 (1%) + (%) = 1 se muestra a continuacion, junto

Fa 4 Tm

con la recta de Langer,
205 = 205

= 1 para fluencia en el primer ciclo:
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Figura 34: Criterio eliptico de falla por fatiga para el AlSI 1020

0 FU -] 30 : 40 50 i &0 70 i BO P ®0 i 100 | 110 120 § 130 140 i 150 160 § 170 180 190 200 210

Componente media del esfuerzo de Von Mises, 6, [MPa]

Componente alternate del esfuerzo de Von Mises, dg

Si se ubican los pares ordenados (o, 0,) del Cuadro 24 de cada punto critico se puede ver

gue en todos los casos se estd muy por debajo de la curva ASME.

Para evaluar contra la fluencia en el primer ciclo de carga el factor de seguridad se puede
calcular de forma conservadora como sigue (Budynas-Nisbett 2008: 357):
— Sy
n, =
gg + oy
Como ejemplo, para el punto G o F donde el par ordenado de esfuerzos es mayor, una

rapida estimacion del factor de seguridad contra la fluencia en el primer ciclo de carga es:

205

g0+ 45 0

d) Deflexion del tornillo. El estdndar AGMA 6022-C93 evalua la deflexion
en el tornillo con un calculo simplificado (1993: 27), donde primero se

deben calcular las reacciones en los cojinetes segun las ecuaciones:

F7U-4) E%d,\° (F'U-4A)\
kA= )t I



81

2
F,”A E,%d,\° (E, A
RB =
< T B

Donde las distancias A y | se definen como aparecen en la figura siguiente:

Figura 35: reacciones de cojinetes segiin la AGMA

(para tornillo de rosca derecha)

RBje—— A ! ’_I_IRA
(O] S s— p— O

O

Si se utiliza el valor [ como 88 mm vy el valor A como 45 mm, entonces las reacciones

radiales RAy RB son iguales a 34.28 N y 85.50 respectivamente.

El AGMA luego simplifica el eje del tornillo como una viga con un didametro igual al

didmetro de raiz del sin fin.

Figura 36: representacion simplificada de la AGMA del eje del tornillo

RB, RA

, |

- - - L d,

l K T

F

Haciendo sumatoria de fuerzas en direccion vertical se obtiene el valor de la fuerza F como:
F=RA+RB=120N

De donde se calcula el valor de k como: k = % =~ 0.30

Este pardmetro representa el factor de carga equivalente.

e . L FI3 2 1
La deflexion del tornillo se calcula con la ecuaciény = —— (1 — k) Gk — 5 k?)3/2
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ndr4

El momento de inerciaes ] = = 693 mm*

Usando el mdédulo de elasticidad del AISI 1020 como 200,000 MPa, la longitud como 88 mm

y el valor de k e I calculado, la deflexidn resultante es: 0.0096 mm

La deflexion permisible en el tornillo, de acuerdo con el estandar AGMA es igual a

0.025,/p, = 0.0025v3.927 = 0.0495 mm

3) Eje de la corona. El procedimiento de disefio para el eje de la corona

sigue exactamente la misma metodologia que en el caso anterior. Para efectos

practicos solo se sefialaran los detalles importantes y se proveen las tablas de los resultados del
disefio. La geometria propuesta para el disefio del eje puede consultarse en los planos anexados

al apéndice.

a) Consideraciones geométricas. El disefio del eje de la corona tiene

por objetivo principal ser el elemento de enlace entre la pieza que se fuese

a trabajar y el resto de la transmision. Los diametros grandes que se utilizaron para este eje
tienen el propdsito de darle la mayor rigidez posible, pues esto se reflejara en la pieza de trabajo

gue se conecte directa o indirectamente con el eje.

El didametro de 23 milimetros se escogié para que el eje pudiese ser adaptado a un eje
hueco a conveniencia de quien lo fabrique. Se disefid con agujero de 16 mm a todo lo largo para

comprobar que este era capaz de resistir los esfuerzos teniendo un agujero en el centro.

