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1. Objeto

El proyecto tiene como fin el disefio de una transmisién y sistema de frenado para
un vehiculo que tiene la parte generadora de potencia separada de la parte tractora o
motriz, ya sea por barreras fisicas 0 por motivos funcionales.

El objetivo principal es buscar y adaptar alternativas a las transmisiones
tradicionales, las cuales estan restringidas a vehiculos rigidos y cuya potencia depende
del régimen de giro del motor de combustion. Las aplicaciones se centran en maquinaria
pesada, donde es frecuente disponer de torretas giratorias, traccion mediante orugas o
bien se busca un vehiculo compacto.

En lo referente al sistema de frenado, se han estudiado las alternativas posibles
tanto en su disposicion como tipo de freno y adaptado una de ellas a la maquina en
cuestion. Se disefiaran dos frenos, uno de servicio que decelere la maquina y otro de
estacionamiento que retenga la maquina en pendiente.

En este proyecto se va a estudiar el caso de una carretilla telescdpica (Figura 2.1),
analizando los diferentes medios de transmision de potencia, y desarrollando una
transmision y sistema de frenado que cumplan los requisitos de par y potencia
calculados en este mismo proyecto.

Figura 2.1 Terexlift Telelift 2506

2. Alcance

Debido a que los datos de partida son pobres, ha sido necesario realizar un
estudio dinamico de la maquina, donde a partir de unas especificaciones se calcule la
potencia y par necesarios en el motor para satisfacer las necesidades impuestas.

El presente proyecto cubre las necesidades de disefio en lo referente a los
elementos mecanicos, teniéndose en cuenta pero no especificando los elementos y
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circuitos hidraulicos de potencia y frenado, bastidores o elementos cuyo disefio dependa
de otras variables no calculables con los datos proporcionados.

En cuanto a la caja de transferencia, se han calculado todos los elementos, a
excepcion del accionamiento de marcha y la caja contenedora.

Para el diferencial se han disefiado todos los elementos que intervienen en la
transmision y sistema de frenado, quedando pendientes los bastidores, ya que dependen
de la distribucién de las cargas y los puntos de apoyo del chasis.

En lo referente a los reductores de rueda, se han calculado los elementos que
permiten la transmision de potencia, quedando sin especificar las manguetas y los
rodamientos de rueda, ya que su seleccion depende de los ciclos de carga de la maquina.

3. Antecedentes

Un manipulador telescopico o carretilla telescopica, es una maquina muy
utilizada en la agricultura y la industria. Es similar en apariencia y funcion a una
carretilla elevadora, pero con la mayor versatilidad que proporciona un brazo
telescopico que puede extenderse hacia delante y hacia arriba desde el vehiculo. En el
extremo de la pluma se pueden disponer de varios accesorios, como un cubo, las
horquillas de palets, un plumin o una plataforma elevadora.

Las carretillas telescopicas pueden tener diversas capacidades de carga y
elevacidn, ademas de poseer patas estabilizadoras o torreta giratoria (Figura 2.2).

Figura 2.2 Manipulador telescdpico con torreta giratoria

El concepto del manipulador telescépico nace de fusionar la utilidad de una
carretilla elevadora y los medios de una grua telescopica, obteniéndose una maquina
capaz de manejar cargas a alturas y cargas considerables.
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Figura 2.3 Carretilla elevadora (izda) y grua telescopica (dcha)

Su gran virtud y a la vez defecto, es que cuanto mas se extiende el brazo
telescopico, mas reducida se ve su capacidad de carga (Figura 2.4) debido a la
estabilidad. Una maquina con una capacidad de 3.000 kg puede ser capaz de levantar
con seguridad tan poco como 1.200 kg con el brazo completamente extendido en un
angulo de la pluma bajo. La misma maquina con el brazo telescopico recogido puede
ser capaz de soportar hasta 3.000 kg con el auge de elevarse a 70 °. El operador esta
equipado con una carta de la carga que le ayuda a determinar si una determinada tarea
es posible, teniendo en cuenta el peso, el &ngulo de brazo y de la altura. En caso
contrario, la mayoria de los manipuladores utilizan un ordenador que utiliza sensores
para controlar el vehiculo y avisara al operador y / o cortar la entrada de control
adicionales si se exceden los limites del vehiculo.

'| Con estabilizadores

am
10m

&6Im
5§8m
SMUm

Figura 2.4 Grafico de carga de un manipulador telescopico
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Las aplicaciones en las que este tipo de maquinas son mas demandadas se

centran en los sectores secundario y primario.

Construccion

En construccidn se suelen utilizar los manipuladores telescépicos debido a su
versatilidad, ya que pueden cargar palets con ladrillos o cemento a diferentes
alturas, sin necesidad de disponer de una estructura fija.

Sector industrial
En el sector industrial se utilizan basicamente para la clasificacion y
distribucion de productos en almacenes.

Mineria
En la mineria son utilizados para cargar camiones o cintas transportadoras
cuyos contenedores estan a una altura considerable.

Agricultura
Las aplicaciones en agricultura se centran en manipular fardos o troncos para
cargarlos en camiones o bien almacenarlos.

4. Normas y referencias

4.1 Disposiciones legales y normas aplicadas

En el siguiente proyecto se han seguido las siguientes normas para el correcto

dimensionado y propiedades de los elementos de la transmision.

- Normas
UNE 26076 Anillos de retencién de aceite. Tipo estrecho.

UNE-36009 Designacion convencional de aceros

UNE 18.088 Dimensiones para rodamientos de rodillos cénicos.

UNE 18.047 Dimensiones para rodamientos axiales.

UNE 18.091 Dimensiones para rodamientos radiales de agujas. Serie ligera.
UNE 18.031 Tolerancias para rodamientos radiales.

UNE 18.064 Tolerancias para rodamientos axiales.

UNE 18.004 Engranajes. Nomenclatura. Definiciones.

UNE 18.008 Engranajes. Principios fundamentals.

UNE 18.066 Engranajes rectos y helicoidales.

DIN 5472 Spline Shafts and Spline Bore Profiles with 6 Splines.

DIN 5480 Involute splines based on reference diameters.
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DIN 5482 Turnbuckles, forged.
AISI 302 High alloyed CrNi stainless steel.
- Reales decretos

R.D. 2042/1994 de 14 de octubre, por el que se regula la inspeccion técnica de
vehiculos.

- Directivas

DIRECTIVA 98/12/CE por la que se adapta al progreso técnico la Directiva
71/320/CEE del Consejo relativa a la aproximacion de las legislaciones de los
Estados miembros sobre los dispositivos de frenado de determinadas categorias
de vehiculos a motor y de sus remolques
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- Castillo, R. Calculo de costes en procesos de mecanizado por arranque de viruta.

- Luque, P. Ingenieria del automovil: sistemas y comportamiento dindmico.

- Mufoz Gracia, F. Célculo tedrico-practico de los elementos y grupos del vehiculo
industrial y automovil.

- Mufoz Gracia, F. El vehiculo industrial y automovil. Tomo |

- Mufoz Gracia, F. El vehiculo industrial y automovil. Tomo Il

- Porras Soriano, A. ; Marcilla Goldaracena, I. Transmisiones hidrostaticas.
Editorial: Catedra de Motores y Maquinas — UCLM

- Stokes, A. Manual gearbox design. Editorial: Butterworth- Heinemann Ltd.

- Timoshenko, Resistencia de materiales; Ed. Paraninfo, S.A., 2004.
- Urraza, G. Dibujo de ingenieria industrial (EUITI Bilbao).

- Zabalza Villava, 1. Sintesis de mecanismos y maquinas.

4.3 Programas de calculo

A lo largo del proyecto ha sido necesario realizar hojas de célculo para
simplificar procedimientos de célculo, para ello se ha utilizado el programa Microsoft
Excel 2010.

Para resolver determinadas estructuras se ha utilizado el software CESPLA,
basado en el método de las rigideces.

En cuanto a la realizacion de los planos se ha utilizado el programa Autodesk
Autocad 2016.

5. Definiciones y abreviaturas

5.1 Definiciones

Mangueta: elemento de la suspension que hace las funciones de apoyo de las ruedas y
les permite girar.

Inercia: la resistencia que opone la materia a modificar su estado de reposo o
movimiento.

Potencia al freno: medida de la potencia del motor sin la pérdida de potencia
provocada por los elementos de la transmision.

Tren epicicloidal: es un sistema de engranajes formado por uno 0 mas engranajes
externos o satélites que rotan sobre un engranaje central o planeta.

Flecha (deflexion): grado en el que un elemento estructural se deforma bajo la
aplicacion de una fuerza.

Valvulina: lubricante viscoso obtenido del petroleo, usado para engrasar los engranajes
de equipos mecanicos Yy cajas de cambios de los automoviles.
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5.2 Abreviaturas

Siglas y acronimos

UNE (Una Norma Espafiola)

DIN (Instituto Alemén de Normalizacion)

ISO (Organizacion Internacional de Normalizacién)

SAE (Sociedad de Ingenieros Automotrices)

ASME (Sociedad Americana de Ingenieros Mecanicos)

GL (Aceite para engranajes)

R.D. (Real Decreto)

Unidades de medida

Las unidades de medida utilizadas se corresponden con las que marca el Sistema
Internacional de unidades, en la tabla 2.1 se muestran las mas comunes en este proyecto.

m/s | Metro/segundo Unidad de velocidad

km/h | Kilbmetro/hora Unidad de velocidad

rad/s | Radianes/segundo Unidad de velocidad angular
rpm | Revoluciones/segundo | Unidad de velocidad angular
N Newton Unidad de fuerza

T Tonalada Unidad de peso

kg Kilogramo Unidad de peso

m Metro Unidad de distancia

mm | Milimetro Unidad de distancia

m* Metro cuadrado Unidad de area

mm? | Milimetro cuadrado | Unidad de &rea

N-m | Newton por metro Unidad de momento

MPa | Megapascal Unidad de tensién

Tabla 2.1 Unidades de medida

6. Requisitos de disefio

Los requisitos de disefio son valores que o bien los fija el cliente o bien
dependen de las condiciones exteriores. Estos datos son el punto de partida para el
disefio de cualquier sistema, cuya principal funcion es satisfacer las necesidades del

cliente.

EUITI BILBAO
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6.1 Especificaciones del cliente

Los requisitos de disefio marcados por el cliente son las caracteristicas que desea
que tenga la maquina, en este caso:

Peso: 4.300 [kg]

Batalla: 2,28 [m]

Anchura: 1,8 [m]

Centro de gravedad: [1.16, 0.7, 0.9]*
Pendiente superable: 40%

Superficie de trabajo: Terreno sin pavimentar
Velocidad marcha corta: 8 [km/h]

Velocidad marcha larga: 25 [km/h]
Neumatico: 12/16.5

*(Medido desde el eje delantero)

Cabe destacar que segun el Art. 6, Punto j, del R.D. 2042/1994, los vehiculos
especiales destinados a obras y servicios y maquinaria autopropulsada, cuya velocidad
por construccion sea menor de 25 [km/h] estdn exentos de someterse a inspecciones
periddicas (ITV).

6.2 Calculo de especificaciones

Partiendo de las caracteristicas dadas por el cliente, se han de realizar algunos
estudios para determinar las condiciones de trabajo de la transmision. Es el caso de la
potencia necesaria en las ruedas, principal factor en el disefio de una transmision, por
ello se han de estudiar las fuerzas que se oponen al avance del vehiculo en las
situaciones limite propuestas por el cliente. Una vez calculadas estas resistencias se ha
de tener una potencia disponible en las ruedas igual o superior a la calculada.

6.2.1 Fuerzas que se oponen al avance de un vehiculo

La definicion del conjunto motriz de un vehiculo, para cumplir con unas
exigencias determinadas (prestaciones), requiere el calculo previo de las resistencias
posibles que se le van a oponer en su avance en cualquier situacion.

Las resistencias son cuatro, que pueden o no coexistir en al mismo tiempo.

- Resistencia por rodadura (R, ).
- Resistencia por pendiente (R,).
- Resistencia por inercia (R;).

- Resistencia por el aire (R,).
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La suma de las resistencias, simultaneas, ha de ser vencida por una fuerza (F), de
empuje, en el eje motriz. Esta fuerza es consecuencia del par aplicado al eje, originado
por el par motor (M), después de ser sustituido por otro par equivalente (F-F).

/Mk\/ —
RN

Figura 2.5 Par en el eje y fuerza de avance

La fuerza (F) del par aplicada en el punto de contacto rueda-suelo, permite
impulsar al vehiculo hacia delante.

La potencia en rueda, cuando la velocidad es (V):
N, =FV 1)
Es inferior a la que en ese momento da el motor, (N,,), debido a las pérdidas por
rozamientos e inercias en la traslacion, (N,,), por lo que:

N, =N_-N, )
6.2.1.1 Resistencia por rodadura

Tiene su origen en la deformacion del neumatico y suelo. Cuando la rueda esta
estatica, la reaccidn del suelo al peso esta en la misma vertical que éste, sin embargo,
cuando rueda, dicha reaccion avanza una distancia (d), (extremo de la huella), dando
lugar a un momento resistente, que ha de ser equilibrado. Por tanto, parte del valor de la
fuerza (F), en la figura (F, ), vence a la resistencia por rodadura.

La resistencia por rodadura es independiente de que la rueda sea portadora (sélo
soporta peso) o motriz (soporta peso y transmite par motor).

- Rueda portadora

ZARE)

Figura 2.6 Resistencia por rodadura rueda portadora
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Para que el sistema de fuerzas esté en equilibrio, la resultante de (N) y
(R,) hade serigual y opuesta a la correspondiente de (F,) y (P).

Tomando momentos respecto al centro (O):
Nd=R,T (3)
R, = N-9 = P-9 4)
r r
Los valores del radio del neumatico bajo carga (r) y (d) son fijados por el
fabricante del neumatico para una carga (P) y presion determinada. Si las
condiciones anteriores son adversas, la resistencia a la rodadura puede aumentar,
con el consiguiente mayor consumo para una misma prestacion. Aunque la
resistencia por rodadura se considera constante e independiente de la velocidad,
esto no es estrictamente cierto.

- Portadora y motriz

l‘
F | IR
4d

Figura 2.7 Resistencia por rodadura rueda portadora y motriz

Al igual que en la rueda solo portadora, el punto de aplicacion de la
resistencia por rodadura, esta desplazado (d) en el sentido de la marcha. En el
sistema, ademas de las fuerzas verticales (P) y (N) se tienen las siguientes:

En el eje en el supuesto de que exista simultaneidad de todas las
resistencias posibles:

F=R +R,+R, +R, (5)

En el suelo aparecen (F) y su reaccion (-F), (R,), esta vencida por parte
de la (F) aplicada en el gje.

Tomando momento respecto al centro de la rueda (o).
(F-R)r+Nd=Fr (6)

Y puesto que el peso es igual a la normal:
N=P (7)
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d
I:Qr =—p (8)
r

A (d/r) se le llama coeficiente de resistencia a la rodadura y se le suele
indicar por (f).

d
f Z?Ztg(D 9)

La resultante reaccion del suelo (R), de (N) y (F), tiene un valor variable segun
el de sus componentes. La reaccion del suelo es hacia delante, y en rueda so6lo portante,
hacia atras. Como se ha dicho, el valor de (f) no es constante ni independiente de la
velocidad, pues influye esta misma, la temperatura, estado del suelo, tipo de neumatico,
radio del mismo y presién de inflado entre otros, por lo que se suele obtener de forma
empirica.

Tipo de suelo Coeficiente de rodadura (kg/tn)
Asfalto 12/17

Hormigon 15

Adoquinado 55

Tierra compacta 50

Tierra suelta 100

Tabla 2.2 Coeficientes de rodadura*
*Datos obtenidos del libro “Ingenieria de vehiculos; Sistemas y calculos”

La resistencia por rodadura es mayor que la debida al aire hasta una cierta
velocidad, siendo a partir de ésta siempre menor. En vehiculos industriales, esa frontera
esta alrededor de los (80 km/h).

Cuando el vehiculo gira, el coeficiente (f) se incrementa por la influencia del
radio de giro, tipo de eje y coeficiente de friccidn lateral. Aunque esto no influye en el
calculo de la resistencia.

6.2.1.2 Resistencia por pendiente

Es la que se opone al avance del vehiculo cuando este se encuentra subiendo una
pendiente.
R, =P-sena (10)

Cuando los angulos son pequefios, el seno y la tangente son similares, por lo
que:
R, =Piga (11)

De forma habitual la pendiente se expresa como (xX) metros de subida vertical
por cada 100 metros recorridos horizontal.
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a

1

Figura 2.8 Resistencia por pendiente
6.2.1.3 Resistencia por inercia

La resistencia por inercia esta originada por un incremento de la velocidad del
vehiculo.

]

. P
R-ZM'JZFJ (12)

(M) es la masa del vehiculo, (P) es el peso y (j) la aceleracién que ha de adquirir,
por ejemplo para adelantar a otro:

j _ (VZ t_Vl) (13)

(V,) Velocidad inicial

(V,) Velocidad final

(t) Tiempo invertido para pasar de (V,) a (V,) .
6.2.1.4 Resistencia aerodinamica

De todas las resistencias, esta es sin duda la méas estudiada, no sélo por su
importancia en cuanto al consumo del vehiculo, sino por lo relacionada que esta con la
estética del mismo. Para el célculo de (R,) se emplean formulas empiricas obtenidas

con la ayuda de ensayos en tuneles. Intervienen carroceria, presion, temperatura,
seccion transversal maxima y fundamentalmente la velocidad.

El valor de (R,) viene dado por:

R, = K-SV ?2
K_s5.C
29

Siendo (o) el peso especifico del aire.
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El valor de (C) puede variar desde (0,15) en turismos aerodindmicos hasta (1,5)
en camiones. La superficie maestra (S) se obtiene de forma aproximada, multiplicando
el ancho por el alto del vehiculo, afectado por un coeficiente de (0,8).

Normalmente no se suele tener en cuenta la resistencia del aire para velocidades
inferiores a (35 km/h) por lo que no se va a estudiar a fondo.

6.2.1.5 Resumen de resistencias

La suma de las resistencias al avance, a velocidad variable es:
R =R, +R, +R, +R; (14)

Y a velocidad constante:
R =R, +R, +R, (15)

La potencia necesaria en ruedas motrices:

A velocidad variable. N, =(R,+R, +R +R,)V (16)
A velocidad constante. N, =(R, +R, +R/)V (17)

Sustituyendo la expresion de cada una de las resistencias:

N, = (K-SV? +P-sena + f-P+E)-\/ (18)
g
N, =(K-SV? +Psena + f-P+)V (19)
6.2.2 Curva de utilizacion

Cuando se disefia un vehiculo se ha de buscar el menor consumo especifico en
las condiciones en las que va a trabajar la mayor parte del tiempo. Para ello se utilizan
las gréficas de utilizacion, en las cuales se representa como varian las fuerzas resistentes
al avance del vehiculo con la velocidad.