La eleccion de didmetro 16 mm tampoco es aleatoria. Este corresponde al ancho maximo
requerido en un eje hueco para poder adaptar conos Morse No.2 6 menores para una darle la
posibilidad a la transmisidn de una eventual instalacién de herramientas u otros dispositivos.
Por supuesto que la geometria del agujero cambiaria para este propdsito. El diametro continuo

de 16 milimetros solo es una muestra de como poder configurar el uso del eje.

Un eje hueco también tiene utilidad en caso se le instale un plato de torno con agujero

pasado en el centro. Esto permitiria alojar material dentro del eje que no se quiera maquinar.

Una ventaja adicional seria una pequeiia reduccidn en el peso del sistema.



Figura 37:

Conos tipo Morse

toper [ Laree | Spall [uengen Tt | T | gl Fom
w0 0.3561 0.2520 Z.00 246 | 0521 1.4%08
i 04750 0.3650 2.13 JO9B6 | D499 1.4287
W 0.7000 0.5720 1.3 .39% | D500 1.4307
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La idea principal de un eje robusto es poderle instalar un plato de sujecion de torno. Esta

podria tener un maximo de 80 mm de diametro (6 3 pulgadas). Existen platos con dimensiones

métricas estandarizadas como lo son los BISON, que posee una amplia gama de platos de torno

como los 3754 y 3575 de montaje frontal. Inclusive se pueden conseguir platos de instalacion

roscada como en BISON 3286, con diametros de 49 y 60 mm.

El propdsito en general es dejar virgen el extremo de salida del eje de la corona para que se

pueda adaptar al uso deseado habiéndose demostrado que puede aguantar las cargas con un

agujero pasado de 16 mm. La seleccién de aceros mas resistentes podria permitir inclusive de

otra clase de equipos o husillos.

b) Analisis de esfuerzos. El analisis de esfuerzos utiliza la metodologia

previa basada en la energia de la distorsidn y en una evaluacién final con el

criterio de falla por fatiga ASME—eliptico.
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Para el eje de la corona se identifican los siguientes puntos criticos:

Figura 38: puntos criticos en la geometria del eje de la corona

A continuacidn sdlo se presentan los valores utilizados y los resultados de evaluacion
siguiendo la metodologia antes descrita:

Cuadro 25: valores de concentracion de esfuerzos en puntos criticos del eje de la corona

Kt A B C D E F G° H I J K L

axial 1.00 150 650 250 150 240 100 150 250 6.50 1.50 1.00
flexion 100 150 650 270 150 240 160 150 270 6.50 1.50 1.00
torsion 1.00 1.10 3.60 2.10 130 150 130 1.20 2.10 3.60 1.10 1.00

Cuadro 26: valores de sensibilidad en puntos criticos del eje de la corona

q A B C D E F G H | J K L

axial 000 080 1.00 050 080 0.60 100 0.80 0.50 100 0.80 0.00
flexion 0.00 080 1.00 050 080 0.60 100 0.80 0.50 100 0.80 0.00
torsion 0.00 095 100 0.65 095 0.75 1.00 095 0.65 1.00 0.95 0.00

Cuadro 27: valores de concentracidn de esfuerzos en el eje de la corona
corregidos para la fatiga

Kf A B C D E F G H | J K L

axial 100 140 650 175 140 184 100 140 175 650 140 1.00
flexion 100 140 650 185 140 184 160 140 185 650 140 1.00
torsion 1.00 110 360 1.72 129 138 130 119 172 3.60 110 1.00

6 . . ~ . .
Los valores de concentracién de esfuerzos para el asiento de la cufia se extrajeron de Collins (2003)
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Cuadro 28: resumen de los esfuerzos medios y alternantes de Von Mises
para cada punto critico del eje de la corona

Esfuerzo A B C D E F G H | J K L

Axial
om [Mpa] 0.25 0.35 1.75 0.38 0.16 0.21 0.12 0.23 0.38 1.75 0.35 0.25
ca [Mpa] 0.04 0.05 0.27 0.06 0.02 0.03 0.02 0.04 0.06 0.27 0.05 0.04

Flexion
om [Mpa] 4.59 6.43 32.49 7.25 2.58 3.39 3.28 4.03 7.25 32.49 6.43 4.59
ca [Mpa] 4.59 6.43 3249 7.25 2.58 3.39 3.28 4.03 7.25 3249 6.43 4.59

Torsion
m [Mpa] 4.30 4.71 16.86 6.29 2.22 2.37 2.50 3.21 6.29 16.86 4.71 4.30
Ta [Mpa] 0.02 0.02 0.07 0.03 0.01 0.01 0.01 0.01 0.03 0.07 0.02 0.02

Cuadro 29: factores de seguridad para los puntos criticos del eje del tornillo

om, tot [MPa] 891 19.72 52.17 13.64 25.07 58.90 58.90 25.07 13.55 52.17 19.72 14.97
oa, tot [MPa] 6.47 3255 7.57 265 341 332 405 7.29 3256 6.75 4.65 0.06

n (AGMA) 15.26 3.78 3.83 1439 800 3.47 346 745 392 385 09.76 13.69

En el Cuadro 29, como en el caso del eje del tornillo, los puntos que requieren mayor
atencién son las ranuras de los anillos de retencion. El hombro de posicionamiento de la corona
también presenta un valor bajo de seguridad respecto a los demas al igual que el asiento de la

cuia.

Si se ubican los pares ordenados (o, 0,) del Cuadro 29 en la Figura 34 como se sugirié para

el otro eje, se puede ver que en todos los casos se esta muy por debajo de la curva ASME.

Para evaluar contra la fluencia en el primer ciclo de carga, el factor de seguridad se puede

calcular para un punto critico importante como el punto F:

__ Sy 205
YT+, 60+35
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Como ejemplo, para el punto G o F donde el par ordenado de esfuerzos es mayor, el factor

de seguridad contra la fluencia en el primer ciclo de carga es:

205

=2 _1q095
" =60+ 45

4) Seleccion de anillos de retencidn. Diversos métodos de montaje
existen para asegurar el posicionamiento de los elementos sobre un eje. Para
el disefio propuesto se escogieron anillos de retencién como una soluciéon sencilla y rapida para

garantizar la posicidon axial de los cojinetes.

El procedimiento de seleccién es bastante sencillo ya que los anillos se fabrican conforme a
estandares, por lo que basta con escogerlos de un catadlogo. Las normas de mds amplia difusion
son la ANSI/ASME 27.7 para series métricas y el estandar aleman DIN 471, que es de uso comun
inclusive entre fabricantes norteamericanos conocidos como ROTOR CLIPS, ARCON Y WALDES-

TRUARC.

Por consistencia de disefio se decidid utilizar anillos conforme a la norma ANSI/ASME pero
si se usasen anillos DIN, no habria problema alguno mas que con cambiar la geometria de las

ranuras para la retencion de los anillos que se escojan.

Para un eje de didmetro de 15 mm se escoge entonces un anillo con designacion
ANSI/ASME 27.7M 3AMI-15. La designhacidn para estos anillos de marca WALDES-TRUARC es
serie 1100-0150. Si se escoge otro fabricante, la designacién debe revisarse, e.g. AMERICAN

RING & TOOL Co. ofrece la serie 5100-059 para ejes de 15 mm.

Para poder utilizar anillos de la DIN, un equivalente para los anillos seleccionados se
identifica como DIN 471-15. Para estos ultimos su designacidn puede variar segun el fabricante,

e.g. serie D1400 para ARCON, serie DSH para ROTOR CLIP, A para SEEGER, etc.

Las dimensiones principales que se utilizan en los catdlogos se pueden estudiar

cuidadosamente de las siguientes figuras:
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Figura 39: dimensiones principales del anillo de retencion

b

i @

Figura 40: radio maximo permisible para el elemento a retener

R max

Figura 41: detalle de la ranura de instalacion del anillo

\i

Anillos de retencidn escogidos para el eje del tornillo:

*+ Serie 1100-0150, marca WALDES-TRUARC (ANSI/ASME 27.7M 3AMI-15)
Anillos de retencidn escogidos para el eje de la corona:

*+ Serie 1100-0250, marca WALDES-TRUARC (ANSI/ASME 27.7M 3AMI-25)

Para cualquier otro fabricante hay que verificar que el anillo sea dimensionado conforme al
estandar entre paréntesis. Si los anillos son de estandar alemdan entonces deberian ser
respectivamente DIN 471-015 y DIN 471-025.