La suma de las resistencias (R,) y (R,) en funcion de la velocidad nos

proporciona la curva de utilizacion en llano. (R,) se representa paralela al eje de

abcisas y sin embargo en la realidad tiene una ligera pendiente creciente con la
velocidad.
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RA

R +R,

\

R,

v
Figura 2.9 Curva de utilizacion sin pendiente

Si en el grafico anterior se suma a (R.)+(R,) las (R,) correspondientes a las
distintas pendientes (X),(x’),(x"")... se tiene:

R4
T R+R+R

xl

X

R.+R

1\

-
»

\'

Figura 2.10 Curva de utilizacién con pendientes
6.2.3 Curva de potencia

Multiplicando la resistencia por su correspondiente velocidad, se obtiene la
potencia necesaria para vencerla. En el grafico se representan las requeridas para vencer
la suma de resistencias, excepto la de inercia.

wh
(R, +R +R)V

(R, +R)V

AN

e

vV

v
Figura 2.11 Curva de potencia
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Para superar el vehiculo una pendiente de (X%) a velocidad (V) es necesario en
las ruedas motrices una potencia (N). Ahora bien, si el vehiculo parase en esa pendiente,
para arrancar, seria necesaria una potencia que puede obtenerse de la anterior,
restandole la correspondiente a la resistencia al aire y sumandole la de inercia.

6.2.4 Localizacién del centro de gravedad

Para ciertos célculos es suficiente conocer la situacion del centro de gravedad
con respecto a los ejes, pero para otros, es necesaria ademas su localizacion; es decir, su
situacion con respecto a los ejes y al suelo. Como para:

- Estudiar la adherencia en pendiente y estabilidad.
- El célculo de frenos.

- El célculo de sobrecarga en eje delantero y bastidor, en frenadas.

En el disefio del vehiculo, la posicion de los conjuntos como depdsito de
combustible, rueda de repuesto, baterias, etc. Se estudia, entre otras cosas, de tal forma
que el centro de gravedad esté lo mas centrado posible en él. Las reacciones en las
ruedas cuando el vehiculo se encuentra en pendiente son Utiles para calcular mas
adelante la adherencia.

a
b
R /Ip X - /
C P .
a Py
‘ D

Figura 2.12 Posicion del centro de gravedad

Las reacciones se obtienen con las siguientes formulas:

_ P-(Rsena +b-cosa —h-sena)

P
‘ (a+b)-cosa (20)
P _ P-(a-cosa — R-sena + h-sena) (21)
‘ (a+b)-cosa

Siendo (R) el radio del neumatico.
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2. MEMORIA

6.2.5 Factores que influyen en el reparto del peso por eje

El reparto del peso, con vehiculo estatico, se ve afectado durante la marcha del
mismo por la resistencia al aire, la resistencia por inercia y por pendiente.

Las sobrecargas han de ser consideradas, para la definicion de ejes, suspension,
frenos, etc. Asi como, su influencia en la adherencia y seguridad. En la figura tomando
momento de la fuerza que se origina en cada situacion, respecto a cualquier eje, se

obtiene la sobrecarga o descarga.

P2

L

E Centro de empuje debido a la Ra
G Centro de gravedad

Figura 2.13 Puntos de aplicacion de cargas

Fuerza Eje delantero | Eje trasero
- b
Peso estatico P, = E.p P,=P-P,
. - P;-h
Inercia en aceleracién -P=— +P,
gL
Inercia en frenada +P; -P,
: h
Pendiente -P, = P.Senat +P,

Tabla 2.3 Reparto de cargas en cada eje

En resumen, las fuerzas que actlan en cada eje para las diferentes situaciones

son:
Situacioén Eje delantero Eje trasero
Vehiculo parado P P,
V. horizontal P-P, P,-F,
V. horizontal acelerado | P, —P,—P, P, +P, +P,
V. horizontal frenado P-P.+P P, +P, - P,
V. subida acelerado | b, —P,—P,-P, | P,+P, +P, +P,
Tabla 2.4 Resumen de reparto de cargas
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6.2.6 Adherencia

Reanudando lo visto en la resistencia a la rodadura de una rueda motriz, cuando
se aumenta el par motor, la fuerza (F) en la llanta aumenta, e igualmente su reaccion,
pudiendo dar lugar a que la resultante (R) se incline tanto, que la tangente del angulo
que forma con la vertical, llegue a igualar al coeficiente de rozamiento (x) entre el
suelo y neumético. De superarlo, la rueda empieza a patinar. En este instante la
resistencia por rodadura desaparece.

Como la fuerza (R,) es contrarrestada por la (F) aplicada en el eje, la (F)

aplicada en el suelo es utilizada s6lo para impulsar al vehiculo. A la fuerza limite (F) se
le llama adherencia y su valor viene dado por:

A=P-u (22)

A continuacion se muestran los valores del coeficiente de adherencia en funcion
del tipo de superficie sobre la que se desplace el vehiculo.

Superficie )
Asfalto y hormigdn seco 0,8-0,9
Asfalto mojado 0,5-,07
Hormig6n mojado 0.8
Grava 0,6
Tierra seca 0,68
Tierra himeda 0,55
Nieve 0,2
Hielo 0,1

Tabla 2.5 Coeficientes de adherencia*

*Datos obtenidos del libro “Ingenieria del automovil: sistemas y comportamiento
dindmico”

Cuando (F) es mayor que (A) la rueda patina.

F Rr

Figura 2.14 Fuerzas que intervienen en la adherencia
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La adherencia total de un vehiculo es igual al producto del nimero de ruedas
motrices (n), por el peso que soportan y por (u).

A=n-P-u (23)

Conociendo la adherencia tanto a traccion como a frenada, se puede calcular la
fuerza maxima que se puede aplicar a las ruedas sin que patinen.

La adherencia se ve afectada por la transferencia de peso del eje delantero al
trasero cuando este sube o arranca en una pendiente.

El peso que soporta cualquiera de los ejes en una pendiente debido a la
transferencia, se ha visto anteriormente como:

_ P-(Rsena +b-cosa —h-sena)

P
‘ (a+b)-cosa (20)
P _ P-(a-cosa — R-sena + h-sena) (21)
‘ (a+b)-cosa

Las componentes normales a tener en cuenta para calcular la adherencia seran:

P =P cosa (24)
P, =P,-cosa (25)

6.2.7 Pendientes maximas para arrancar y superar debido a la adherencia

6.2.7.1 Pendiente maxima para arrancar

Las resistencias al avance que intervienen son por rodadura, pendiente e inercia.
F=A=R +R,+R,; (26)

Que ha de ser igual a la suma de las fuerzas adherentes:
F=A=> u,P, (27)

El segundo miembro es el resultado de sumar los productos del coeficiente de

adherencia utilizado en cada eje motriz por el peso normal que soporta.
F=> 4P = f.P-cosa + Psena + ) (28)
g

Aplicacion a un vehiculo de dos ejes

El par maximo que puede transmitirse a un eje motriz sin deslizamiento en
ruedas viene dado por el par maximo adherente:
T=PuR (29)
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(P) peso normal que soportan las ruedas, dependiendo de la pendiente del terreno.
(1) adherencia méximay (R) radio bajo carga.

Traccion total

El par adherente ha de ser equilibrado por el par motor, y éste puede ser
repartido entre los ejes segun distintos criterios, pudiéndose ligar su valor al de la
adherencia utilizada, puesto que el peso estd determinado por la configuracion del
vehiculo y la pendiente.

Los criterios para el reparto de par motor (M) entre ejes motrices pueden variar
segun el tipo de vehiculo. En este caso se va a repartir de igual modo el par motor en
cada eje.

Al ser sometidos los ejes motrices al mismo par y ser, de forma general, los
pesos por eje distintos, las adherencias utilizadas en cada eje han de ser distintas.

T =T, :T2:Pl-,ul-R:P2-y2-R (30)

FR=(T,+T,)=T (31)

La maxima fuerza que se puede aplicar en las ruedas como se ha visto antes y
teniendo el peso en toneladas:

F=A=R +R,+R,; (26)
R, = f-P-cosa (32)
R, =10°-P-senc (33)
3. .
R, = 10°-P-J (34)
g
Si tenemos en cuenta el peso transferido debido a la inercia nos queda que el par
es:
3 . -.
= 10°P-jh (35)
g-(a+hb)
T 10%-P-j-h 10%-P-j-h
—=T, =T, =4 P.-cos¢d ——— |R=u,{ P,-cosa + —— |R
5T h :U1( c a g-(a+b)J /‘2( d a g-(a+b) (36)

Pero la adherencia maxima disponible sera utilizada con prioridad por el eje
menos cargado, siendo éste quien limite el par a transmitir por eje, por lo que el par
adherente mas pequefio, (T,) o (T,), utilizando la maxima adherencia disponible, es

quien limita la traccion.
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- Limitacion por par adherente en eje delantero (g, = u)

10°-P-j-h

F=2u|P-cosa—
g-(a+h)

3- . i
]: f.P.cosa+10*Pseng— 001 (37)
g

Sustituyendo (P.), (P,) y (at+b=l), dividiendo por (cos« ) y haciendo
(9=10):

2

102 j
f-1 -10%-2b-u+ (1 +2h-
a cos o ( “) (38)

10%-(R—h)2:u— 1)

ga =

- Limitacion por par adherente en eje trasero (u, = u)

3- . -u 3- . i
F= Z-y-(Pd -COSOHMJ = f-P-cosax +103-P-sena+10 i (39)
g-(a+b) g
10%2-a-u— -l + 10°] (2h-u—1)
a Cos a (40)

tga =
10°-(R-h)-2.u+1)

6.2.7.2 Pendiente maxima superable (en marcha)

Las resistencias que intervienen al avance son por rodadura y pendiente, la
resistencia al aire no influye por ser muy pequefa.

F=R +R, (41)
Que ha de ser igual a la suma de las fuerzas adherentes.
F=A= Z 1P,
F =A= f-P-cosa + P10%sena (42)
Las férmulas son las mismas que en el apartado anterior solo que haciendo cero

la aceleracion. En el caso de repartir de igual modo el par y puesto que las adherencias
van a ser distintas debido a la diferencia de pesos:

T, =T, z% =Py R=P,u,R

FR=(T,+T,)=T

TE:TI =T, = 4P,-cosa-R = u,-P,-cos &R (43)
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Pero la adherencia maxima disponible sera utilizada con prioridad por el eje
menos cargado, siendo éste quien limite el par a transmitir por eje, por lo que el par
adherente mas pequefio, (T,) o (T,), utilizando la maxima adherencia disponible, es

quien limita la traccion.

- Limitacion por par adherente en eje delantero (x4 = )
f1-10°2b-u

ga = 44
J 10°-(R-=h)-2-—1) (44)
- Limitacion por par adherente en eje trasero (u, = u)
10°-2-a-u— fl
tga il (45)

T10%(R—h)2u+1)
6.2.8 Rendimiento de los elementos mecanicos

En el caso ideal la potencia de salida del motor llegaria integramente a las
ruedas, pero no sucede puesto que en el camino existen rozamientos entre los elementos
de la transmision. Luego si se quiere tener una potencia determinada en las ruedas, la
potencia a la salida del motor ha de ser algo mayor, para que en esa diferencia se cubran
las pérdidas sufridas en la transmision.

El rendimiento de los elementos suele oscilar entre unos determinados valores
como Se muestran a continuacion.

Organo de transmision Rendimiento
Caja de velocidades 95% - 99%
Articulaciones 98% - 99%
Grupo conico 97% - 99%

Tabla 2.6 Rendimiento de los elementos de la transmision*

*Datos obtenidos del libro “Mecanica del automovil actual”

El rendimiento total seré el producto de todos los rendimientos individuales.

M =NaNpTNec (46)
6.2.9 Resultados

Tras la realizacion del estudio dindmico de la méaquina y los calculos pertinentes
(Anexo 3 Ap.2), se han obtenido los siguientes resultados:

- Marcha corta:
Pendiente: 40%

Velocidad méxima: v =8 [km/h]

Aceleracion: a=11 [m/s?]
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Potencia en las ruedas N = 49,96 [kW]=67,93 [CV]
Potencia al freno (salida del motor) N =54,728 [W]=74,41 [CV]
Par en las ruedas T =10.725,44 [N -m]

- Marcha larga:
Pendiente: 0%
Velocidad méaxima: v =25 [km/h]

Aceleracion: a=11 [m/s?]

Potencia en las ruedas N = 47,47 [kW]= 64,55 [CV]
Potencia al freno (salida del motor) N =52 [W]=70,76 [CV]
Par en las ruedas T =3.621 [N - m]

Por ello en el motor se ha de dar una potencia minima de N =74,41 [CV],
Ilegando a las ruedas una potencia de N =67,93 [CV], el régimen de giro de las ruedas

es conocido, calculandose méas adelante el régimen de giro y el par del motor (Anexo 2
Ap.l).

7. Analisis de soluciones

Las transmisiones son sistemas localizados entre el motor y la unidad de transito
que tienen por objeto tomar el movimiento del motor, modificarlo segin las
condiciones de trabajo de la maquina y conducirlo hacia la unidad de traccion. Las
transmisiones cumplen, entonces, las funciones de captacion, modificacién y
conduccion del movimiento entregado por el motor.

Dependiendo del tipo de maquina, unas transmisiones se adaptan mejor a
cumplir las necesidades que otras, por ello a continuacion se presentan varios modelos
de transmision que se pueden implantar.

7.1 Transmisiones mecanicas

La transmision mecanica es la mas utiliza en el sector de la automocion, su
funcién es transmitir la potencia generada en un motor de combustion a las ruedas y
modificar los parametros de salida del motor mediante el uso de dispositivos mecanicos.
Consta de elementos tales como caja de cambios, eje de transmision, diferenciales,
convertidores de par y embrague entre otros.
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D'ggf]e[“aclm Arbol secundario
ntr.
Arbol de de caja cambios
Dl')slggsg:)"g e?e transmision
U
diferencial | Diferencial

Diferencial delantero
trasero con

bloqueo manual

£ ~ |
' g i o

wi gy 5 (5551,

Dispositivo de blolqueo

del diferencia Motor

Caja de
cav{\byos Embrague

Esquema de transmision
del AUDI 100 Quattro

Figura 2.15 Transmision mecanica Audi 100 Quattro

Este tipo de transmisiones tienen restricciones a la hora de implantarse en
maquinaria ya que el motor se tiene que colocar en partes especificas como es el caso en
que el motor esté situado sobre una torreta giratoria y no se puede transmitir la potencia
al bastidor inferior, donde se encuentran las ruedas.

Si se representa en un diagrama el esfuerzo de traccion en funcion de la
velocidad, nos aparece como curva ideal la hipérbola de traccién (Fig. 2.16), que para el
caso de una caja de cambios de tres velocidades, se alcanza solamente en tres puntos,
presentando bastantes pérdidas (zonas rayadas), corte de la fuerza de traccion en los
momentos de cambio de velocidad, pérdidas de potencia por deslizamiento en el
embrague y aumento del consumo por aceleraciones.

Figura 2.16 Esfuerzo de traccion

EUITI BILBAO JUNIO 2015 36



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

7.2 Transmisiones eléctricas

Las transmisiones eléctricas generan potencia a través de motores eléctricos
alimentados por baterias, estos motores pueden ir montados uno en cada rueda 0 uno
que genere la potencia que se transmite a las ruedas por medios mecénicos (Figura
2.17).

Este tipo de transmisiones es eficiente en maquinaria ligera que circula a baja
velocidad, de lo contrario se necesitarian baterias muy voluminosas y la autonomia
seguiria siendo baja.

con un motor

Engranage

Convertidor _ Motor Fijo o
Bateria de Energia Eléctrico Cambiante

Mecanismo
Diferencial

con dos motores

) Motor
Convertidor  Electrico 1
de Energia 1

Bateria

Convertidor
de Energia 2 Motor
Eléctrico 2

Figura 2.17 Transmisiones eléctricas

7.3 Transmisiones hidrostaticas

Las transmisiones hidrostaticas son las mas utilizadas en el &mbito de la
maquinaria, por varias razones:
- Area ocupada minima.

- Libertad de instalacion.

- Inversion instantanea del sentido de la marcha.

- Supresion de embragues.

- Velocidad de rotacién elevada.

- Motores transmiten en arranque el 90% del par nominal.

- Posibilidad de variar potencia.

- Variacion automatica continua de la relacion de transmision en funcion de la
carga y exigencia.
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Por ello y puesto que necesitamos servirnos de la hidraulica para el accionamiento
de la pluma telescopica, este tipo de transmision es el ideal para adaptar a la carretilla
telescpica.

7.3.1 Tipos de circuitos hidraulicos
- Circuito abierto

En un circuito abierto, la bomba (elemento primario) impulsa al aceite de
un depdsito y lo dirige hacia el motor (elemento secundario), el cual devuelve el
aceite hacia el deposito, después de haber recibido la energia hidraulica, y asi
vuelve a comenzar el ciclo.

- Circuito cerrado

En un circuito cerrado, la bomba dirige el aceite hacia el motor el cual
devuelve el aceite hacia la bomba, después de haber recibido la energia
hidraulica, y asi vuelve a comenzar el ciclo.

A primera vista, este sistema parece reflejar una gran simplicidad, sin
embargo presenta no obstante algunos puntos particulares en los que se debe
prestar especial atencion. El circuito cerrado ofrece ventajas innegables y muy
especialmente cuando estd equipado con un elemento primario de caudal
variable, lo que ocurre practicamente siempre.

- Circuito cerrado reversible

Muchas transmisiones de circuito cerrado incluyen una bomba reversible
de desplazamiento variable, con una salida conectada al orificio del motor y el
otro orificio del motor conectado a la otra salida de la bomba. Esto permite que
el motor sea accionado en cualquier direccion a velocidades infinitamente
variables, determinadas cada una por la posicion del control de caudal de la
bomba.

7.3.2 Eleccidn de los elementos primario y secundario

Una vez decidido el tipo de circuito que se quiere realizar, se han de determinar los
componentes primario y secundario que se utilizaran en funcion de las necesidades de la
instalacién proyectada. Se pueden considerar cuatro tipos de necesidades, segun lo que
se desee obtener en la salida del motor. Teniendo en cuenta las férmulas hidraulicas
relativas al par y a la potencia, podemos precisar:

« Una potencia constante con par constante se obtiene utilizando un bomba y motor
con caudal y cilindrada variable;

« Una potencia variable con par constante se obtiene utilizando una bomba con caudal
variable y un motor con cilindrada fija;

« Una potencia constante con par variable, se obtiene utilizando una bomba con
caudal constante y un motor con cilindrad variable;

« Una potencia variable con par variable se obtiene utilizando bomba y motor con
caudal y cilindrada variables.
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7.3.3 Necesidad de caja de cambios

La disposicién de motor y bomba variables tedricamente proporciona infinitas
relaciones de par-velocidad, y puesto que la relacion de transmision varia en modo
continuo y automatico no existe la necesidad de una caja de cambios compleja.

En todos los motores se busca mantener la potencia constante, para un mejor
rendimiento del motor y adaptarse mejor a la curva ideal de traccion mostrada en la
figura 2.18 En una transmision hidrostatica la entrada de potencia del motor térmico es
constante y no hay discontinuidades ni saltos desde el arranque hasta el régimen
maximo, siguiendo la curva de traccion ideal. Esto se consigue variando las cilindradas
de la bomba y del motor, adaptandose a las nuevas situaciones, si se requiere mas par,
se aumenta la cilindrada del motor y se reduce la velocidad, si por el contrario se
requiere mas velocidad, la cilindrada disminuye y el motor aumenta su velocidad de
giro. En el momento de arranque, hasta que se alcanza cierta velocidad se limita la
potencia, ya que si se arrancara con potencia méxima el par seria muy elevado. Una vez
alcanzada cierta velocidad correspondiente aproximadamente a una tercera parte de la
velocidad maxima, la potencia se mantiene constante y se sigue la curva ideal.

Curva ideal

Fuerea de traccion
i

-
-
L -
EI R

Velocidad vehiculo

Figura 2.18 Curva ideal de traccion

Si se dispusieran de motor o bomba fijos esto se limitaria y probablemente se
requeriria el uso de caja de cambios, con lo que se perderia la principal ventaja de este
tipo de transmisiones.

7.4 Motor hidraulico

Un motor hidraulico es un actuador mecanico que convierte presién hidraulica y
flujo en un par de torsion y un desplazamiento angular, es decir, en una rotacién o giro.
Su construccion es muy parecida a la de las bombas, y como ellas tienen dos orificios,
uno de entrada y otro de salida del aceite, y pueden girar en un sentido o en el contrario,
segun el orificio de entrada de aceite usado. En la mayoria de motores hay una salida
correspondiente al aceite de drenaje.
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La eleccion de un motor hidraulico se hace en funcion de su régimen maximo de
giro, de su par y de la presion maxima que soporta. El par de los motores hidrostaticos
va unido a su cilindrada o cantidad de fluido en [cm®] que requiere para dar una
revolucion, y a la presion maxima que soporta.

Existen dos tipos de motores que se pueden utilizar para este tipo de
aplicaciones, la disposicion con pistones radiales (Figura 2.19) dispuestos radialmente
en un bloque de cilindros que gira y con pistones axiales (Figura 2.20) colocados
paralelamente al eje de rotacion, al que se unen por una placa inclinada respecto al eje
principal y uniéndose y poniéndose en rotaciébn ambos, placa y eje principal,
conjuntamente por una junta cardan. Segun que el eje gire en un sentido o en otro, se
tendr& marcha hacia adelante o hacia atras.

Figura 2.19 Pistones axiales Figura 2.20 Pistones radiales

El sistema que se usa en carretillas elevadoras y vehiculos automoviles es el de
émbolos axiales, no empleandose el radial, ya que, por ser adecuado para presiones
elevadas y velocidades de rotacion pequefias, no es aconsejable para este tipo de
vehiculos.

El tamafio de las bombas y motores hidraulicos para una misma transmision de
potencia depende del caudal y la presion de trabajo. La formula siguiente nos dice que
para transmitir grandes potencias es necesario, 0 un caudal grande con presion
relativamente baja o viceversa.

N = 22P w (47)
600

Si el nimero de revoluciones de una bomba permanece fijo, como el caudal
suministrado depende entonces solo de la cilindrada , para conseguir grandes caudales
se necesitaran bombas de grandes volimenes y como éste influye directamente sobre el
precio, medidas y peso de la unidad , se deduce que se preferira la segunda solucién , es
decir, caudales pequefios con presiones relativamente altas. Para el caso de motores
hidrostaticos, su tamafio se determina por:
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T = YoAP [N-m] (48)
20-7
N, =N_ (49)

7.5 Elementos de la transmision

En este apartado se van a definir las variables fundamentales de la transmision y
los componentes principales de los elementos que forman la transmision con el fin de
mejorar la compresion de su funcionamiento a la hora de disefiar elementos tales como
la caja de cambios, diferencial, ejes, etc...

7.5.1 Funcién de la transmision

La potencia de salida del motor no puede transmitir directamente a las ruedas
puesto que el par y la velocidad de giro del motor difieren de los necesarios en las
mismas, por ello se han de intercalar una serie de componentes mecanicos que
transformen estos parametros. Idealmente la potencia ha de ser la misma en las ruedas
que en el motor, pero a lo largo de la transmision se sufren pérdidas debidas al
rozamiento gque se han de tener en cuenta a la hora de calcular la potencia necesaria.

N N (50)

ruedas — motor ntransmisic’n

Si se conocen los valores de potencia y de velocidad de giro de entrada y salida
de la transmision, se puede saber en que medida cada elemento va a contribuir a
modificar el par y la velocidad de giro.

N =T (51)
Los engranajes son un elemento fundamental en el ambito de la transmision de
potencia y puesto que el &mbito de los engranajes es muy amplio, no se van a exponer
todas las demostraciones ni explicar la base de los calculos, ya que seria demasiado
extenso.

7.5.2 Relacion de transmision

Se define como relacion de transmisién a la relacién existente entra las
velocidades de giro de dos engranajes conectados entre si debido a su diferente
didmetro. Esto hace que manteniendo la potencia constante, se pueda aumentar o
disminuir la velocidad de giro disminuyendo o aumentando consecuentemente el par
motor.

: T
i=—+=2 (52)
Tl

La relacion de transmision total se obtiene con las velocidades de giro de las
ruedas y del motor, esta reduccion de velocidad se consigue mediante la utilizacion de
diferentes elementos tales como cajas de cambio, convertidores de par, diferenciales o
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reductores de rueda. Luego si se dispone de varios elementos, la relacion de transmision

total se define como el producto de las relaciones de transmision de cada elemento.
(53)

lotal = Icaja cambios * Vdiferencia * red rueda
Algunos elementos como pueden ser los diferenciales o los reductores de rueda,
tienen una relacion de transmision fija, y otros como las cajas de cambio pueden variar

esta relacion de transmision mediante el acoplamiento de diferentes engranajes.

En el caso de la carretilla elevadora, se va a disponer de una caja de cambios de
dos marchas, una para desplazarse y otra para trabajo, un diferencial por cada eje, y

reductores epicicloidales en cada rueda.

7.5.3 Tipos de engranaje

Engranajes cilindricos de dientes rectos

Los engranajes de dientes rectos son los més sencillos, los dientes son rectos,
paralelos al eje (axoide), y el contacto entre dientes es un punto. Se utilizan
generalmente para velocidades pequefias y medias; a grandes velocidades, si no son
rectificados, o ha sido corregido su tallado, producen ruido cuyo nivel depende de la
velocidad de giro que tengan. Por ello se van a utilizar en los reductores epicicloidales
de las ruedas, ya que giran a poca velocidad y su funcionamiento es mas sencillo.

/

Altura \; Flanco del diente

Superficie inferior actva _ l

Yunto ‘ \ |
N\ || Cara del diente

\primitive—\ | |

“ /ﬁ‘;_ ?..\go {c'v\\/,
AN\ N\ e
~ : W\ C '\‘.s\

Superficie \-s //‘ : N /"- | fr DN

superior

Angulo de- s ? =/ $" J
presién 4 ey Altura Juego lateral //
A /, Filete

\-

total

—Altura de cabeza
Altura de pie

“ <«—Circulo de pie
-+ Circunferencia de la
~ —Circunferencia primitiva

fee ~——Circunferencia de cabeza

tolerancia

Figura 2.21 Engranaje dientes rectos

Se define () como angulo de presién, es el formado por la linea de accién con

la tangente a la circunferencia de paso. Estd normalizado en (20°) para nimeros de
dientes mayores de 18, y (25° para mayores de 12 dientes, de no ser asi se causan

interferencias en el funcionamiento.

Engranajes cilindricos de dientes helicoidales
Las dos ruedas exteriores en contacto deben tener hélices en sentido contrario,

siendo sus ejes paralelos (axoides cilindricos), y el contacto entre dientes es una linea
recta. Los engranajes de dientes helicoidales comportan un movimiento mas silencioso

42
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que los de dientes rectos, y suelen tener mayor duracion, por ello se suelen utilizar en
cajas de cambio.

Eje del engrane
~Paso circular normal

Angulo de |

/ 2= .
/'" 1
/ Didmetro del la hélice |
/ circulo base
Ancho de la cara

Figura 2.22 Engranaje cilindrico helicoidal

"\
/
N
o \
Dikm tedor / \
etro exterior N

Didmetro de pas

Se define () como el angulo que forman las hélices con respecto al eje axial
(axoide). Suele oscilar entre (5°) y (30°), siendo el mayor si la velocidad es elevada.

Engranajes conicos de dientes rectos

Un grupo conico es un grupo de engranajes conicos formados por un pifidn
reductor de pocos dientes y una rueda de muchos dientes, que se instala principalmente
en los vehiculos industriales que tienen la traccion en los ejes traseros. Este tipo de
engranajes permiten un cambio en la direccion del sentido de giro. La mayoria de
grupos conicos (diferenciales) utilizan este tipo de engranajes, a excepcion de los
Torsen.

Cono exterior

Figura 2.23 Engranajes conicos de dientes rectos

7.5.4 Dimensionado de los engranajes

La principal caracteristica de los engranajes es el modulo, el cual se define como
la relacion entre el diametro primitivo y el nimero de dientes, y es condicién obligatoria
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que dos engranajes tengan el mismo maédulo para poder engranar. Los médulos estan
normalizados, pero antes de seleccionar uno se han de hacer calculos para que los
engranajes no fallen prematuramente. EI médulo se calcula en base a dos condiciones, a
duracion y desgaste, y a resistencia.

I II III

| 1.125
1.25 | 1.375
1.5 | 1.75

[ ]
[ ]
| R
n

[ ]
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1
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L)

1
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L

A
o
Ln

R
e

10 |11
12 |14
20 |18
25 |22
32| 2§
40 |26
50 |45

Tabla 2.7 Modulos normalizados

El calculo del médulo siempre se realiza para la rueda mas pequefia del
engranaje ya que gira a mayor velocidad y es la que proporciona un valor méas
restrictivo

Célculo a duracién y desgaste

El calculo se basa en la teoria de Hertz, que tiene en cuenta la presion maxima
de contacto entre dos cilindros, extrapolandolo al caso de los dientes de un engranaje.
En la practica se utiliza la presion caracteristica de rodadura (K) definida por Stribeck,
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la cual no debe superar un valor admisible (K., ), de ahi que se delimite el médulo para

adm

evitar el fallo por excesivo desgaste.

o HB?
K . =286 -—22" ~6800- 4
adm E t%E (5)
w-h-60
t=—— 55
10° (55)

HB [ka/mm?] ; Kaam [kg/cm?] ; E [kg/lcm?] ; t [horas]

Si se relaciona con el médulo, se obtiene el médulo minimo que ha de tener el
engranaje para que no se produzca fallo superficial.

.T-(i+1-cos?
Cilindrico dientes rectos m 21/ 2T (|2_ _1) cos P (56)
Kogm ¥ -Z°-1-Sina -cosa
Cilindrico dientes helicoidales m >3 2 12' _(I _1) (57)
Ko W -2 -1-sina-cosa
T [kg-cm] ; Kagm [kg/cm?] ; m [cm]
(B) es el angulo que forman las hélices con respecto al eje axial (axoide).
Calculo a resistencia
Cilindrico dientes rectos m >52.32 3\/ N (58)
W LY Oy Y
Cilindrico dientes helicoidales m >52.32 3\/ N cos £ (59)
WL YOy Y

Con el médulo (m) en [cm], la potencia (N) en [CV], la velocidad angular (@)
en [rpm] y la tension (o) en [kg/cm?].

Anchura de los engranajes

Una vez calculados los modulos de los engranajes, la anchura que han de tener
se define mediante el mddulo y el factor de forma.

b=y -m (60)

Distancia entre ejes

La distancia que ha de separar los axoides de los engranajes se define mediante
el modulo, el nimero de dientes y el angulo de la hélice (helicoidales).

z z

D, =m- —>R=m-
P cos 3 2-cos S (61)
d=R, +R, (62)

EUITI BILBAO JUNIO 2015 45



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

d:m'(zl+22) (63)
2-cos p

7.5.5 Fuerzas en engranajes

Cilindricos dientes rectos

En los engranajes con perfiles de evolvente la linea de engrane es una recta
normal a los perfiles, y por tanto es la direccion de la fuerza de transmision. Suponiendo
dos ruedas dentadas transmitiendo una potencia (N) girando a una velocidad (w,) Yy (®,
), el problema a resolver es saber cual es la fuerza en juego y sus componentes
principales. Se cumplira siendo (T1) y (T2) los pares transmitidos y recibidos:

N=T, 0 =T, o (64)

Por el principio de conservacion de la energia suponiendo rozamiento entre
dientes nulo, los pares en juego son:

T,=F-R (65)
T=FR (66)
N=F o R=FK o R=FKV, (67)

Ta, @2

Figura 2.24 Fuerzas en engranajes rectos

La fuerza total (F):

: (68)

La componente radial sera:

F. =F-sena (69)

La fuerza de contacto normal a los perfiles siempre tiene la misma direccién, y
se puede descomponer en dos direcciones (F) y (F,). La componente tangencial es la
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responsable de la transmision de movimiento y potencia. La componente radial es
soportada por los apoyos de los ejes no teniendo efecto util, si no perjudicial, ya que
deforma los ejes.

Cilindricos dientes helicoidales

En este tipo de engranajes la fuerza normal al diente se descompone en tres
direcciones espaciales.

F, =F-seng (70)

F. =F-sena =F-cos3-sena, (71)
(72)

(73)

Figura 2.25 Fuerzas en engranajes helicoidales

Los angulos necesarios para el calculo de las fuerzas se pueden relacionar
mediante las siguientes formulas:

tga, =tga-cos S, (74)
tgf =tge - cos (79)

La Unica componente que transmite momento y potencia es la componente
tangencial (F,), la componente radial (F,) tiende a deformar el eje, y la componente

axial (F,) produce empuje en la direccion del eje soportado por los rodamientos.

La direccion y sentido de las fuerzas depende de si el engranaje es motriz o
impulsado, y del angulo de las hélices, como se muestra a continuacion.
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Figura 2.26 Sentido de las fuerzas en eng. cilindricos helicoidales
Conicos de dientes rectos

Al igual que en los engranajes helicoidales, los engranajes conicos tienen tres
fuerzas componentes de la principal actuante. En la figura 2.27 se representa un
engranaje conico con la fuerza actuante (F) y sus componentes correspondientes radial,
tangencial y axial. Estas fuerzas se relacionan por las siguientes ecuaciones:

FF=N-v (76)
F =F-cosa (77)
F,=F - -sena (78)
F, = F-sena-cosd (79)
F, =F -sena-seno (80)
Donde:
- F Fuerza actuante total
- F Fuerza tangencial
- F Fuerza radial
- F,  Fuerzaaxial
- d_ie, Angulo de presion del pifion
- derona Angulo de presion de la rueda

Figura 2.27 Fuerzas en engranajes conicos
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7.5.6 Ejes

Un eje o arbol es un elemento de méaquina giratorio que transmite potencia. El
disefio de un eje implica el célculo a fatiga, a deformacion, vibraciones e inestabilidad
giratoria. Los ejes estan sometidos a cargas variables de flexion y torsion con diversos
grados de concentracion de tensiones, por lo que se han de calcular a fatiga.

A la hora de disefiar un eje se han de tener en cuenta los siguientes aspectos:

- Se debe tratar de evitar concentraciones de tension elevados en secciones con
esfuerzos altos

- Se debe tratar de que los ejes sean biapoyados.

- Se debe tratar de que los ejes sean lo mas cortos posible.

- Se debe tratar de situar los elementos cerca de los apoyos: se reducen las
reacciones y asi los rodamientos son mas pequefios.

Los engranajes cilindricos de dientes rectos producen en el eje un momento de
flexion, un esfuerzo cortante y un momento torsor. Los engranajes cilindricos de dientes
helicoidales producen ademéas un esfuerzo axial que debe ser absorbido por los
rodamientos.

El céalculo de tensiones del eje se tiene que hacer por tramos del eje en funcién
de los esfuerzos que esta sometido.

Se consideran dos limites de deformacion torsional y transversal. La
deformacion torsional es la desviacion angular entre dos secciones, los criterios van
desde 0,25 [°/m] para ejes de maquinaria, hasta 3.2 [°/m] para ejes de transmision. La
deformacion transversal (flecha) tiene criterios diferentes, teniendose muy en cuenta
para el disefio correcto de los apoyos.

Los didmetros de los ejes estdn normalizados segun la norma DIN 114 que
indica que los didmetros normales (en mm) son:

10,12,15,17,20,25,30,35,40,45,50,55,60,70,80,90,100,125,140,160,180,200.¢tc. ..
aumentando de 20 en 20 hasta 500.

Los materiales en los que se fabrican son fundamentalmente acero al carbono
estirado en frio, acero laminado en caliente, acero forjado, acero fundido y otro tipo de
materiales no férricos y no metalicos.

7.5.6.1 Cddigo ASME para el disefio de ejes

El cédigo ASME permite calcular el didmetro de una forma conservadora
basado en mayorar los momentos torsor y flector considerando el esfuerzo de las cargas
variables y los choques por medio de la introduccion de unas constantes C, y C:.

16
O’S'Gyp :7T~D3 '\/(Cm'M)Z"'(Ct'T)Z (81)
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3
7z-0,5-0'yp

D, =JL~J(Cm-M)Z+(Ct T) (82)

M [N-m] (Momento flector)
T [N-m] (Momento torsor)
o,, [MPa] (Limite de fluencia)

D. [m] (Diadmetro del eje)

Donde Cp es un coeficiente numérico combinado para impacto y fatiga
aplicable en cada caso al momento flector calculado, y C: es un coeficiente
correspondiente aplicable al momento torsor aplicado. Los valores de los coeficientes de
impacto y fatiga se dan en la tabla 2.8.

Cm Ct
Carga aplicada gradualmente 1 1
Carga aplicada repentinamente 15-2 | 1,5-2
Carga constante o aplicada gradualmente 1,5 1
Carga aplicada bruscamente, pequefios impactos 152 | 1-15
Carga aplicada bruscamente, grandes impactos 2-3 1,5-3

Tabla 2.8 Valores de C,,, Ci*

*Tabla obtenida del libro “Elementos de maquinas™

7.5.6.2 Disefio en base a deflexiones

El anélisis de deflexiones requiere conocer completamente la geometria del eje,
previamente dimensionado en base al andlisis tensional. Para obtener los valores de
deflexion y pendiente se utilizan las formulas de resistencia de materiales.

Los valores admisibles de deflexiones y pendientes vienen determinados por los
engranajes y rodamientos empleados, en las tablas 2.9 y 2.10 se muestran los valores
tipicos.