Las dimensiones del anillo de 15 mm se muestran en las tablas a continuacion:

Cuadro 30: dimensiones del anillo de retenciéon de 15 mm

Dimensiones del anillo (mm)
Masa aprox.
Diametro libre Diam. De Secciéon | Seccion por 1000
(mm) Ancho del anillo agujeros Lug ancha angosta piezas
D tolerancia T tolerancia P min. B nom. | E nom. J nom. Kg.
+0.15
13.80 -0.25 0.9 +/- 0.06 1.2 2.80 1.80 1.05 0.54
Cuadro 31: dimensiones de ranura para anillo de 15 mm
Diametro del eje Dimensiones de la ranura (mm)
. L . Dist. Min.
mm | Equiv. Pulg Diametro de ranura Ancho de ranura | Profundidad
Hasta orilla
S S G tolerancia | F.ILM. | W | tolerancia d ref. Z min.
+ 0.00 -0.00
15 0.591 14.15 0.10 1.0 0.43 1.3
-0.12 +0.15
Cuadro 32: datos de aplicacion para anillo de 15 mm
Datos de aplicacién
Diametros durante el Cargas axiales rr?;(ri ?T?a
montaj isibl i
je permisibles R,ac_hos y chafl_a_nes permisible _
] Anillo méaximos permisibles del anillo Velocidad
Anillo ; de los elementos a permisible
instalado ) con R
montado Anillo Ranura retener ’
. enla max. o
en el eje h
ranura Ch. max.
(o c2 Pr (kN) Pg (kN) R max. Ch max. P’r(kN) rpm
21.7 20.6 8.7 3.2 1.0 0.6 3.8 27,000
Las dimensiones del anillo de 25 mm se muestran en las tablas a continuacién:
Cuadro 33: dimensiones del anillo de retencién de 25 mm
Dimensiones del anillo (mm)
Masa aprox.
Diametro libre Diam. De Seccion | Seccién por 1000
mm) Ancho del anillo agujeros Lug ancha angosta piezas
D tolerancia T tolerancia P min. B nom. | E nom. J nom. Kg.
23.10 51255 1.1 +/- 0.06 1.9 4.2 2.9 1.7 1.6
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Cuadro 34: dimensiones de ranura para anillo de 25 mm

Diametro del eje Dimensiones de la ranura (mm)
. s . Dist. Min.
mm | Equiv. Pulg Diametro de ranura Ancho de ranura | Profundidad
Hasta orilla
S S G tolerancia | F.I.M. | W | tolerancia d ref. Z min.
-0.15 -0.00
25 0.984 23.50 0.10 | 1.2 0.75 2.3
+0.00 +0.15
Cuadro 35: datos de aplicaciéon para anillo de 25 mm
Datos de aplicacién
Diametros durante el Cargas axiales Carga
montaje ermisibles i maxima
J p R,ac_hos y chafl_a_nes permisible _
] Anillo méaximos permisibles del anillo Velocidad
Anillo instalado de los elementos a R permisible
montado Anillo Ranura retener con
. enla max. o
en el eje h
ranura Ch. méx.
(o c2 Pr (kN) Pg (kN) R max. Ch max. P’r(kN) rpm
35.1 33.3 22.3 9.2 1.5 0.9 6.0 17,000

Las dimensiones de las ranuras ya estan incluidas en los planos del apéndice.

Como se observa de los Cuadros 32 y 35, existen limites de aplicacion para los anillos. En
cuanto a las velocidades permisibles estas son mucho mas altas de lo que se desea para la

aplicacion. La carga permisible de los anillos y de la ranura es mayor que la necesaria.

Hay que notar que la carga permisible en la ranura hay que corregirla para el material que
es use para los ejes, pues el fabricante la calcula con base en un material para el eje con
resistencia a la fluencia de 45,000 psi (310 MPa). Como el AISI 1020 tiene resistencia a la
fluencia de 30,000 psi (205 MPa), el factor de correcciéon es 30,000/45,000 que es
aproximadamente 0.65. Con este factor la carga permisible para la ranura es de 2.08 kN para el

anillo de 15 mm y 5.98 kN para el anillo de 25 mm. En todos los casos la carga a usar es segura.

De los mismos cuadros hay que comparar los radios maximos permisibles con la
informacién de los radios de los cojinetes de los Cuadros 15, 16 y 17. En todos los casos, los

radios estan por debajo de lo permisible.

Para la geometria de las ranuras, hay que poner atencién al radio maximo que se les puede

magquinar. Del cuadro siguiente, se determina que el radio maximo permisible es 0.1 mm.
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Cuadro 36: radios maximos para la ranura

Radio maximo en el fondo
Tamafo del anillo R
-0040 THRU -DDED &0
-0070 THRU -0180 0.1
=0190 THRU =0D300 0.2
-03Z0 THRU -DS00 0.3
—0520 THRU -1D0D 0.4

. . . , . . z
Para la distancia hasta la orilla mds cercana Z, el fabricante recomienda que 2 > 3, donde

aqui d representa la profundidad de la ranura. En ambos ejes la ranura esta dispuesta de forma

gue este pardmetro siempre se cumpla como se puede comprobar con los planos respectivos.

Se concluye de la previa revisidon de datos que para todas las condiciones de instalacion de

los anillos, el disefo esta dentro de las dimensiones permisibles.

5) Cufia para la corona. La seleccién de la cufia se facilita por el hecho que
también existen medidas estandarizadas para estas. Por otro lado, la geometria
de una cufia es tan sencilla (para cufias rectas o rectangulares) que inclusive se podria fabricar

de forma personalizada.

Los estandares mas utilizados en la industria en lo que respecta a cufias son el ANSI/ASME
B17.7-1967 (R1998) y el estdandar aleman DIN 6885. Para ser consistentes en el disefio de todo el
proyecto se decidid utilizar el estdndar ANSI. Sin embargo, para propdsitos de este disefio, esta

norma tiene el revés que sdélo existe en el sistema de unidades anglosajén.

Las conversiones fueron utilizadas con el propdsito de presentar las medidas métricas
necesarias para el disefio, pero para efectos de comparacién las medidas métricas se

presentardn en esta seccidn junto con la medidas en pulgadas (en paréntesis).

a) Geometria. En lo que respecta al disefio de la cufia se escogié un disefio
cuadrado con extremos redondeados. Esto permite maquinar facilmente el
asiento de la cufia con una fresa comun. Para un eje con dimensiones entre 22.225 mm (7/8 in)

y 31.750 (1 % in) se sugiere utilizar una cuia cuadrada con ancho (W) y alto (H) de:

W =H =635mm 1/, in)
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Figura 42: dimensiones transversales de la cufia

f HY2
------- -
z / \\ H{z

Para el control e inspeccién de las dimensiones después del maquinado de los asientos en
el eje y el engranaje, el estdndar provee ciertas medidas que se calculan a través de ecuaciones

correspondientes. Las dimensiones pueden verse con detalle en la siguiente figura.

Figura 43: profundidades del asiento de la cuiia en eje y engranaje

Profundidad del asiento de cufa Profundidad del asiento de cufia

e 1
S S
/] D |

N

B

I, P—

Para las medidas preferidas en pulgadas, los valores de Sy T estan tabulados en el estandar
ANSI B17.7 (1998: 6). En este caso las medidas deben ser calculadas como se presenta a

continuacion:

Y_D—\/DZ—W2_31—\/312—6.352
B 2 B 2

= 0.329 mm (0.129 in)

Donde Y representa la distancia radial desde la parte superior o cumbre tedrica del eje,
previo al maquinado del asiento, hasta la superficie superior del asiento ya maquinado tal que

se produzca una altura de asiento igual a H/2. Las dimensiones restantes son:

H
§ =D =Y~ =27.496 mm (1.083 in)
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H
T=D=Y+5+C=33973(1338in)

Donde el valor de Ces igual a 0.127 mm (0.005 in) para cufias de geometria paralela.

b) Esfuerzos. Existen dos modos de falla para las cufias: corte y

aplastamiento. La longitud de la cuiia debe der calculada para poder resistir

adecuadamente el torque que se va a transmitir a través de esta. La cuia estd sujeta tanto a
esfuerzos de corte como a esfuerzos de aplastamiento. Este Ultimo no es nada mas que un
esfuerzo normal que se produce por la compresién de una superficie contra otra (Hibbeler

2006:51).