Pendientes
Rod. cénico 0,0005-0,0012 rad
Rod. cilindrico 0,0008-0,0012 rad

Rod. ranura profunda | 0,001-0,003 rad
Rod. bolas esféricas 0,026-0,052 rad
Rod. autoalineante 0,026-0,052 rad
Tabla 2.9 Valores tipicos de pendientes admisibles
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Deflexiones transversales
Eng. Dientes rectos P<10 [Dientes/pulg] | 0,010 pulg.
Eng. Dientes rectos 11<P<19 0,005 pulg
Eng. Dientes rectos 20<P<50 0,003 pulg
Tabla 2.10 Valores tipicos de deflexiones admisibles

Si la deflexion o pendiente en un punto es mayor que el valor admisible, se debe
redimensionar el eje. Un método sencillo es el siguiente:

- Si la deflexion en un punto P (y,) es mayor que el valor admisible (Yadm), se
multiplican todos los diametros del eje por la relacion:

0,25
dnuevo :[ yP j (83)
danterior yadm
- Si la pendiente en un punto (&) es mayor que el valor admisible (8,,,), se
multiplican todos los diametros del eje por la relacion:
0 0,25
dnuevo — p (84)
danterior Hadm

7.5.6.3 Disefio en base a vibraciones

Cuando un eje gira, la fuerza centrifuga genera deformaciones cuya magnitud
aumenta a medida que la velocidad de giro se acerca a la frecuencia natural.

En la velocidad critica aparecen deformaciones, pendientes y tensiones no
admisibles en el eje y reacciones muy elevadas en los apoyos (rodamientos). Los ejes se
dimensionan para que la velocidad critica sea considerablemente superior a la velocidad
de giro.

Para verificar que no se alcanza la velocidad critica, se ha de realizar la siguiente
comprobacién:

g Z(a)l “¥i)
o Z(wu : Yiz)

Oy << Oy =

(85)

Si se da el caso en el que se alcanza la velocidad critica durante el
funcionamiento normal, una solucion seria aumentar la rigidez del eje para que las
deflexiones sean menores.

7.5.6.4 Estriado de los ejes

Para la transmision de par entre los engranajes y el eje, se necesita disponer de
una zona estriada en el acoplamiento entre ambos, ya que una chaveta no es
suficientemente resistente. Los estriados de determinan siguiendo la norma DIN 5472 y
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DIN 5482 entre otras. Para obtener el resultado final se pueden calcular mediante la
norma, o bien como chavetas, dividiendo las fuerzas entre el nimero de estrias.

NN

Figura 2.28 Estriado de 4 dientes

Ejos con seis nervios. Extracto de la DIN 5472

1
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Figura 2.29 DIN 5472
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DIN 5482 MODULE-DIN 5482 INVOLUTE
Inv. Splines SPLINE PROFILE DIMENSIONS

Internal External

Serration ?:;;"5%' Serration
All Dimensions
in MM
Dogignation of an internal spline A of norminal Gimeansions 25 x 22 Dasignavon of an internal spling B of norminal dimensions 25 x 22!
Intemal spine A 25 x 22 DIN 5432 Intemal spine B 25 x 22 DIN 5482

15X12 | 1§ 15 128 8 +0.500 3.090 0.15 | 025 0.3
17X14 | 7 : 135 148 9 +0.700 3321 015 | 025 03
18X15 | 18 d 145 16.0 10 1.60 +0.400 2975 0.15 | 025 03
20X17 | 20 165 19.20 12 -0.200 2282 015 | 025 0.3
22X19 | 22 185 20.80 13 0 2513 0.15 | 025 03
25X22 | 25 212 22,40 14 +0.550 3.148 015 | 0.25 0.3
28X25 | 28 245 26.25 15 +0.302 3.098 015 | 025 03
0x27 | 30 263 28.00 16 175 +0.327 3.127 0.15 | 025 03
q2X28 | 32 276 29.75 17 +0.102 2.867 0.15 | 025 03
35x31 | 35 3035 31.50 18 +0.675 3530 0.15 | 025 0.3
I | 3 335 36.10 19 0 2,985 015 | 025 03
40x36 | 40 355 38.00 20 1.9 +0.049 3.042 0.15 | 025 03
42x38 | 42 37.5 39.90 21 +0.099 3.100 0.15 | 025 0.3
45x81 | 45 4086 44.00 22 -0.181 2933 025 | 035 04
48xs4 | 48 432 48.00 23 +0.118 3.280 025 | 035 0.4
50x45 | 50 446 48.00 24 -0.18% 2933 025 | 035 04
S2x47 | 52 485 $0.00 25 200 0231 2,875 025 | 035 04
S5x50 | 5SS 490 52,00 26 +0.019 3.164 025 | 035 04
58x53 | 58 52.0 54,00 27 +0.518 374 025 | 035 04
GOx55 | 60 545 58.00 28 +0.768 4.030 0258 | 0.35 0.4
t2x57 | 82 565 60.80 29 0.434 2797 025 | 045 05
B85x60 | 65 595 63.00 30 +0.015 3317 035 | 045 05
63x62 | 63 615 65.10 31 -0.034 3.259 035 | 045 05
T0x64 | 70 635 67.20 a2 210 -0.184 3201 035 | 045 05
72x66 | 72 655 69.30 33 -0.134 3.144 035 | 0.45 05
75x89 | 75 885 71.40 34 +0315 3663 035 | 045 05
78x72 | 78 7.8 7350 35 +0.765 2183 035 | 0.45 05
80x74 | 80 735 75.60 36 0715 4125 035 | 045 0.5
82x76 | 82 755 8325 37 2,425 0.734 035 | 045 05
85¢79 | 85 785 85.50 38 -2.050 1167 035 | 045 0.5
88x82 | 88 815 87.75 39 -1.673 1.600 035 | 045 05
90x84 | 90 835 £0.00 <0 -1.799 1.456 035 | 045 05
g2x86 | 92 855 9225 41 235 -1.923 131 035 | 045 05
e5x89 | 95 885 94,50 42 -1.549 1744 035 | 045 05
88x92 | 98 915 96.75 43 ~1.1756 2277 035 | 0.45 05
100x93 | 100 : 935 99.00 E2) -1.208 2,033 035 | 045 05

Note: Internal and extamal spline protiles according to 1hvs standard apply anly to orders for replacements. for new designs, spline sysiems
DIN 5480 shouide be used
DIN_5482 .gif - Pazmep 207,38K, 3arpy>xen: 3080 SAVE[=]

CLOSE X

Figura 2.30 DIN 5482
7.5.7 Rodamientos

Los rodamientos son los elementos que sirven de soporte a ejes o elementos
giratorios, en los que la carga se transmite a través de elementos de contacto rodante
(bolas o rodillos). Los rodamientos de bolas se utilizan en aplicaciones en las que se
requiere grandes velocidades de giro, y los rodamientos de rodillos donde se requiera
soportar grandes cargas.

Cuando los elementos rodantes ruedan sobre las pistas de los anillos, inducen
tensiones variables en el rodamiento, con lo que el fallo es a fatiga. Se considera que el
fallo por fatiga se da cuando aparecen los primeros sintomas de fatiga en el rodamiento.
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La vida del rodamiento se cuantifica como el nimero de revoluciones del anillo
interior hasta los primeros sintomas de fatiga. Debido a la alta dispersion de la fatiga, se
define la vida nominal (L3p) como el nimero de revoluciones del anillo interior sin que
aparezcan los primeros sintomas de fatiga en el 90% de un grupo de rodamientos
iguales.

En los catadlogos comerciales aparecen factores para considerar los efectos de la
condicion de lubricacion, el limite de fatiga del material, el tipo de rodamiento...

La vida nominal (Ljp) es diferente para cada valor de carga aplicada,
cumpliéndose que (F-Li0)* es constante siendo (F) una fuerza radial.

R (Loh'™ =F, - (L) (86)
a=3 (Rod. bolas)
a=10/3 (Rod. rodillos)

Si los rodamientos trabajan a muy bajo régimen de giro o estaticos, la carga
estatica (Co) de referencia en catalogo se obtiene mediante:

G, = fs F (87)

Maguina que utiliza la guia LM Condiciones de carga Limite mas bajo de fs

Sin vibracién ni impacto 10a35
Maguinaria industrial general

Con vibracion o impacto 20a5,0

Sin vibracion ni impacto 10a40

Maquina-herramienta
Con vibracion o impacto 25a70

Tabla 2.11 Factor de seguridad estatico*
*Tabla obtenida de un manual de THK.

Los fabricantes definen en sus catalogos una carga nominal (C) de referencia
correspondiente a un determinado valor de duracion (Lio).

C=F (Lo (SKF) (88)
C-90"% = F, - (L,)"* (TIMKEN) (89)

Para una fiabilidad diferente al 90% (con su duracion Lg), la duracion (L) es la
siguiente:

- Rodamientos de bolas y rodillos cilindricos:
L

" 0,02+ 4,439 [In(L/R)["~*®

(90)

LlO
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- Rodamientos de rodillos cénicos:
L

" 4,48-[In(W/ R

10

(91)

La capacidad necesaria suele mayorarse por un factor de aplicacion de carga,
que tiene en cuenta la aplicacion en la cual va a usar el rodamiento.

Los rodamientos de bolas pueden soportar cargas axiales ademas de cargas
radiales, haciendo necesario el uso de una carga radial equivalente.

F,.=X-V-F +Y-F, (92)
Fe: Fuerza radial equivalente
F.: Fuerza radial

Fa: Fuerza radial

V: Coeficiente de rotacién (1 aro interior en rotacion)

Fo./(VF,) = e Fo/(VF) > e

019 1.00 Q .56 2.30

0.21 1.00 0 ).56 2.15

0.22 1.00 o] ).56 1.99

0.24 1.00 0 56 .B5

0.26 1.00 0 56 1.71

07 0.27 1.00 0 0.56 1.63
.01 0.28 1.00 0 0.56 1.55
.1 0.30 1.00 0 0.56 1.45
0.34 1.00 4] 0.56 1.31
28 0.38 1.00 4] 56 1.15
42 0.42 1.00 4] 56 X1
0.56 044 1.00 0 0.56 100

*Use 0.014if F, /G < 0.014,
Tabla 2.12 Coeficientes X e Y

Los rodamientos de rodillos conicos también soportan cargas axiales y radiales,
y aun cuando no hay carga axial aplicada, la propia carga radial induce una carga axial.
Estos rodamientos solo soportan carga axial en una direccion, y por ello se suelen
emplear montajes de dos rodamientos (directo o indirecto).
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Figura 2.31 Montajes directo e indirecto

Dependiendo del montaje y de la direccién de la carga, se utilizan unas férmulas
u otras para obtener la carga equivalente.

Thrust Condition Net Bearing Thrust Load Dynamic Equivalent Radial Load
047Fa < 047FB _ 1y -Foe Fon = 047Fm _ m-Fae P,=04-F,+K,-F,
Ka Ks Ks
Fep = 047 Fr8 Py =F,
Ks
047Fma 5 047FB _ . F, Fap = 047 Fra P,=F,
Ka Ks Ka
Fag = 047Fa _ p F,. P,=04-F; +K; -F,
Ka

Tabla 2.13 Formulas para el célculo de la carga radial equivalente

Puesto que las cargas en los rodamientos suelen ser variables se ha de tener en
cuenta la influencia de cada carga para la seleccién de rodamientos. Cada carga genera
un dafio (D) en el rodamiento, por lo que se puede obtener una carga equivalente que
genere un dafio total equivalente.

D=D,+D,+D,=F,-(I, +1, +1,))=F2 - L+ F5 -, + F3 -1, (93)

Este valor de carga equivalente asociado a una duracion (I3+l>+13) es el que se
utiliza para calcular la carga nominal C de referencia en catalogo.

En cuanto al montaje de los rodamientos, los catdlogos proporcionan
explicaciones detalladas de montaje.

- Lo mas habitual es que el eje sea biapoyado, con un rodamiento en cada
extremo, en cuyo caso s6lo uno de los rodamientos se lleva la carga axial.

- En determinadas situaciones se colocan dos rodamientos en un punto para
aumentar la rigidez o la capacidad de carga en ese apoyo.
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- Los puntos laterales donde se ha de apoyar el rodamiento para transmitir la carga
axial también vienen determinados en el catalogo.

En lo referente al ajuste, lo ideal es que el rodamiento tenga un ajuste a presifion
tanto en el anillo interior como en el exterior.

alculo de rodamient
C. culo de rodamientos @FAB
Ajustes
H
: Alojamiento
|
| Linea cero
Diametro |
-V nominai
Apmp = Tolerancia
del diametro
exterior
_\hp = Tolerancia
del agujero
=
| Linea cero |
Digmetro |
-1 nommal
Eje
[] Aluste deslizante [ Ajuste de transicion [] Ajuste fuerte

- e SCHALFTLEN GROUY
b TEAL

Figura 2.32 Ajuste de rodamientos
7.5.8 Sincronizadores

El sincronizador es el encargado de seleccionar la marcha y transmitir el par del
eje al engranaje, esta transmision de par se realiza mediante un estriado interior en el
sincronizador y exterior en el engranaje, luego de acoplarse hace la funcion de union
fija entre ambos elementos.

ANl sINCIoM A0 Cono migrno

Figura 2.33 Sincronizador

El estriado ha de disefiarse de tal modo que se permita la transferencia de par sin
que se dafien los dientes. Un eje estriado no deja de ser un eje con maltiples chavetas,
luego se ha de calcular la resistencia de los dientes a cortadura y aplastamiento.

Por cuestiones de funcionamiento, el radio de posicion de los dientes de los
sincronizadores no puede exceder el radio maximo de la rueda mas pequefia.
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7.5.9 Retenes

Los retenes son dispositivos que se utilizan para evitar la entrada de humedad y
contaminantes sélidos en el rodamiento, a la vez que retienen el lubricante en el entorno
del rodamiento.

Para conseguir el maximo rendimiento, eficiencia, vida util y evitar desgastes
prematuros en el retén y en el eje, es imprescindible el correcto alineado, equilibrado y
acabado superficial del eje y del alojamiento.

Los retenes de labio son obturadores rozantes de caucho sintético, provistos de
un reborde que presiona sobre el arbol por la accion de un resorte anular. Estan
normalizados en UNE 26076 (DIN 6503) y UNE 26077 (DIN 6504).

Refuerzo metalico

Muelle toroidal

Anillo de caucho
Figura 2.34 Retén de labio

7.5.10 Uniones atornilladas en torsion pura

Las uniones atornilladas son las encargadas de fijar ciertos elementos moviles de
la transmision, los cuales pueden estar sometidos a tensiones generadas por cargas
axiales, cargas cortantes, momentos flectores y momentos torsores.

Sélo se van a calcular las uniones de elementos que estan sometidos a torsion
pura, ya que no hay elementos sometidos a otro tipo de cargas.

Figura 2.35 Unidn atornillada sometida a torsion pura
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El par torsor existente en la union genera una fuerza tangencial (F) en cada
tornillo, siendo el objetivo de la precarga (F,) generar una fuerza normal a la superficie
de contacto, que multiplicada por el coeficiente de rozamiento () de como resultado
una fuerza de rozamiento (F,) que iguale a la tangencial. De este modo los tornillos sélo
estarian sometidos a traccion y la magnitud de la precarga dependeria del nimero de
pares de caras en contacto (m) y del nimero de tornillos (Ntwmiies) del que se disponga.

T=F-R: Niornitios * M (94)
F<u-F, (95)

F
Fo>— 96
20 (96)

Los coeficientes de rozamiento estatico y dindmico para distintas superficies se
muestran en la figura 2.14.

Coeficiente de rozamiento

Materales Rozam. dindmico Rozam. estitico

(de dleslizamiento) {adherencia)

L I,

En seco Engrasado En seco Engrasado
Acero sobre acero 0,12 0,08 0,15 0,12
Acero sobre bronce o fund. gris 0,18 0,06 0,2 0,1
Acero sobre hielo 0,014 - 0,03 -
Acero sobre madera 0.5 0,1 0,6 0,12
Fund. gris sobre fund. gris 028 0,08 03 0,2
Fund. gris sobre bronce 0.2 0,08 03 02
Cuero sobre metal 0,48 0,15 0,6 =
Cuero sobre madera 0,4 - 05 -
Coma sobre metal 0.5 = a =
Guam, freno sobre acero 0,5 - - -
Piedra sobre piedra 0,65 - 0.7 -
Madera sobre madera 0.5 - 0,6 -

Tabla 2.14 Coeficientes de rozamiento*
*Datos del libro “Manual de la técnica del automovil”

La tension axial que genera la precarga ha de ser menor que la tensién de prueba
del material, con el fin de que el tornillo no llegue a plastificar.

Fp ~
N O-Fp < Gprueba (97)

A

Las roscas métricas (norma ISO) se especifican mediante el diametro y el paso,
en la figura 2.15 se muestran los valores caracteristicos de cada rosca métrica.
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Nominal Coarse-Pitch Series Fine-Pitch Series
Maior Tensile- Minor- Tensile- Minor-
Diameter Pitch Stress Diameter  Piich Stress Diameter

d ® Area A+ Area Ar o Area A Area A,
mm mm mm? mm? mm mm? mm?*
1.6 0.35 1.27 1.07
2 0.40 207 1.79
25 0.45 3.39 298
3 0.5 503 447
35 0.6 678 6.00
4 0.7 878 775
5 08 142 127
6 1 20.1 179
8 1.25 36.6 328 1 39.2 360
10 1.5 58.0 523 1.25 61.2 56.3
12 1.75 843 76.3 1.25 921 86.0
14 2 115 104 15 125 116
16 2 157 144 15 167 157
20 25 245 225 1.5 272 259
24 3 353 324 2 384 365
30 3.5 561 519 2 621 596
36 4 B17 759 2 Q15 884
42 4.5 1120 1050 2 1260 1230
48 5 1470 1380 2 1670 1630
56 5.5 2030 1?10 2 2300 2250
o4 6 2680 2520 2 3030 2980
72 6 3460 3280 2 3860 3800
80 6 4340 4140 1.5 4850 4800
90 6 5590 5360 ? 6100 6020
100 6 6990 6740 2 7560 7470
110 2 9180 9080

Tabla 2.15 Caracteristicas de las roscas

Los tornillos se clasifican en clases segun su resistencia, como se muestra en la
tabla 2.16.

we g™ Table 14-7  Metric Specifications and Strengths for Steel Bolts
- L) Size Range  Minimum  Minimum  Minimum
e Outside Proof Yield Tensile
L‘_) Class Diameter Strength Strength Strength
~ Number {mm) (MPa) (MPa) {MPa) Material
b 46  M5-M36 225 240 400 low or medium carbon
O 48 M16-MI16 310 340 420 low or medium carbon
58 M5-M24 380 420 520 low or medium carbon
O 88  M3-M36 600 660 830 medium carbon, Q&T
O 98 M1.6-M16 650 720 900 medium carbon, Q&T
109 M5-M36 830 940 1040 low-carbon martensite, Q&T
C 129 M1.6-M36 970 1100 1220 alloy, quenched & tempered

Tabla 2.16 Clases de los tornillos

El par de apriete que se ha de aplicar para genera esa precarga viene dado por la
siguiente formula, siendo el factor de fuerza (K) aproximadamente (0,2).
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7.5.11 Juntas cardan

La junta cardan es un sistema de transmision espacial utilizada para conectar dos
ejes no alineados. La relacion de velocidades entre los dos ejes no es constante y es
funcién del angulo que forman, por ello se suelen montar en parejas, de forma que la no
uniformidad de la primera junta se compense con la segunda.