El torque maximo al que estd sometido la cufia se pude ver en el Cuadro 11, que
corresponde a 9.40 Nm. Este torque pasa desde la corona hasta el eje a través de la cuiia, lo que
genera una fuerza contra la cuiia desde la corona, mientras que la cuiia presiona al eje. El eje

responde con una fuerza igual y opuesta, lo que somete a la cuia a corte.

Figura 44: fuerzas en la cuiia

—)-| w |-1—
™~ e 7

7N
\\ @”

—_— ]

a

La fuerza se puede calcular como F = 1000< = 1000 (ﬂ) =610 N.
T 31/2

Esta fuerza produce un esfuerzo de corte igual a T = F/wl, mientras que la teoria de la
energia de deformacién nos indica que la resistencia al corte de un material se define como

(Budynas-Nisbett 2008: 217):
Ssy = 0.577(S,)

Si se utiliza AISI 1020 para la cufia entonces S, = 118 Mpa.
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El esfuerzo permisible se pude definir con un factor de seguridad como sigue:

Tperm = sy/n

Si se igualan las anteriores expresiones para el esfuerzo cortante, y se despeja para /, la

longitud necesaria para la cuia es:

F-.n

l=—F+
w - Ssy

Donde w es el ancho de la cufia en milimetros y S, es la resistencia al corte en

megapascales o N/mm?’.

Con un factor de seguridad igual a 2 y un ancho de 6.35 mm (1/4 in) la longitud de la cufia

deberia ser de 1.628 mm (0.064 in).

Para evaluar contra el esfuerzo por aplastamiento se utiliza la mitad del area wl. Por lo que

la longitud necesaria en este caso seria de:

_2F-n

= = 3.256 mm (0.128 in)

w Sy,

La cufia en realidad necesita ser muy pequefia longitudinalmente, pero por cuestidon de
estabilidad y para poder ofrecer un darea mas uniforme de tranmision de torque se optd por una
cuia cuya longitud superar por lo menos el ancho de la corona. Esto se hizo basado en la
practica comun de que la cufia generalmente siempre es un poco mas pequefia que el elemento
instalado. La dimension de longitud se escogié de manera que la conversidon de pulgadas a
milimetros fuese lo mas precisa posible, asi que se escogid 15.875 mm (5/8”) como longitud de

cuna.

La distancia desde el hombro del eje para la corona hasta el asiento de la cufia es de 7 mm.

Las dimensiones se puden apreciar visualmente en la figura siguiente:



94

Figura 45: longitud de la cufia

10 mm

15.875 mm
(5187

6) Recomendaciones para el disefio del eje. Mientras que las
dimensiones del eje del tornillo se basaron en el didametro mas critico, las

dimensiones del eje de la corona fueron seleccionadas tentativamente para abarcar una gama
de aplicaciones. Si se establece una unica funcién para el mecanismo, entonces el didmetro del

eje de salida puede variar.

La seleccién de un acero aleado para el eje permitiria reducir los didametros para soportar
los esfuerzos concentrados en los puntos criticos. Las reducciones diametrales también se
pueden lograr si se escogen cojinetes mas pequefios que los anteriormente seleccionados. Si
también se toman en cuenta las sugerencias planteadas para cojinetes mas especializados, se

puede lograr una reduccién mayor en las medidas longitudinales de los ejes.

Estos cambios en conjunto, lograrian una considerable reduccién en el espacio que

ocuparia todo el mecanismo.
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Métodos alternativos de posicionamiento axial pueden ser utilizados como roscas con
roldanas. Se utilizaron anillos en principio por ser de rapida seleccidon y de bajo costo. Una
alternativa es usar cojinetes con ranuras externas para anillos. De esta manera, se evita
magquinar en el eje geometrias delicadas que sélo concentraran los esfuerzos. Como se pudo ver

en los resultados de ambos ejes, dichas ranuras son los puntos mas criticos.

Respecto a la cufia hay una consideracién de mucha importancia que se debe tomar en
cuenta. Al aumentar la longitud de la cufia para la estabilidad de montaje, el factor de seguridad
en este disefo se quintuplica. Es absurdo pensar que el elemento mas sencillo sea mas fuerte

gue un elemento mas delicado como lo es la corona.

Para evitar dafios en los engranajes, se recomienda extender los calculos de la cufia a
materiales con resistencias al corte mas bajas. Adicionalmente se puede pensar en personalizar
el disefio de la cufia y apartarse completamente de la norma ANSI, con el propdsito de diseiar
una cuia mas pequefia y propensa a fallar. Esto serviria para hacer de la cuia el elemento de

sacrificio de todo el sistema.



*

V. CONCLUSIONES

El mecanismo se disefié para apegarse lo mas cercano posible a las especificaciones
del cabezal de fabrica. Los criterios que se cumplieron a cabalidad fueron la
velocidad de salida y mantenerse dentro de los limites de espacio y peso

permitidos.

Del sistema, en general, la parte mas critica del disefio es la corona. Todos los
demas elementos en sus disenos finales tienen factores de seguridad satisfactorios.
Aunque la corona es segura para operarla dentro de los parametros establecidos en
este trabajo, su factor de seguridad es el mas bajo de todos siendo este 1.4 para la
fatiga. En todos los demas elementos se puede verificar que existe un claro grado

de sobredimension.

Deben considerarse elementos adicionales para el montaje y operacidn de la
transmisidn. Previo a escoger o disefiar dichos elementos, una revisién de las
sugerencias antes establecidas en el trabajo debe ser el primer paso para optimizar

el diseiio en la medida que sea posible.

Hay que considerar que el disefio se basd en materiales que estén al alcance de
cualquier disefador en el pais. Con las selecciones sugeridas en el trabajo quedan
establecidos los limites de fuerzas y esfuerzos que un redisefio debe superar. Una
disponibilidad de mejores materias primas permitiria superar los limites

establecidos en este trabajo.
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V. RECOMENDACIONES

A continuacién se presenta un resumen de las recomendaciones para cada una de las

secciones de disefio, correspondientes a la transmision, los cojinetes y el eje.

A. Transmision de tornillo y corona.

« Dadas las condiciones de uso probables para la transmisidn disefiada, la condicién auto-
bloqueante no se recomienda como sistema de bloqueo. Es mas, dicha condicién no
debe imponerse en los cdlculos y un sistema de bloqueo mecanico debe ser
considerado. La Unica forma de garantizar que la pieza a maquinar en el cabezal
permanezca estatica es aiadir un freno a la transmision que bloquee la rotacion del eje
de la corona. Se sugieren dos soluciones posibles: un mecanismo de accién manual que
requiere activarse y desactivarse cada vez que se maquine; o de preferencia un freno
accionado neumaticamente, donde la linea de presion de 6 bar que usa la prensa
neumatica de la fresadora CNC puede aprovecharse para accionar el freno y hacer un

control a distancia.

e Las posibles modificaciones, sugeridas por la AGMA 6022-C93 (1993:15), a los dientes de
la corona deben ser estudiadas y analizadas con mayor detalle. Estas incluyen el
aumento de adendos y dedendos, la reduccidn del adendo y por ultimo, la modificacion

de los dngulos de salida.

+ El disefio de los engranajes se basd en escoger los materiales aceptables mas baratos
posibles y que existan en el mercado de Guatemala. Otras combinaciones de metales se
pueden usar para aumentar la resistencia de la transmision aumentando asi la
capacidad de los dientes a ser sometidos a mayores torques y velocidades. Esto

dependerd del presupuesto que se tenga para materializar el disefio.
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e Para la precision de fabricacion y los calculos de disefio, se recomienda profundizar en

los estandares DIN para pares de engranajes corona-tornillo. Estos poseen un desarrollo
de geometria mas completo incluyendo las modificaciones de adendo (DIN 3975-1),
desviaciones de las dimensiones (DIN 3975-2), el andlisis de esfuerzos es mas completo
(DIN 3996), existen estandares especificos para las tolerancias de los tornillos y coronas
(DIN 3974-1 y DIN 3974-2), estandares para determinacién del juego (DIN 3967) y

presentacion de disefio (DIN 3966).