Figura 2.36 Junta cardan doble

Entre las ventajas de este tipo de juntas destaca su minimo mantenimiento, su
capacidad para operar con un alto angulo de desalineacion y su gran capacidad de
transmision de par.

1. Horquillas.
2. Cruceta o cruz.

= L Tazas, dados o pivotes
(compuestos por rodamientos,
generalmente, de agujas).

Figura 2.37 Componentes de una junta cardan

En la figura 2.37 se muestran los componentes principales de una junta cardan
simple.

Los fabricantes suministran jutas cardan completas o bien sus elementos por
separado. En el caso de que proporcionen las juntas completas, se han de tener en
cuenta varios factores de funcionamiento para su seleccion, estos factores son:

- Par maximo continuo a (0°)
- Angulo de operacion
- Diametro de los ejes a acoplar

El valor de par maximo que se proporciona en catalogos estd medido para un angulo
de funcionamiento de (0°), si se da el caso en que el angulo sea diferente, se ha de
reducir el valor de par maximo admisible en funcion del angulo de operacion.
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L] W = o L] L4 -
;'lng;u]u de operacion []

Figura 2.38 Par maximo en funcién del &ngulo de operacién

7.5.12 Juntas toricas

Las juntas tdricas (O-Ring) son anillos de seccion toroidal de material
elastomérico, las cuales se utilizan para constituir estanqueidad entre elementos de
instalaciones hidraulicas y neumaticas, impidiendo o limitado las pérdidas de fluido.

La accion de estanqueidad tiene lugar gracias al cierre de las vias de escape del
O-Ring. El O-Ring es comprimido y deformado en el interior de un alojamiento
realizado para este fin. Sus propiedades elasticas le permiten ejercer una presion sobre
las paredes de los elementos del sistema, y es justo esta accion el origen del efecto de
estanqueidad. La presencia de presion ejercida por el fluido contribuye a aumentar la

estanqueidad.
L LA NVLL LSS

Nl Y ARLERY

Figura 2.39 Sellado mediante junta térica

30
30

20
20

Aplastamiento en %

Aplastamiento en %

180 265 355 530 7,00 1,80 2,65 3,55 5,30 7,00

Diametro de la seccion del O-ring (ds) - (mm) Diametro de la seccion del O-ring (ds) - (mm)
Estangueidad estdtica Estangueidad dindmica

Figura 2.40 Porcentaje de aplastamiento de la junta en funcién de su seccion
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La disponibilidad de diversas mezclas de materiales permite realizar los O-Ring
capaces de trabajar en contacto con los mas diferentes tipos de fluido, a altas o bajas
temperaturas y en aplicaciones estaticas o dinamicas. Se ha tener en cuenta la
temperatura de trabajo, ya que a altas temperaturas el material se degrada y a bajas
temperaturas se contrae perdiendo eficacia de sellado.

Estanqueidad dindmica

En las aplicaciones de estanqueidad dinamica (las aplicaciones en las que esta
presente el movimiento correspondiente entre las partes del sistema de estanqueidad) el
O-Ring se encuentra sometido al roce provocado por el deslizamiento a lo largo de la
superficie de estanqueidad.

Esto se realiza si las condiciones de trabajo son mas criticas respecto a las
aplicaciones estéaticas; por consiguiente al realizar los alojamientos de estas juntas debe
prestarse una gran atencion y mayor precision

En las figura 2.41 estan indicados los detalles de los alojamientos realizados para
la estanqueidad dindmica de cilindro y de piston, cuando el sistema esta realizado para
la estanqueidad de liquidos.
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Figura 2.41 Dimensionado de los alojamientos para juntas téricas

7.6 Caja de transferencia (Transfer)

La caja de transferencia es el Gnico elemento de la transmision que puede variar
la relacién de transmisién mediante el uso de diferentes juegos de engranajes
denominados “marchas”.

Cada marcha tiene una relacién de transmision, y su namero depende del par o
de la velocidad que se quiera alcanzar, en este caso s6lo son necesarias dos marchas,
una que proporcione gran par para superar las situaciones adversas y otra para
desplazarse, que proporciona menos par pero mayor velocidad punta. Con esto se
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cubren las necesidades de uso, ya que se puede superar una pendiente elevada en
condiciones desfavorables y ademas se puede circular a una velocidad moderada para
desplazarse.

7.6.1 Principio de funcionamiento

La caja de transferencia no modifica la potencia del motor, salvo por las
pequefias pérdidas por rozamientos que se producen en su mecanismo. De acuerdo con
los engranajes, es sabido que dos pifiones al engranar tienen la misma velocidad
tangencia, y por tanto el esfuerzo tangencial es el mismo en ambos.

Fr

Figura 2.43 Fuerzas en engranajes cilindricos

7-D,-n

V,=""2"1 Im/s

=T ] (98)
7-D,-n

\V 7 T2 2 m/

2 50 [m/s] (99)

Si ahora se relaciona con la potencia, que se supone constante, se observa cdmo
el par en la rueda grande es mayor que en la pequefia, obteniéndose de este modo la
multiplicacién de par y reduccion de velocidad.

N =T1-a)l=Tl~Vl-% (100)
N=T, o,=T, v,% (101)

D D
TV ot=T, VST D =T, D, (102)
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7.6.2 Disposicion de los arboles de engranajes

Los engranajes van montados sobre ejes, los cuales son encargados de
transportar el par de un lugar a otro, dependiendo del nimero de reducciones que se
deseen realizar, se determina la disposicion de los ejes y de los engranajes. En estos
montajes el par que va a cada eje de salida es del 50% el de entrada.

- Transfer de dos ejes
Esta disposicion es atil cuando las relaciones de transmision son bajas, ya
que cuando se supera cierto valor, alguno de los engranajes resulta ser
demasiado voluminoso y si el espacio es una restriccion resulta una mala

eleccion.
Palanca de mando ; ;
Sincronizador
marcha rapiday
ta
Salida del :
motor |
s % ¢ Diferencial
crmlei - delantero
trasero
. . - . L

Figura 2.43 Transfer de dos ejes
- Transfer de tres ejes
Esta disposicion resulta muy compacta cuando las relaciones de
transmision son elevadas, por contra son mas complejas y mas caras.

Palanca de mando Sincronizador marcha

rapiday lenta
Salida del =
motor =
—
~ - -
Diferencial a Diferencial

trasero delantero

Figura 2.44 Transfer de tres ejes
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7.7 Grupo cénico (Diferencial)

7.7.1 Funcion del diferencial

El diferencial es el elemento mecanico que permite en un vehiculo que las dos
ruedas de un mismo eje puedan girar a velocidades diferentes cuando se toma una
curva. A tomar una curva, la rueda interior recorre menos espacio que la exterior, lo
que hace que cada una gire a diferente velocidad, si no se dispone de un diferencial
instalado, el eje palier estaria sometido a esfuerzos de torsion y una de las ruedas
patinaria.

O

Figura 2.45 Trayectoria de las ruedas en curva

El problema del diferencial convencional es que cada semieje sirve de apoyo
para que el otro haga fuerza (accidn-reaccion), por lo que en caso de pérdida de
adherencia de una rueda, toda la fuerza del motor se escapa por ella sin que el otro
semieje pueda hacer nada. Este problema se soluciona con los mecanismos de control de
traccion y con los diferenciales autoblocantes.

7.7.2 Componentes del diferencial

Los componentes de un diferencial son principalmente engranajes, con los que
se consigue la transmision de potencia del eje de transmision a los semiejes palier,
conllevando ademas una reduccion de la velocidad de giro.
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Figura 2.46 Componentes de un diferencial

- Pifidn de ataque
Recibe el giro del eje de salida de la caja y lo transmite a la corona, con la que se
encuentra conectada de manera permanente.

- Corona
Recibe el giro del pifién de ataque y lo transforma en la direccion util para la
rotacion de las ruedas motrices. Por su mayor tamafio con relacion al pifion,
aumenta considerablemente el par y lo transmite a las ruedas a través de los
palieres o semiejes.

- Jaula del diferencial
Esta fijada a la corona y en ella se encuentran alojados un conjunto de
engranajes llamados satélites y planetarios.

- Satélites
Son los engranajes encargados de transmitir el movimiento de la corona a los
planetarios. Cuando el vehiculo se mueve en recta no hay movimiento relativo
entre satélites y planetarios, pero en curva se desplazan permitiendo la diferencia
de velocidad de giro entre palieres.

- Planetarios
Estos engranajes son los encargados de transmitir la potencia de los satélites a
los semiejes palier.

7.7.3 Diferencial bloqueable

Este sistema fue creado para resolver los inconvenientes que se ocurren a partir
de la pérdida de traccion en condiciones adversas, cuando la adherencia entre las ruedas
motrices y el firme adquiere valores criticos (barro, nieve, arena, etc.)
En estos casos, inevitablemente se produce el bloqueo del diferencial, por medio de
sistemas mecanicos que en forma manual o automatica tienen la capacidad de desactivar
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la funcidén del sistema diferencial y convertirlo en un eje Unico que transmite
equitativamente en la fuerza motriz o torque hacia ambas ruedas. El sistema
“autoblocante” es el utilizado en vehiculos livianos mientras que el “bloqueo manual del
diferencial” se usa en vehiculos pesados.

7.7.3.1 Diferencial de bloqueo manual por enclavamiento

El funcionamiento de este sistema consiste en enclavar uno de los planetarios (1)
a la corona (2) del grupo pifion-corona, haciéndolo solidario con ella por medio del
acoplamiento de un manguito de enclavamiento (4) que esta unido por un estriado al
palier que se une al planetario. De esta forma, al accionar el enclavamiento, se obliga a
este planetario (1) a girar solidario con la corona (2), con lo cual el otro planetario no
puede adelantarse ni atrasarse, quedando anulado el sistema diferencial y quedando el
eje trasero como un eje rigido que hace girar a la misma velocidad a las dos ruedas.

Funcionamiento del diferencial
A\ de bloqueo manual

178 §

V 1

¢ .- Planetario
- Corona

- Dentado

- Manguito de enclavamiento
- Estriado del palier

- Semieje o palier

DB LN

Figura 2.47 Diferencial de bloqueo manual por enclavamiento

Figura 2.48 Diferencial “ARB” de bloqueo por enclavamiento
7.7.3.2 Diferencial de blogueo manual mediante discos de friccion

Existe otra forma de bloquear el diferencial manualmente sin necesidad de
recurrir al enclavamiento mecéanico, consistiendo en hacer girar solidariamente uno de
los ejes con la jaula del diferencial mediante discos de friccion. Esta disposicion permite
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un sistema de blogueo méas compacto, pero sélo se puede instalar en maquinaria que
disponga de sistema hidraulico, ya que la presion de blogueo se realiza mediante
hidraulica.

Discos del diferencial

Semieje

[e1ousseq

Caja del diferencial

Figura 2.49 Diferencial de bloqueo manual por discos de friccion
7.7.3.3 Funcion del aceite lubricante

Muchos asumen que el aceite deberia ser lo mas “resbaloso” posible para evitar
desgaste, con el maximo de aditivos posible. Cuando hablamos de evitar friccién entre
piezas que estarian en contacto donde no queremos contacto, esto es correcto, siendo el
motor es el mejor ejemplo de esto.

Los equipos como frenos sumergidos o embragues de discos necesitan el
méaximo de lubricacion en la mayoria de sus piezas, pero requieren que el aceite tenga
una caracteristica especial cuando la diferencia de velocidad entre los embragues o
discos se acerca al cero, en ese momento, necesitan que deje trabajar como lubricante y
actle casi como pegamento, evitando el resbalamiento o patinado de los discos.

Si se utiliza un aceite de motor o un aceite “stper-resbaloso” en estos equipos,
los discos quedaran patinando, gastandose y calentandose. Cada material utilizado y
cada angulo o canal de drenaje o agarre requiere un coeficiente de friccion diferente.
Cada uno esta disefiado para un torque (par) especifico a un diferencial de velocidad
especifica. El objetivo es encontrar una combinacion de aceite, materiales y disefio que
puede frenar discos que estan moviendo a gran velocidad sin destrozarse ni afectar el
mecanismo o incomodar a los pasajeros.

7.7.3.4 Diserio del coeficiente de friccion del lubricante

Los aceites pueden ser disefiados para el coeficiente de friccion necesario. Los
fabricantes invierten muchos recursos buscando la combinacion de aditivos, aceite
béasico y viscosidad correcta para obtener el minimo de desgaste y el maximo de vida
util con un esfuerzo minimo de parte del operador.

En el grafico de la figura 2.50 Se muestran las curvas de friccion de 3 aceites
disefiados para propositos muy diferentes. Mientras uno reduce su friccion con la
velocidad, otro aumenta y otro empieza a aumentar y después cae.
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Friccion

Velocidal
Curvas da friccion da tres aceitas
Figura 2.50 Coeficiente de friccion de tres aceites en funcion de la velocidad

En el grafico de la figura 2.51 Se puede observar como se comportan varios
aceites cuando la relacién entre las velocidades se acerca a cero (coeficiente de friccion
dindmico). Lo que se necesita en una transmision manual es un aceite cuyo coeficiente
de friccion caiga dramaticamente al acercarse a cero, todo lo contrario que en el caso de
frenos de discos sumergidos o embragues de discos.

0.18
|_'~\cei‘[e de Motor SAE 30 SF ‘ 3. E
}
‘Sintétieo para transmisiones manuales f — 0.16
{ B
GL-5 SAE 80W .; — 0.14
‘

Coeficiente de Friccion, p

GL-1 SAE 80W

1500 1250 1000 750 500 250 0
RPM

Figura 2.51 Coeficiente de friccion de varios aceites en funcién de la velocidad

7.7.3.5 Efecto del azufre/fésforo en el bronce

En operaciones normales, el aditivo de azufre/fésforo forma una capa negra
sacrificial sobre los engranajes y todo donde toca con un poco de temperatura y presion.
Mientras giran los engranajes, en lugar de gastarse, la capa sacrificial es pelada o
gastada en vez de los engranajes. Cuando una o dos de las superficies son de bronce u
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otro metal blando, la capa sacrificial es mas fuerte que el metal basico, y por ende en
lugar de pelarse limpio, cada vez que se pela, lleva unos cuantos micrones del bronce
que protegia.

7.7.3.6 Discos de friccion

En la actualidad existen diferentes tipos de discos de friccion segun los

materiales utilizados para su fabricacidn, a continuacion se describen brevemente los
tipos de disco y su aplicacion.

Discos de bronce

Tienen un alto contenido de cobre, y se producen desde hace casi 60
afios. El material sinterizado en una placa de acero es de facil mecanizado, y su
uso idéneo es para aplicaciones hiumedas y secas, con un coeficiente de friccion
dinamica de 0,07 y estéatica de 0,10.

Discos de carbon

Proporcionan muy buena adaptacion térmica sin perder la resistencia al
desgaste y teniendo un buen comportamiento de ruido y vibracion. El coeficiente
de friccion depende del material y la estructura empleada

Discos ceramicos

Los discos ceramicos son mas indicados en el uso de embragues de
tractores agricolas, camiones de gran tonelaje, etc. Las nuevas formulas de
componentes proporcionan una gran friccion con un coeficiente de 0,45 a 0,65
reduciendo el desgaste.

Discos de goma

Los discos de goma, son discos muy sofisticados. La friccion a base de
goma son muy convenientes para transmisiones y frenos, donde la caracteristica
mas importante es la absorcion de energia y recomendado en ambientes
mojados, alcanzando unos coeficientes de friccion 0,12,

Discos de grafito

Los discos de grafito son utilizados principalmente en aplicaciones
himedas y cuentan con la propiedad de tener una gran capacidad de disipacion
del energia, usado en frenos humedos y transmisiones.

Discos de acero

Los discos de acero son los mayores disipadores de calor, con un
coeficiente de friccién de 0,90 en seco, y en ambientes humedos, por ejemplo los
inmersos en aceite, contemplan un coeficiente del 0,15, teniendo la misma
importancia la rugosidad de las superficies.
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7.7.3.7 Par necesario de bloqueo

La situacion limite en la que se puede encontrar la maquina se da cuando una
rueda tiene adherencia nula o casi nula, en esta situacion un diferencial convencional
entrega el 100% de par a esa rueda y un 0% a la rueda que si tiene adherencia. Con esta
distribucion del par no el vehiculo no tracciona, ya que la rueda que tiene adherencia
recibe un par nulo. El fin del bloqueo es que en este tipo de situaciones esto no suceda y
los dos palieres giren solidarios.

En la situacion limite se da el caso mostrado en la figura 2.52.

Diferencial libre

d

0% par ..f ' 100% par

e
100%

Figura 2.52 Distribucion de par con diferencial libre

El equilibrio que se quiere conseguir con el bloqueo se muestra en la figura 2.53.

Diferencial blogueado

50%

—w[=f—
50%

Figura 2.53 Distribucion de par con diferencial bloqueado
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Como se puede observar, el salto de par que se ha de producir para que los ejes
giren solidarios ha de ser del 100%, es decir, el par maximo que proporcione el motor.

7.7.3.8 Calculo de discos de friccion

Los discos de blogueo se estudian como si fueran frenos o embragues de disco,
se calcula la fuerza de accionamiento, que sera igual a la presion que aparece en el
contacto de ambos discos, la cual puede ser constante o variable, teniendo en cuenta el
area sobre la que actla.

F, = j P.dA (103)

El par torsor que transmiten los discos se calcula mediante la fuerza de
rozamiento que lo genera, esta fuerza depende del coeficiente de rozamiento () y de la

fuerza normal a la superficie (N), y la fuerza normal depende de la presion (P) en la
superficie de contacto.

=[r p-dN=[r-u-P.dA (104)

Existen dos hipétesis de célculo, la de presion contante y la de desgaste
uniforme. La hipdtesis de calculo que se va a utilizar seré la de presion contante, puesto
que existe una fina capa de aceite entre discos y estos apenas se desgastan.

F,=[P-dA=P-A=P.7-(r} —r2)=>-7-P-(D} - D}, (105)
demZ =Ir.dFrOZ =Ir.ﬂ. p.dAzjr.ﬂ. P.2.-7-r-dr (106)
:J.‘UP27Z'r2 dr :2[u7Z'PJ.rer2 dr :%ﬂﬂp(reit _rlgt)

T =u- F ( ext |nt) (107)

roz
( ext |nt)

El valor de par de rozamiento calculado debe multiplicarse por el nimero de
caras de rozamiento (m).

( Vet = Tint/ |nt)

T, =m-u-F,-
(ext_ |nt)

(108)

7.8 Reductores de rueda

7.8.1 Descripcion

Se dice que un tren de engranajes es epicicloidal cuando uno al menos uno de
sus engranajes esta animado de un movimiento epicicloidal, entendiéendose por tal la
trayectoria descrita por un punto periférico de un engranaje que no tiene fijo su centro al
engranar y girar alrededor de otro que si lo tiene.
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El mas simple de estos trenes se compone de cuatro elementos, un pifion central
que recibe el nombre de planetario, una corona dentada interiormente, uno o varios
pifiones que reciben el nombre de satélites y por Gltimo una pieza sobre la que van
montados todos los satélites que recibe el nombre de portasatélites.

Portasatélites
Planetario
Satélite

Corona

Figura 2.54 Reductor epicicloidal

e ‘C

7.8.2 Relaciones cinematicas

Figura 2.55 Reductor epicicloidal con corona fija

Para el caso en el que la corona esté fija, el movimiento del planetario se puede
descomponer en otros dos:

- Si los satélites no engranaran con la corona, al girar el portasatélites una
vuelta completa, los satélites arrastrarian al planetario, y éste daria también
una vuelta completa.

Por 1 vuelta del portasatelites el planetario da 1 vuelta.

- Ademas de esto, los satélites ruedan sobre la corona fija, y por lo tanto al

girar alrededor de sus ejes hacen girar al planetario alrededor de su eje.

Por 1 vuelta del portasatélites los satélites dan (z, / z,) vueltas.
Por 1 vuelta de los satélites el planetario da (z, / z ) vueltas.
Por 1 vuelta del portasatelites el planetario da:
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b % (109)
z, 7, 1,

De la composicién (suma) de los dos movimientos resulta que por 1 revolucion
del portsatélites el planetario da:

(1+ E—J [rev.] (110)

p

Si(w, ) es la velocidad del planetario y () la del portasatélites:

Z — Z
o =1y |5 P (111)
p
2,) o, -0 1

En cuanto a la relacion de transmision para un reductor epicicloidal con la
corona fija:

r=—> (112)

7.8.3 Condiciones de montaje
En todo sistema epicicloidal de un solo juego de satélites se ha de verificar que:

D. =D, +2-Dj (113)

D, — Diametro primitivo de la corona.
D, — Diametro primitivo del planetario.

D, — Diametro primitivo de los satélites.

Siendo (z,) el nimero de dientes de la corona, (z,) del planetario y (z,) de los

satélites y multiplicando la expresion anterior por el médulo del dentado (m), se obtiene
lo siguiente:

m-Dc=m-Dp+2-m-DS (114)

Z,=2,+2-2, (115)

Esta condicidn no basta para que un sistema epicicloidal se pueda montar, pues
existen otros factores que impiden tal montaje, segin el nimero de satélites que se
quieran colocar.

Si el numero de satélites es dos, los nimeros de dientes de la corona (z,) y
planetario (z,) han de ser los dos pares o impares. EI nimero de dientes de los satélites

(z,) puede ser par o impar.
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Si el nimero de satélites es tres, (z.) y (z,) han de ser ambos pares o impares y

su suma ha de ser multiplo de 3. EI nimero de dientes de los satélites ha de ser analogo
al nimero de dientes de la corona en cuanto a su divisibilidad, es decir, (z,) ha de ser

multiplo de tres si lo es (z.), lo ha de ser (z,+1) si lo es (z,+1), o lo ha de ser (z,-1) si
loes(z,-1).

7.9 Eje de transmisién

7.9.1 Descripcion

El arbol de transmision es el encargado de transmitir la potencia de salida de la
caja de transferencia al pifidn del diferencial.

Durante su funcionamiento estan sometidos a esfuerzos constantes de torsion
que son contrarrestados por la elasticidad del material. Por este motivo estan disefiados
para que aguanten el m&ximo de revoluciones sin deformarse. Se fabrican en tubo de
acero eléstico, con su seccion longitudinal en forma de huso (mas grueso en el medio
que en los extremos) y perfectamente equilibrados para no favorecer los esfuerzos en
ningun punto determinado.

Ademas del esfuerzo de torsion, el arbol de transmision estd sometido a otro de
oscilacién alrededor de su centro fijo de rotacion. Debido a este movimiento de
oscilacion se modifican continuamente las longitudes de las uniones, dando como
resultado un movimiento axial del arbol de transmisién.

Embrague
Puente trasero
\ Caja de cambios (diferencial)
f Arbol de transmisién
B :
g&\ ‘
V Junta cardan Junta cardan

Acoplamiento de la caja de cambios al puente trasero (diferencial)

Figura 2.56 Arbol de transmision
7.9.2 Juntas cardan

La juntas cardan son las mas empleadas en la actualidad para unir el eje con los
acoplamientos de entrada y salida, ya que pueden transmitir un gran par motor y permite
desplazamientos angulares de hasta 15° en las de construccion normal, llegando hasta
los 25° en las de construccion especial. Tienen el inconveniente de que cuando los ejes
giran desalineados quedan sometidos a variaciones de velocidad angular y, por tanto, a
esfuerzos alternos que aumentan la fatiga de los materiales de los que estan construidos.
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Figura 2.57 Despiece de un arbol de transmision con juntas cardan

La junta cardan esta constituida por dos horquillas (1) unidas entre si por una
cruceta (2), montada sobre cojinetes de agujas (3) encajados a presion en los
alojamientos de las horquillas y sujetos a ellas mediante circlips o bridas de retencion

(4).

Una de las horquillas va unida al tubo de la transmision (9) y la otra lleva la
brida de acoplamiento para su union al grupo propulsor del puente. En el otro lado del
tubo, la junta cardan va montada sobre una unién deslizante, formada por un manguito
(5) estriado interiormente que forma parte de una de las horquillas, acoplandose al
estriado (6) del tubo (9). El conjunto asi formado constituye una union oscilante y
deslizante.

7.9.3 Consideraciones para el célculo

Los arboles de transmision son elementos que normalmente se seleccionan de
catalogo, ya que son elementos bien estudiados por los fabricantes y resultaria mas caro
y de peor calidad fabricarlo que seleccionarlo.

Los valores de par para el procedimiento de seleccion que se va a llevar a cabo
son marcados por el fabricante Ameridrives.

Existen cuatro valores de par dados por cada junta cardan, cada uno depende del
régimen de trabajo del arbol.

- Torque resistivo (Te): es el valor normal de par reversible basado en la
resistencia del material.

- Torque resistivo de una sola direccion (Toy): es el valor normal de par para
par pulsante en una sola direccion basado en la resistencia del material.

- Torque de vida (T_): es el ratio de vida de los rodamientos de las juntas cardan.
Este par esta basado en la vida (L) de los rodamientos. Los valores de par estan
tabulados en base a una vida de 5.000 horas con 3° de desalineamiento a 100
[rpm]. La (L) esta definida como la esperanza de vida minima con el 90% de
probabilidades de sobrevivir.

- Torque de pico (Tp): Es el maximo par permitido basado en el punto de
fluencia de la junta.

EUITI BILBAO JUNIO 2015 77



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

Los valores de par estan basados en la resistencia del material. Cuando se
aproxima a esos limites, la capacidad deseada de las juntas debe ser revisada.

Cuando el par de seleccion (Ts) se acerca al par resistivo (T¢) 0 cuando el
maximo par aplicado se acerca al par de pico (Tp) de la junta universal, se recomienda
utilizar acoplamientos ranurados en las juntas. EI nimero de ranuras y pernos puede ser
adaptable en funcion de la aplicacion. También se pueden utilizar acoplamientos
mediante ranurado de dientes.

7.9.4 Procedimiento de calculo

Las pautas a seguir para la seleccion de arboles de transmision las marca el
fabricante, en este caso Ameridrives.

- Primer paso
Se ha de calcular el par de seleccién (Ts) a partir del par de aplicacion
(Ta). El par de seleccion ha de ser menor que el torque resistivo (Te) para
aplicaciones en ambos sentidos de giro o menor que el torque resistivo de una
sola direccion (Toy) para cargas pulsantes en un solo sentido de giro.

T, =T, - Factor de servicio (116)

- Segundo paso
Se ha de comprobar que la vida es suficiente.

10

i 10
Lhe 1,12-10 H_L } 3 (117)
-Nn

a

Lh =Vida-10 en horas.

A =Angulo de operacion en grados.
n =Velocidad en [rpm].

T, = Torque de vida

T, = Torque de aplicacion

- Tercer paso
Se ha de estudiar el ciclo de trabajo (Duty cycle). En aplicaciones donde

el par, la velocidad y el angulo de operacion varian predictiblemente durante un
ciclo tipico de carga, se ha de determinar un ciclo de trabajo.

Primeramente la carga del ciclo debe ser analizada y dividida en grupos o
combinaciones fijas de par, velocidad y angulo de operacion. Estos grupos
representan porcentajes del tiempo de operacion total del ciclo de trabajo.
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La esperanza de vida puede ser calculada utilizando la teoria de Miner, la
cual tiene en cuenta el efecto acumulativo resultante de variar las condiciones de

carga.
La esperanza de vida total puede ser calculada utilizando la siguiente
ecuacion:
Esperanza de vida= L
m+m+m+...+% (118)
Ll Ll Ll I—m

N, = Fraccion del tiempo total que opera la condicion 1.
L, = Esperanza de vida con la condicion 1.

- Cuarto paso

Determinar las condiciones del torque de pico. (T,) no debe exceder el
maximo par de operacion.

- Quinto paso
Hay otras consideraciones que se han de tener en cuenta para
dimensionar una junta universal:
1. Limitaciones de longitud y didmetro.
2. Tamafio de las atornilladuras.
3. Velocidad limite debida a la aceleracién y velocidad critica del centro del
eje.

Constant Genarating

Torqua Canirifugal Pumps 1.00 1.50
Corveyors

Light Continuous Castars

Shock Light Fans
Machina Tooks 1.25 2.00

Woodworking Machinery
Paper Mill Equipmant
Bar & Rod Mills

Medium Compressors
Shock Pumps
Fans 1.50 2.25
Famming Equipment
Cold Mills & Auxiliary Equipmient
Presses

Heawvy Traction & Locomotive Drives
Shock Miears
Crana Drives 2,00 3.00
Mining Equipment
Rapid Transit Drives
Hect Bolling Mill Drives

Runout Tables

Feed Rol Drivas
Vary Ore Crushars
Heawvy Scale Breakers 3.00 5.00
Shock Feed Roll Drives

Figura 2.58 Factores de aplicacion de arboles de transmision (Ameridrives)
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7.10 Semiejes palier

7.10.1 Descripcion

Los semiejes o palieres tienen la mision de transmitir el movimiento desde el
diferencial a las ruedas. Estan constituidos por un eje de acero forjado, uno de sus
extremos se acopla al planetario del diferencial y, el otro extremo se acopla al cubo de
la rueda.

Los semiejes palier pueden ser rigidos (Figura 2.59), en el caso de que el puente
sobre el que van montados no sea directriz, en ese caso es necesario acoplar una junta
cardan en la articulacion de la mangueta que permita el giro (Figura 2.60).

Conjunto del puente trasero flotante

Diferencial ™,
¥

Cubo de La rueda

OV = ¥
4 2 12
_, 1 ; E
- -:§
Figura 2.59 Palier rigido Figura 2.60 Palier cardanado

7.10.2 Célculo de semiejes palier

Los semiejes palier se calculan mediante en el cédigo ASME obteniendo el
didmetro minimo necesario. Se considera que solo estan sometidos a torsion, ya que las
fuerzas axiales que se pudieran generar son minimas.

D, - \/L-ﬂcm MP G 1) )

i 7[-0,5-0yp

M [N-m] (Momento flector)
T [N-m] (Momento torsor)
o,, [MPa] (Limite de fluencia)

D [m] (Diadmetro del eje)

EUITI BILBAO JUNIO 2015 80



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

7.11 Freno de servicio

Todo vehiculo necesita incorporar un sistema de frenado si al superar una cierta
velocidad se quiere tener control sobre él. Si bien es cierto que en maquinas que no
superan los 5 [km/h] no es necesario puesto que el propio motor actta de freno.

El fendmeno de frenado habitualmente se produce por la friccion existente entre
dos elementos, disipando la energia cinética en trabajo de rozamiento.

7.11.1 Estudio de la adherencia durante la frenada

Antes de comenzar a calcular los frenos, se han de conocer las limitaciones
impuestas por la adherencia, ya que si el par de frenado es muy elevado puede hacer que
las ruedas se blogueen, y puesto que no se va a instalar un sistema de antibloqueo de
ruedas (ABS) hay que cerciorarse de que esa situacion no aparezca.

En la figura 2.61 se muestran todas las fuerzas y pardmetros que acttan durante
la frenada.

Figura 2.61 Fuerzas durante la frenada en pendiente
Donde:

- (F.) vy (F,) son las fuerzas aerodindmicas en el eje x y en el eje z
respectivamente.
- (M) es el momento debido a la aerodinamica, producido en el eje y, y en

torno al eje y.
- (Pa/g) es lafuerza de inercia que lleva el vehiculo.

- (Q,) y (©4) son las deceleraciones angulares de la rueda trasera y delantera
respectivamente.
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(P) es el peso del vehiculo.

(R,) v (R,4) son las resistencias a la rodadura en la rueda trasera y delantera

respectivamente.

- (Fy) vy (Fy) son la fuerza de frenado en el eje trasero y delantero
respectivamente.

- (F,) y (F,) son las reacciones normales a la superficie en los puntos de

contacto de las ruedas trasera y delantera respectivamente.
- (0) esla pendiente del terreno.

(h) es la altura a la que se encuentra el centro de gravedad del vehiculo.

(a,) es ladeceleracion del vehiculo.

Como ya se ha visto anteriormente, la adherencia de las ruedas depende de la
fuerza normal a la superficie y del coeficiente de rozamiento, por ello es lo primero que
se ha de conocer. Estas fuerzas normales se obtiene haciendo momentos respecto de
cada uno de los apoyos.

Z M, =0

P~cos€-L2+(z-a—an+P~sen9]-h (119)

de = L

> M =0

i P~cos€-L2—(z-a—an+P~sen0J-h (120)
d =

L

Una vez se conocen las fuerzas normales a la superficie en los puntos de apoyo
se pueden calcular las méximas fuerzas de frenado en cada eje, que corresponderan con
los limites de adherencia.

Frg =1 Fy (121)
Fo=u-F, (122)

La maxima fuerza de frenado aplicable al conjunto de la méaquina sin que esta se
bloquee y deslice es la suma de las fuerzas maximas de cada eje.
Fimx = Frg + Fg (123)

El reparto 6ptimo de la fuerza de frenado se puede recoger en gréficas que
representan la deceleracion relativa en la frenada respecto al reparto de cargas en los
ejes. En la figura 2.62 se observa la curva para un valor de ,,=0,8. Este reparto se ha de

estudiar siempre que se quiera funcionar sobre los limites de blogqueo.
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Figura 2.62 Reparto 6ptimo de frenado
7.11.2 Fuerzay par de frenado

Respecto a los calculos, la fuerza de frenado total se obtiene de aplicar la 22 ley de
Newton al vehiculo, considerado un sélido rigido.
Ff Total — m-a (125)

En cuanto al par de frenado, se obtiene de realizar el producto entre la fuerza de
frenado total y el radio de los neumaticos, si se quiere calcular el par de una rueda hay
que sustituir el par de frenado total por el de la rueda.

Tf,TotaI = Ff,TotaI ‘R (126)

7.11.3 Distancia y tiempo de frenado

La distancia y tiempo de frenado se calculan mediante la cinematica del
movimiento rectilineo uniformemente acelerado.

v=V,+a-t (127)

s=so+v0-t+%-a-t2 (128)

7.11.4 Tipos de frenos utilizados

Dentro del abanico de maquinas que necesitan disponer de sistema de frenado
los mas habituales son dos, los frenos de discos sumergidos o en bafio de aceite y los
frenos de zapatas internas o de tambor.

7.11.4.1 Freno de discos en bafo de aceite

El principio de funcionamiento se basa en los embragues de friccion, donde la
superficie de dos discos entra en contacto y por medio de la friccion logran sincronizar
sus velocidades, en el caso del freno, esa velocidad es cero.
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La disposicion de los discos consiste en intercalar un disco de friccion fijado al
semieje palier que gira con él, y otro de acero fijado al puente o0 eje que se mantiene
estatico.

La localizacion del sistema de frenado puede variar, ya que se puede colocar en
distintas ubicaciones.

- Freno en el palier externo
El freno se monta en un extremo del palier justo antes de la llanta, la
capacidad de frenado es alta, se disipa mejor el calor, deja espacio en el
diferencial para la instalacion de un mecanismo de bloqueo del diferencial y el
acceso a los discos de friccion es mas sencillo. Por el contrario hace que cubo de
rueda sea mas complejo y voluminoso.

P

&Ef—s’ji '(’%{“}2‘;5« »

Figura 2.63 Freno de discos sumergidos en palier externo

- Freno en el palier interno
Esta disposicion consiste en colocar los discos inmediatamente después
de la salida del palier del grupo cénico. Los grupos conicos son de grandes
dimensiones si se desea instalar un dispositivo de bloqueo del diferencial. Se
suele utilizar en maquinas muy pesadas ya que posee gran capacidad de frenado.

Figura 2.64 Freno de discos sumergidos en palier interno (Spicer)
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7.11.4.2 Freno de zapatas internas (tambor)

El freno de tambor es un tipo de freno en el que la friccidn se causa por un par
de zapatas o pastillas que presionan contra la superficie interior de un tambor giratorio,
el cual esta conectado al eje o la rueda.

Dispositivo de frenado (zapatas)

Figura 2.65 Freno de zapatas (Excavadora Neuson 6502RD)

Hoy en dia los fabricantes de maquinaria se decantan por implantar frenos de
discos en bafio de aceite, ya que disipan mejor el calor generado, el desgaste es casi nulo
y la capacidad de frenado es muy buena. Otra razon de peso para instalar este tipo de
frenos es la problematica de los frenos de tambor, ya que el mantenimiento es mayor
debido al desgaste, la capacidad de frenado es pobre en comparacion con los de discos,
y pierden gran capacidad de frenado cuando se mojan.

7.12 Freno de estacionamiento

7.12.1 Planteamiento del fendmeno de retencion

El freno de estacionamiento se ha de seleccionar a partir de un valor de par
determinado por la situaciéon limite en la que puede estacionar el vehiculo. En esta
situacion limite, a efectos de calculo, se considera el vehiculo estacionado en una
pendiente algo mayor de la que puede superar.

La fuerza (Fp) producto de la gravedad se obtiene de igual modo que la
resistencia por pendiente mostrada anteriormente.
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Figura 2.66 Fuerza debida a la pendiente

F, =Psena (129)

Una vez calculada la fuerza (Fp), el par que tiene que soportar el freno es igual al
par que genera esa fuerza en las ruedas dividido por las relaciones de transmision que
sufre a lo largo de la transmision.

Suponiendo que el freno de estacionamiento se sitda en el arbol de transmision,
el par que tiene que ser capaz de soportar es:

Toin =F, Tyedal 1

p "rueda / iDiferencial (130)

Red. epicicloical

7.12.2 Pendiente de retencion

Segun la DIRECTIVA 98/12/CE, la pendiente minima en la que ha de poder
estacionar un vehiculo es de un 18%, siendo la fuerza de accionamiento inferior a 600
[N].