B. Recomendaciones en la eleccion de cojinetes.

La gran diversidad de configuraciones para los cojinetes permite una amplia seleccién y
en ningln caso esta es la Unica o mejor soluciéon para escoger los elementos. Por
ejemplo para cargas axiales se pudo haber optado por cojinetes de rodillos cénicos y
para cargas radiales, cojinetes de rodillos de aguja. La disposicién de los cojinetes en el
eje también puede cambiar, por ejemplo no es necesario en algunos casos tener un

cojinete flotante, pero esto se hizo por seguridad adicional en el disefio.

Con el objetivo de reducir las dimensiones de la caja se pueden optar por cojinetes mas
especializados como lo son los de contacto angular de cuatro puntos. Otra opcién es
utilizar cojinetes de rodillos cilindricos cruzados. Estos son comunes en las aplicaciones
de precision y maquinado como en las CNC. Se debe sopesar también si el uso de
cojinetes de mayor precision vale la pena para la aplicacién que se les va a dar, porque
aunque sus tolerancias son mas reducidas hay que evaluar si vale la pena el costo

adicional.

C. Recomendaciones para el disefio del eje.

La seleccién de un acero aleado para el eje permitiria reducir los didmetros para
soportar los esfuerzos concentrados en los puntos criticos. Las reducciones diametrales
también se pueden lograr si se escogen cojinetes mas pequefios que los anteriormente

seleccionados.
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Se pueden usar métodos alternativos de posicionamiento axial para los elementos que
van montados en el eje. Se utilizaron anillos en principio por ser de rapida seleccién y de
bajo costo. Una alternativa es usar cojinetes con ranuras externas para anillos. De esta
manera, se evita maquinar en el eje geometrias delicadas que sélo concentraran los

esfuerzos.

Respecto a la cufia hay una consideracidon de mucha importancia que se debe tomar en
cuenta. Al aumentar la longitud de la cuia para la estabilidad de montaje, el factor de
seguridad en este disefio se quintuplica. Es absurdo pensar que el elemento mas sencillo

sea mas fuerte que un elemento mas delicado como lo es la corona.

Para evitar dafios en los engranajes, se recomienda extender los cdlculos de la cufia a
materiales con resistencias al corte mas bajas. Adicionalmente se puede pensar en
personalizar el disefio de la cufia y apartarse completamente de la norma ANSI, con el
propdsito de disefiar una cufia mas pequefia y propensa a fallar. Esto serviria para hacer

gue la cuiia sea el elemento de sacrificio de todo el sistema.
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VIIl. APENDICE

Se anexan a continuacién todos los planos de la transmision disefiada.
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2 Caja de transmision n/a 1
1 Mesa de trabajo Acero Inoxidable 1
ITEM DESCRIPCION MATERIAL CANT.
LISTA DE PARTES
DIBUJADO POR: B 2 3
A. VIAU 27/4/2010 | UNIVERSIDAD DEL VALLE DE L&; A
GUATEMALA Q!
proveccioN DE | MATERIAL: DISENADO POR:
T LisTA DE PARTES | A. VIAU - TiTuLo;

& =

INSTALACION EN MESA

peso: N/A

DIMENSIONES EN MILIMETROS (mm) A MENOS
QUE SE ESPECIFIQUE LO CONTRARIO.

TAMANO HOJA: A JESCALA
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NOTAS:

1. RANURAS T, DE ACUERDO A DIN 650

Area de trabajo de la fresadora

+— 89.50 4—!—_7 200.00 4:‘/

Origen de la mesa

[t———— 150.00 ———— =~

6.50 — = t-—

1
[— 18.00 —»=
DETALLE A
ESCALA1:1
£\
— Wi,
—————————————————: iy
35.00 —
[—77.50
420.00 [——— 167.50 ————
[e— 185.00 ———— =
DIBUJADO POR: — s
A. VIAU 23/4/2010 | UNIVERSIDAD DEL VALLE DE [@
GUATEMALA et
provEccION DE | MATERIAL: DISENADO POR: Sl gie i
TERCER ANGULO ACERO INOX. EMCO MAIER - TiTULO:
@& 3 MESA DE TRABAJO
DIMENSIONES EN MILIMETROS (mm) A MENOS
peso: 20,243 kg QUE SE ESPECIFIQUE LO CONTRARIO. TAMANO HOJA: A JEscaa  1/4 | HOJA 12 DE 12
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