222, Dispositive de frenado de estacionamiento
2.2.2.1. El freno de estacionamiento con el que esté equipado el remolque o semirremolque deberd poder mantener detenido,

cargado y aislado del wehiculo tractor el remolque o semirremolque sobre un declive ascendente o descendente del 18 %.
La fuerza ejercida sobre ¢l mando no debera sobrepasar 600 N,

Figura 2.67 Extracto de la DIRECTIVA 98/12/CE
7.12.3 Tipos de freno utilizados

De los diferentes tipos de frenos existentes, los mas comunes son los frenos de
disco y los de zapatas, siendo menos comunes los de discos.

7.12.3.1 Freno de disco

Esta disposicion consiste en intercalar un disco de freno en un punto de la
transmision, normalmente entre la salida de la caja de cambios y el arbol de transmision.
Tiene buen par de retencion, el mecanismo es sencillo y apenas requiere mantenimiento.
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Figura 2.68 Freno de estacionamiento de disco
7.12.3.2 Freno de zapatas

Esta disposicion es idéntica a la del freno de disco, solo que en vez de un disco
se colocan zapatas y un tambor de frenado. Como todos los frenos de zapata, tiene el
inconveniente de la suciedad y el agua que puedan entrar en el tambor y disminuir la
capacidad de frenado.

Figura 2.69 Freno de estacionamiento de zapatas

7.12.3.3 Freno de discos en bafio de aceite

Este tipo de frenos tienen gran capacidad de frenado, pero por son mas caros que
los anteriores, lo que hace que apenas se instalen en maquinaria de poco tonelaje.
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Figura 2.70 Freno de estacionamiento de discos (Parker)
7.12.4 Seleccion de un freno de disco

El fabricante Tolomatic proporciona un procedimiento para la seleccién de
discos y pinzas de freno adecuados para actuar como freno de estacionamiento. Cada
pinza de freno tiene sus propias formulas de seleccidn para obtener el didmetro del disco
y la fuerza de aplicacion.

El tipo de pinza de freno puede ser diferente en funcion de las necesidades, ya
sea de accionamiento hidraulico o mecénico, pero las formulas para cada caso variaran
en funcion del modelo de pinza.

Se van a exponer las formulas necesarias para el célculo de una pinza de freno
en particular, el modelo (ME10 Mechanical Brake), ya que parece apropiado para
funcionar como freno de estacionamiento.

Disc Sizing Equations

"L" LONG LEVER(3.50"):
DYNAMIC TORQUE(IN.-LBS.)= 5.38 x BRAKING RADIUS(IN.) x LEVER FORCE (LBS)

STATIC{PARKING) TORQUE(IN.-LBS.)= 2.69 x BRAKING RADIUS(IN.) x LEVER FORCE (LBS)

"M" MACHINE CAM(1.75") & "S" SHORT LEVER(1.75"):
DYNAMIC TORQUE(IN.-LBS.)= 2.69 x BRAKING RADIUS(IN.) x LEVER FORCE (LBS)

STATIC{PARKING) TORQUE(IN.-LBS.)= 1.345 x BRAKING RADIUS(IN.) x LEVER FORCE (LBS)

BRAKING RADIUS(IN.)= [DISC DIAMETER + 2] - 0.624

Figura 2.71 Formulas de célculo de freno Tolomatic ME10
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Si se dispone del valor de torque necesario para cumplir los requisitos de freno
en pendiente, se selecciona un disco de diametro adecuado y se obtiene la fuerza
necesaria de aplicacion.

8. Resultados finales

Habiendo estudiado las posibles alternativas en cuanto a los sistemas de
transmision y a los sistemas de freno se ha llegado a la conclusion de implantar una
transmision hidrostatica con motor de pistones axiales, caja de transferencia, diferencial
de blogueo manual por discos de friccion y reductores de rueda, y para el frenado se ha
optado por utilizar frenos de discos en bafio de aceite situados en el palier interno.

A continuacién se describen las razones por las cuales se ha optado por estos
elementos y los resultados finales. Si se desea ver los calculos se ha de ir al (Anexo 2.
Célculos).

8.1 Eleccidn del circuito hidraulico

La transmision hidrostatica optimiza el par disponible del motor térmico a las
ruedas, siendo su objetivo final obtener velocidades de salida variables mientras que la
velocidad de entrada es constante.

La transmision se compone de dos componentes separados, una bomba variable
de pistones axiales, ensamblada en el motor térmico y que recibe directamente el
movimiento del volante mediante una junta elastica. EI motor hidraulico del tipo de
pistones axiales, con cuerpo inclinado, ensamblado en un reductor de dos velocidades
que transmite la potencia a los diferenciales y estos a las ruedas. La bomba y el motor
hidraulico estan conectados entre si mediante tubos flexibles como asi también los
diversos accesorios necesarios para el funcionamiento tales como depdsito, filtro,
retorno, etc.

Para invertir el sentido de la marcha es suficiente con girar el plato de la bomba
haciendo que envie caudal y presion en sentido opuesto.

La disposicion de los elementos es similar a la de la figura 2.72 con la diferencia
de que en el caso de la méaquina a estudio es de traccién total.
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Figura 2.72 Circuito hidrostatico cerrado y reversible
8.1.1 Descripcion del funcionamiento

Si el motor fuera de cilindrada constante, la curva de potencia seria la mostrada
en la figura 2.73, la potencia crece junto con las revoluciones del motor, siendo el par
casi constante. Esta configuracién requeriria de la implantacién de una caja de cambios,
lo cual incrementa el coste y la complejidad del sistema.
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Curvas caracterishcas de los motores de pistones axizles

Figura 2.73 Motor pistones axiales con cilindrada fija

Sea ahora una transmision hidrostatica de velocidad variable y partase de que al
namero de revoluciones de entrada del accionamiento permanezca constante (para
motores de combustién interna en el campo del momento de rotacion mas favorable),
produciéndonos esto un caudal (Q) y una presiéon (P), determinados por la formula
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anterior y cuya representacion se observa en la (Fig. 2.74). Si se tiene en cuenta que el
numero de revoluciones del motor hidrostatico es directamente proporcional al caudal
de entrada y su momento de rotacién lo es a la presion, resulta, como consecuencia la
hipérbola del momento de rotacion a potencia constante (Fig. 2.75), que si suponemos,
caso mas frecuente, que entre los motores hidrostaticos y las ruedas haya reductores la
hipérbola anterior se transforma en la hipérbola de traccién—velocidad (Fig. 2.76), en la
cual, y a través de la velocidad méaxima y la traccién maxima se determina el campo de
variacion tedrico de un accionamiento hidrostatico.

bar

Pona.

L - -{74';;; R’-"’_/;;.

e

Figura 2.74 Presion/caudal Figura 2.75 Par/velocidad  Figura 2.76 Fuerza/velocidad

En el punto cero del sistema, la bomba de caudal variable esta con (a = 0), pero,
por el contrario, el motor de caudal variable tiene su maximo angulo de desviacion. .A
partir de este momento, a medida que se aumenta el &ngulo a de la bomba, se disminuye
el del motor, con esto se consigue que, en el momento de arrancar la bomba, envie poco
aceite y el motor arranque con poca velocidad y gran par. A medida que se van
alcanzado velocidades mayores, se va invirtiendo el proceso, de forma que el aumento
de velocidad de traslacién exija siempre proporcionalmente cada vez menos circulacion
de aceite. Con esto se consigue eliminar la necesidad de utilizar una caja de cambios
para adaptar la curva del motor a la ideal de traccion, en la que la potencia es constante,
lo que proporciona pares elevados a bajas velocidades de giro y reducidos a altas.

Si no se tienen en cuenta las pérdidas y se limita la entrada de potencia, se
obtiene la curva de par mostrada en la figura 2.77, donde es posible ver que la méxima
salida de par se consigue con la minima velocidad de salida. Sin embargo hay una
velocidad (n,,;,) donde la salida de par empieza a disminuir debido a que no hay
suficiente entrada de potencia, por lo que el minimo par se alcanza a la maxima
velocidad.
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Figura 2.77 Evolucion del par con la velocidad

En el caso de la potencia, no puede ser alta en el momento del arranque, ya que
el par seria muy elevado y las ruedas patinarian, por ello se limita la potencia y cuando
se alcanza determinada velocidad correspondiente a una tercera parte de la velocidad
maxima, se mantiene constante como se observa en la figura 2.78.
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Figura 2.78 Evolucion de la potencia con la velocidad

8.2 Eleccion del motor hidraulico
8.2.1 Datos de partida

Los datos con lo que entraremos son la potencia y el par obtenidos del célculo de
especificaciones (Anexo 1. Ap.2) y unos limites de presion y de velocidad que sean

razonables.

La potencia maxima que requiere el sistema y que ha de proporcionar el motor
es de N =74,41 [CV.]=54,728[kW]. Ya que es mas representativo, en el catalogo se

proporcionan los valores maximos de par y velocidad de giro, siendo la potencia es el
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producto de ambos. Si se quiere alcanzar la velocidad maxima, el par a velocidad
méaxima proporcionado por el motor ha de ser igual al par resistente a velocidad
méaxima, luego:

N =54,728 [kW]

En cuanto al par, para cumplir las especificaciones de la maquina y llegar a la
velocidad de 8 [km/h], ha de tener un par en las ruedas a esa velocidad de 10.725,44
[N-m]. A pesar de todo, el par es

T(3600 rpm) =10.725,44 [N -m]

En cuanto a las presiones, los motores funcionan normalmente con presion
nominal de 400 [bar] y una méaxima de 450 [bar], dado que son presiones muy elevadas
para no sobredimensionar los elementos y trabajar con presiones menores se limitara la
presion nominal de la bomba a 330 [bar]. Esto hace que para obtener los mismos
resultados se tenga que incrementar del mismo modo el caudal de la bomba.

P, =330 [bar]

Las velocidades que alcanzan estos motores en régimen maximo son muy
elevadas, pero puesto que el vehiculo no se desplaza muy rapido y con objeto de no
realizar reducciones muy grandes de velocidad a lo largo de la transmisién se limitara la
velocidad de giro a 3600 [rpm], lo cual alargara también la vida de los componentes. La
velocidad en la cual se alcanza la maxima potencia, que va a ser constante, suele ser una
tercera parte de la velocidad maxima de giro, en este caso se delimitard en 1300 [rpm].

Nyex = 3600 [rev/min]
N, =1300 [rev/min]

El catdlogo a su vez nos proporciona una tabla con férmulas (figura 6.2.4) para
la eleccion de sus motores, y con los cuales se obtendran los pardmetros del motor y
facilitar la eleccion del méas adecuado.
Determining the operating characteristics

Vg*n
Input flow = . L/min
P P 1000 - 1, [L/min}
Speed no= 1000 * 7y [min-T] V, = Displacement per revolution in cm?
Vo Ap = Differential pressure in bar
Vg Ap* n = Speedinrpm
Torque T = —o P Tl [Nm] peedintp
20w Ny = Volumetric efficiency
9xeTen Qv AP * T Nmh = Mechanical-hydraulic efficiency
T v
Power P= 000 ~ eo0 W n = Totalefficiency (=, * nim)

Tabla 2.17 Férmulas catalogo Bosch RexRoth
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El fabricante no define el rendimiento volumétrico, ya que varia dependiendo
del régimen en el que trabaje el motor, para determinarlo se requieren pruebas de
laboratorio, pero se puede suponer que oscila entre los valores siguientes:

Rendimiento | Rendimiento
volumétrico mecanico

Calidad normal 0,89
0,96

Calidad buena 0,96

Tabla 2.18 Rendimientos en motores de pistones axiales*

*Datos obtenidos del libro “Aplicaciones de la ingenieria: Maquinaria hidraulica en
embarcaciones”

Para este estudio se tomaran valores de rendimiento volumétrico y mecanico de
0,96.

Con los valores de potencia, presion y velocidad maxima de giro ain no se
puede elegir un motor, ya que se ha de conocer cdmo va a ser su funcionamiento, para
ello se ha dispuesto de una hoja de célculo que simulara con las férmulas anteriores
(figura 2.17) y los datos de partida el funcionamiento del motor.

8.2.2 Eleccion del motor

Comenzaremos por el dato caracteristico del motor, la cilindrada maxima, para
ello se sabe que en la velocidad limite donde se alcanza la potencia méaxima, la presion
y la cilindrada son también maximas.

q,-10007, Y q,-10007,

v, T 13y
En la formula anterior se necesita saber el caudal en ese instante:
Apn, - N-600
N — qv pnv 77mh N q _ (132)

600 AP M

Una vez se disponen de todos los datos, se obtiene la cilindrada maxima, que
define el motor que se ha de seleccionar. En el caso a estudio, la cilindrada que se
necesita es de 79,73 [cm®], por lo que el motor elegido es RexRoth A6VM-80. Cabe
decir que no es casualidad que se ajuste casi perfectamente a la cilindrada disponible en
un motor del catalogo, se ha jugado con los valores de presion y velocidad hasta dar con
este motor que satisface las necesidades.
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Tablas de valores

Tamarno nominal TN 80 Tamano nominal TN 80
Cilindradageométrica "), Vg max cm? 80 Torque %
por rotacién Vg min CM° 0 para Vg max ¥ Ap = 400 bar T Nm 509
v omd 51 para Vg ma ¥y Ap = 350 bar T Nm 446
ax - - —
- R L aat
Velocidad de rotacién maxima 2 T"IS encla a 3r5|20n KN 6
(respetando el caudal maximo admisible) g max hasta Vg/ Cmin m/rad/1
para Vg max R 3000 | Ve/2 hasta 0 (interpolado) cmax KNm/rad|48
para Vg < Vg (ver diagrama abajo) nps,  min™ 6150 |Momento de inercia accionamiento rotative Jrw  kgm?  |0.008
para Vo Nmax  min-' 7350 Aceleracién angular maxima o rad/s2  |24000
Caudal @ Volumen de llenado Vv L 1.2
para Nnom ¥ Vg max qumax Umin  |312  |Masa (aprox.) m kg 34

Tabla 2.19 Motor Rexroth A6VM 80

Después de haber analizado la curva de potencia minima, y el comportamiento
del motor en la situacion limite, se observa que en todos los instantes se obtiene un par
y una potencia superiores a los necesarios y se alcanza la velocidad méxima, ya que el
par resistivo se iguala al proporcionado por el motor a velocidad maxima.

A continuacién se muestran las curvas obtenidas del estudio, en la figura 2.80 se
representan el par y la potencia en funcién de la velocidad, y en la 2.81 la presién en
funcion del caudal, y se ve que ambas coinciden con lo mostrado anteriormente en el
apartado 8.1.1 de este mismo documento. Los valores y célculos llevados a cabo para
obtener las curvas se pueden ver en el (Anexo 2 Ap.1).

Par y potencia motor hidraulico
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— POTENCIA [kW]
200 —— PAR [N-m]
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0 T T T T T T T T T
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Figura 2.79 Par y potencia del motor
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Figura 2.80 Presion y caudal del motor
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Eje de salida del motor

El eje de salida del motor se acopla al eje primario de la transmision mediante un
estriado fijado por el fabricante siguiendo la norma DIN 5480.

Z Eje dentado DIN 5480
W35bx2x16x9g
3 28
| 95
>
(o]
—
=
I '| o
| - || Uu?
- =
32
40

Figura 2.81 Eje de salida del motor

8.3 Caja de transferencia
8.3.1 Descripcion del funcionamiento

Las marchas se accionan en parado, pulsando un boton por lo gue no se necesita
instalar un embrague y el sincronizador queda bastante sencillo. ElI punto muerto es
necesario por si por alguna averia es necesario remolcar la maquina. El accionamiento

de las marchas puede ser tanto electronico con relés y actuadores, como hidréulico,
siendo més comdn este altimo.

La marcha atras invierte el sentido de giro del motor hidraulico y s6lo se puede
conectar cuando la marcha lenta esta seleccionada, ya que no se espera que se circule
con la marcha larga hacia atras, en situacién de trabajo si es frecuente su uso.

4 | | | A
i " 7 = i . e o
_— = — ——
S— o = o
N LR | 1) [l

e & . . e

p I I | A
Figura 2.82 Botones de marcha
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8.3.2 Engranajes utilizados

Los engranajes de dientes helicoidales comportan un movimiento mas silencioso
que los de dientes rectos, y suelen tener mayor duracion, por ello se suelen utilizar en
cajas de cambio. Las dos ruedas exteriores en contacto deben tener hélices en sentido
contrario, siendo sus ejes paralelos (axoides cilindricos), y el contacto entre dientes es
una linea recta.

Eje del engrane
Paso circular normal

Paso base
o normal

Profundidad >
total

la hélice |

Didmetro del

circulo base
/ Ancho de la cara

/
Didmetro exé:t:-\/‘x
Didmetro de pa = ISR, & R

Figura 2.83 Engranaje cilindrico helicoidal

8.3.3 Disposicidn de los ejes

Tal y como se ha calculado previamente, las relaciones de transmision para cada
marcha son (i=1.31) para la marcha répida y (i=4,1) para la marcha lenta, con lo que en
ambas se reduce la velocidad del eje de entrada y se aumenta el par.

El objetivo del disefio es el cumplimiento de las relaciones de transmision y
crear un dispositivo lo mas compacto posible. Por ello la primera idea es la de disponer
de dos ejes con dos juegos de engranajes (Figura 2.84) pero se ha descartado tras
realizar los calculos, ya que para la marcha lenta se necesita una gran desmultiplicacion
y el engranaje reductor necesario es demasiado grande.

Palanca de mando
. Sincronizador

marcha rapiday

ta

salida del =

motor

. : Diferencial
Diferencial = delantero
trasero

— p— — ~ - S  ——
= =

Figura 2.84 Caja de transferencia con dos arboles de engranajes
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Con la restriccion de espacio, se ha llegado a la conclusion de afiadir un tercer
eje (Figura 2.85) que permita reducciones sucesivas, siendo mas costosa la fabricacion
pero reduciendo considerablemente las medidas de la caja de transferencia.

1

| Eje primario

4

| | Eje intermediario

Eje secundario

Figura 2.85 Caja de transferencia con tres arboles de engranajes

En la figura 2.85 se muestra la denominacion de cada engranaje y de cada eje,
siendo el juego de engranajes izquierdo para la marcha larga, y el derecho para la corta.

8.3.4 Calculo de los engranajes

Para el calculo de los engranajes se parte de la relacion de transmision, la
potencia y la velocidad de giro, con estos tres valores se han de calcular todos los
pardmetros de los engranajes.

En el (Anexo 2, Ap. 3.1) se muestran los calculos detallados para la obtencion
del médulo en base a duracion y desgaste.

8.3.4.1 NUmero de dientes

La relacidn de transmision entre un engranaje y otro se determind iterativamente
hasta alcanzar unos valores que se aproximaran de forma precisa a los teéricos, para ello
se juega con el nimero de dientes de cada engranaje. Después de realizar los célculos
iterativos se obtiene:

Siendo las relaciones de transmision entre cada juego de engranajes las
siguientes:

=218 60 =2 -3%_1gg ro=2=3_2176
7z, 26 z, 18 z, 17
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Con ello si se realiza el calculo de la relacion de transmision total de cada
marcha teniendo en cuenta la entrada y la salida se obtiene:

r.=r,-rs=0692-188=13

I

c

=1, T, =2176-188 =411

De este modo se aproximan bastante a las tedricas, que son (1,31) para la marcha
larga y (4,1) para la marcha corta.

8.3.4.2 Parametros que influyen en el calculo

Estas constantes se determinan bien por estudios empiricos, por normalizacion o
bien porque son valores habituales.

El &ngulo de presion (« ) se toma como 20°, ya que es habitual que los Utiles de
tallado tengan ese valor. El angulo de la hélice (5,) se toma como 20° ya que para

helicoidales a velocidad media suele oscilar entre 15°y 25°,

El factor de guiado (y ) se considera 10, valor para engranajes con un acabado
normal.

Los factores de Lewis estan tabulados dependiendo del nimero de dientes, por lo
que se recurre directamente a las tablas.
Y,; =0,303 Y,; =0,309
El material utilizado para la fabricacion es un acero templado 20MnCr5, cuyas
caracteristicas mecanicas son:

Resistencia a traccion o, = 100-130 [kg/ mmz]

Limite de fluencia minimo o, = 70 [kg/mmz]

Dureza Brinell HEB = 600 [kg/mmz]

Resistencia a fatiga a flexion o, =47 [kg/mm?]

Solicitacién admisible

. O am = 2200 —3400 [kg/cm?]
(velocidades elevadas)

Madulo de Young E =2.100.000 [kg/cm?]

Tabla 2.20 Propiedades del acero 20MnCr5

Al ser una caja reductora para maquinaria, en tablas se estima una duracion entre
20.000 — 40.000 horas. Los fabricantes de maquinaria cuantifican los afios en cantidades
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de 1000 a 1200 horas de trabajo en este tipo de maquinas, por ello 20.000 horas parece
un valor aceptable.

8.3.4.3 Calculo del médulo

La potencia se va a tomar como maxima y constante, ya que es la que se da en
las situaciones con mayor solicitacion.
N =745 [CV.]=54.79 [kKW]
El par varia segun la curva mostrada en las especificaciones, por ello se tomara
el par maximo y el par correspondiente a la velocidad méaxima.
T.. =40336 [N-m]=411172 [kg-cm] a 1300 [rpm]

T vt =145,65 [N -m] =1484,7 [kg-cm] a 3600 [rpm]
Situacion mdximo par
500
,/ Situacion maxima

400 .\ velocidad
E 300 — POTEMNCILA [KW]
gzun ——— — PAR [N-m]

100

0 400 800 1200 1800 2000 2400 2300 3200 3800 4000
Velocidad [rpmi

Figura 2.86 Situaciones criticas de par y potencia

Los calculos del médulo para cada engranaje se han de realizar teniendo en
cuenta las situaciones mas criticas, en este caso la situacion de méaximo par y maxima
velocidad, y como hay dos marchas, se ha de repetir el célculo con cada una.

Si se realizan los calculos a resistencia y desgaste en cada situacion, nos lleva a
obtener los siguientes valores de mddulo en cada engranaje.

(Calculo a duracién)

; 4
s 2-T (|2+1_) cj‘os L
Kum ¥ 2 1-SIna -COSx

N [CV]-cos g,

5 (Calculo a desgaste)
olrpm]-z-w -o[kg/cm?]-Y

m252.32.3\/
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Engranaje 2

m > 0,54 cm (duracion)

Marcha corta (maximo par) . .
m > 0,46 cm (resistencia)

m > 0,43 cm (duracion)

Marcha corta (méaxima velocidad) . .
m > 0,33 cm (resistencia)

m > 0,43 cm (duracion)

Marcha larga (méaximo par) . .
m > 0,31 cm (resistencia)

m > 0,34 cm (duracion)

Marcha larga (méxima velocidad) . .
m > 0,38 cm (resistencia)

Tabla 2.21 Mddulo minimo engranaje (2)

Engranaje 3

m > 0,46 cm (duracion)

Marcha corta (méaximo par) . .
m > 0,36 cm (resistencia)

m > 0,37 cm (duracion)

Marcha corta (maxima velocidad) . .
m > 0,26 cm (resistencia)

Tabla 2.22 Modulo minimo engranaje (3)

So6lo se han estudiado los engranajes mas pequerfios, ya que son los que soportan
mayores esfuerzos. En el caso del engranaje (2) el médulo tomado es (m=6), ya que es
el inmediatamente mayor de la tabla de mddulos normalizados. En el caso del engranaje
(3) el modulo tomado es (m=5) por el mismo motivo que el anterior.

8.3.4.5 Distancia entre ejes

Una vez obtenido el mddulo se ha de calcular la distancia entre los axoides de
los engranajes, para ello se utiliza la formula que relaciona el médulo con el radio de los
engranajes, siendo la distancia entre axoides la suma de radios primitivos.

-~ m-(z,+2,)
~ 2.cos

Los resultados obtenidos son 140,47 [mm] para el juego de la marcha larga y
143,66 [mm] para la marcha corta. La distancia entre ejes ha de ser la misma, por lo que
se modifica el angulo de la hélice en el juego de engranajes de la marcha corta a
(S =16°) para que coincidan ambos valores. Tras haber modificado un parametro del

engranaje, se comprueba después que el médulo no sufre variacion.

En el eje secundario se obtiene el valor de 166,01 [mm], donde no hay que
modificar nada porque s6lo entran en juego dos engranajes.
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8.3.4.5 Dimensionado de los engranajes

- Radio de los engranajes
Aplicando la formula que relaciona el moédulo con el radio primitivo y el &ngulo
de la hélice se obtiene:

_om-z
2-C0s S,

R, =83 mm

R, =57,46 mm

R, =44,21 mm

R, =96,22 mm

R, =108,546 mm

- Anchura de los engranajes
La anchura se obtiene a partir del mddulo y el factor de guiado, los juegos que
engranan tienen que tener la misma anchura.

b=y -m
Juego engranajes 1,2y 5 b=60 mm
Juego engranajes 3y 4 b=50 mm

8.3.4.6 Fuerzas en engranajes

En el (Anexo 2. Ap. 3.3) se calculan todas las fuerzas que actuan en cada
engranaje.

Para el célculo de los ejes, y rodamientos es necesario saber las fuerzas que
generan los engranajes durante su funcionamiento. Al ser helicoidales se generan tres
fuerzas, una axial, una radial y una tangencial, que es la que transmite el par.

F
thl F=—— F,=F-seng F. =F-sena
R cos o - Cos 3,
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Figura 2.87 Fuerzas en engranajes helicoidales

- Angulos de presion e inclinacion de la hélice
Puesto que en las formulas aparecen angulos que no se conocen, se han de

calcular mediante relaciones obtenidas geométricamente.

tga, =tga-cos B,

t9f =tga -cosa,

Marcha larga | Marcha corta
a=20° a=20°
a, =2128° a, =20,73°
B =1873° B =1879°
f=20° | f,=16°

Tabla 2.23 Angulos principales de los engranajes

2. MEMORIA

A continuacion se calculan con las férmulas vistas anteriormente las fuerzas en

cada engranaje, teniendo en cuenta la situacion en la que se encuentran.

- Engranajel

El engranaje (1) sélo transmite potencia al engranaje (2) cuando se conecta la

marcha larga,
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Marcha larga

Maximo par

Maxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =4.859,76 [N]

F, =1.754,81 [N]

Fuerza radial

F. =1.882,32 [N]

F. =679,69 [N]

Fuerza axial

F, =1.767,23 [N]

F, = 63813 [N]

Tabla 2.24 Fuerzas en engranaje (1), marcha larga

Engranaje 2

El engranaje (2) trabaja siempre, ya que es el encargado de transmitir la potencia
del eje intermediario al secundario.

Marcha corta

Maéaximo par

Méxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =15.27517 [N]

F, =5.515,73 [N]

Fuerza radial

F. =5.916,51 [N]

F. =2.136,4 [N]

Fuerza axial

F, =5.554,77[N]

F, = 2.005,78[N]

Tabla 2.25 Fuerzas en engranaje (2), marcha corta

Marcha larga

Maximo par

Méxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =4.857,72 [N]

F, =1.754,08 [N]

Fuerza radial

F. =1.88153 [N]

F. =679,4 [N]

Fuerza axial

F, =1.7665 [N]

F, =637,86[N]

Tabla 2.26 Fuerzas en engranaje (2), marcha larga

Engranaje 3

El engranaje (3) solo transmite potencia al engranaje (4) cuando se conecta la
marcha corta, cuando no, gira libre.

Marcha corta

Maximo par

Méxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =9.12373 [N]

F, =3.2945 [N]

Fuerza radial

F. =3.454,59 [N]

F. =1.247,42 [N]

Fuerza axial

F, =3.253,38 [N]

F, =1.174,77 [N]

Tabla 2.27 Fuerzas en engranaje (3), marcha corta
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- Engranaje 4
El engranaje (4) s6lo transmite potencia al eje intermediario cuando se conecta
la marcha corta, cuando no, gira con el eje pero sin transmitir potencia. Las
fuerzas coinciden con las del engranaje (3) ya que son reacciones de las mismas.

Marcha corta Maximo par Maxima velocidad

Fuerza tangencial | F, =9.121,92 [N] | F, =3.293,85 [N]

Fuerza radial F =3.4539 [N] | F, =1.24717 [N]

Fuerza axial F, =3.252,74 [N] | F, =1.174,53 [N]

Tabla 2.28 Fuerzas en engranaje (4), marcha corta

- Engranaje 5
El engranaje (5) trabaja siempre, ya que es el encargado de transmitir la potencia

del eje intermediario al secundario. Las fuerzas coinciden con las del engranaje
(2), ya que son las reacciones de las mismas.

Marcha corta Maximo par Maxima velocidad

Fuerza tangencial | F, =15.27517 [N] | F, =5.515,73 [N]

Fuerza radial F. =5916,51 [N] | F, =2.136,4 [N]

Fuerza axial F, =5.554,77[N] | F, =2.005,78[N]

Tabla 2.29 Fuerzas en engranaje (5), marcha corta

Marcha larga Maximo par Maxima velocidad

Fuerza tangencial | F, =4.857,72 [N] | F, =1.754,08 [N]

Fuerza radial F. =1.88153 [N] | F. =679,4 [N]

Fuerza axial F, =1.766,5 [N] | F, =637,86[N]

Tabla 2.30 Fuerzas en engranaje (5), marcha larga

El sentido de la fuerza radial es constante, siempre atacando al eje, pero la

tangencial y axial varian dependiendo del sentido de la marcha como se observa en las
figuras (2.88, 2.89 y 2.90).
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Figura 2.88 Fuerzas marcha corta hacia delante
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Figura 2.90 Fuerzas marcha corta hacia atras
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8.3.5 Calculo de los ejes

Para poder dimensionar los ejes se han de conocer las tensiones, y para ello las
fuerzas interiores en los mismos, luego se han de calcular. En este caso se utilizard un
software 2D (CESPLA), y ya que los ejes se calculan en tres dimensiones, se han de
realizar dos calculos y superponer los resultados.

Una vez conocidas las fuerzas y momentos, se calcula el diametro minimo en la
seccidon mas critica mediante el codigo ASME.

El material utilizado es un acero SAE 1045, de uso comdn en ejes por sus
propiedades de dureza y ductilidad.

La carga axial que se genera depende del sentido de giro del eje, y puesto que va
a girar en ambos sentidos, sera de igual valor pero sentido opuesto.

Las longitudes de los ejes se han estimado teniendo en cuenta los elementos que
van montados en los ejes, las separaciones entre elementos, los rodamientos, etc... Aun
asi difieren en pocos [mm] del resultado final debido a las grandes dimensiones de los
rodamientos.

En esta apartado s6lo se va a mostrar la situacion mas critica, para ver el estudio
completo donde se obtienen las cargas y se muestran los calculos méas detalladamente,
se ha de ir al (Anexo 2, Ap. 3.4).

8.3.5.1 Dimensionado en base a tensiones

- Eje primario

E BN

a b C d

Figura 2.91 Dimensiones aproximadas del eje primario

a=525 [mm] d =52,5 [mm]
b =60 [mm] e =585 [mm]
c =55 [mm]

En el eje primario la fuerza tangencial, axial y radial se transmiten
directamente desde el engranaje, pero el par se transmite mediante el
sincronizador. Por ello a la hora de calcular el diametro del eje, en el engranaje
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(1) no se ha de tener en cuenta el par torsor, ya que es cero, en el engranaje (3) si
se ha de tener en cuenta, ya que el punto critico se encuentra antes del
sincronizador.

La situacion mas critica se da cuando estando conectada la marcha corta
se alcanza el maximo par.

Realizando el calculo mediante el cédigo ASME, el diametro minimo en
la seccion donde se monta el engranaje (1) es 27,7 [mm].

D, =3JL-J<cm~M>2+<ct Ty

- 0,5-0'yp

D, =0,027 [m]=27,7 [mm]

Realizando el célculo mediante el codigo ASME, el didmetro minimo en
la seccién donde se monta el engranaje (3) es 34 [mm].

D, =32 . Jc, My +(C, T
72'-0,5-0'yp

D, =0,034 [m] =34 [mm]

- Eje intermediario

Figura 2.92 Dimensiones aproximadas del eje intermediario
a=>525 [mm]
b =115 [mm]
c=475 [mm]

En el eje intermediario la fuerza se transmite de los engranajes al eje
directamente, ya que estos estan fijados mediante un estriado.
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De nuevo la situacion mas critica se da cuando estando conectada la
marcha corta se alcanza el maximo par.

Realizando el calculo mediante el cédigo ASME, el diametro minimo en
la seccion donde se monta el engranaje (2) es 40,2 [mm].

D, =s)— 2. C, MP +(C,-T)
7r-0,5-ayp

D, =0,0402 [m]=40,2 [mm]

- Eje secundario

& &

Figura 2.93 Dimensiones aproximadas del eje secundario
a=>525 [mm]
b=162,5 [mm]

En el eje secundario la fuerza se transmite del engranaje al eje
directamente, ya que este esta fijado mediante un estriado.

De nuevo la situacion mas critica se da cuando estando conectada la
marcha corta se alcanza el maximo par.

Realizando el calculo mediante el cédigo ASME, el diametro minimo en
la seccion donde se monta el engranaje (5) es 46,1 [mm].

D, =3JL-J<cm~M>2+<ct Ty

- 0,5-0'yp

D, =0,0461 [m] =46,1 [mm]
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8.3.5.2 Comprobacidn en base a deflexiones

Se ha de comprobar que los valores de flecha y de &ngulo girado son inferiores a
los admitidos por los engranajes y rodamientos. Los apoyos (a) y (b) en las figuras
anteriormente mostradas son el izquierdo y derecho respectivamente.

Deflexiones admisibles
Engranaje P < 10 Dientes/pulg. | 0,010 pulg. = 0,0254 mm
Engranaje 11 <P <19 0,005 pulg. =0,0127 mm
Engranaje 20 <P <50 0,003 pulg. =0,00762 mm
Tabla 2.31 Deflexiones admisibles por los engranajes

A la tabla se entra con la relacion entre el nimero de dientes y el diametro
primitivo.
P=2/D,

Pendientes admisibles
Rodamientos rodillos cénicos 0,0005 - 0,0012 rad
Rodamientos de rodillos cilindricos | 0,0008 - 0,0012 rad
Rodamientos de ranura profunda 0,001 - 0,003 rad
Rodamientos de bolas 0,026 — 0,052 rad
Rodamientos autoalineantes 0,026 — 0,0052 rad
Tabla 2.32 Angulos admisibles por los rodamientos

Las deflexiones y los &ngulos girados por los ejes se van a calcular siguiendo las
férmulas de la figura 2.94.

2 L a bl
| _pphk Y t
Y 4 1 -
4 ¥
;1//7111 fgm I
oWtticscss 111/”’1’ pr7IY. —’;afflllj X
l ,11/: llw
| M l | -
: |
i b'c—?@’:Z%”n
E 0 : ) . X
! Pab(ltb
| =T N ()
e, =Pabllta). ,_Par 6 »
l %e="giEr * %e=ggr (1=a*-2")

Figura 2.94 Calculo de flechas y énguloé girédos
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- Eje primario
Se toma el valor que tiene el eje a efectos de resistencia de materiales, en

la seccion donde va montado el engranaje (1) se acopla un casquillo, que
sumado al diametro del eje hace que sea 34 [mm].

La flecha méaxima se estudia en el punto donde de monta el engranaje (3),
ya que se considera que es donde mayor flecha hay.

P= z - 26 =0,79 Dientes/ pulg.
D 1 [pulg]
P83 [mm]——
2,54 [mm]
y P-b-x (17 =b? —=x*)=518-10"° [mm]

" 6-1-E-1
0,00518 [mm] < 0,0254 [mm]

El angulo girado en los apoyos se calcula con la misma hipdtesis de
carga.

0. = w = 8’03.10’5 [rad]

: 6-1-E-I
i ZMZ:I_JA.]_O"1 [rad]
6-1-E-1

0,0000803 [rad] < 0,0005[rad]
0,000114 [rad] < 0,0005[rad]
- Eje intermediario
En el eje intermediario los engranajes estan fijados al eje mediante un
estriado, luego las fuerzas se transmiten directamente. También hay dos puntos

de aplicacion de fuerzas, por lo que se han de calcular las deflexiones que
produce cada fuerza en el punto mas critico y sumarlas vectorialmente.

La seccion mas critica en cuanto a la deflexion es la que monta el
engranaje (2), ya que es donde mayor fuerza se aplica.

P= Zz = 18 =0,79 Dientes/ pulg.
D 1 [puld]
P 57,46 [mm]-——
2,54 [mm]

Fuerzas engranaje (2)

P-b-x

= e (7" —x*)=420-107 [mm]]

A
y, = 21,17°
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Fuerzas engranaje (4)

P-b-x

Y= 1 ET

(17 =b* —x*)=1,8-10"* [mm]]
y, =—20,73°

Realizando la suma vectorial de las dos deflexiones se obtienen las
componentes de la deflexion resultante y su modulo.

Yiotat = y12 + y22 = 5’75'10_3 [mm]
0,00575 [mm] < 0,0254

El angulo girado en los apoyos se calcula del mismo modo, sélo que en
este caso se suman directamente.

Fuerza engranaje (2) Fuerza engranaje (4)

0,=9,4-10"° [rad] 0! =3,66-10"° [rad]
0, =6,72-107 [rad] 0, =5,34-10"° [rad]

El &ngulo total girado en cada apoyo sera la suma de los obtenidos con
cada fuerza.

0, =1,3-10* [rad] < 0,0005

0, =1,2-10* [rad] < 0,0005

- Eje secundario

El engranaje (5) va montado sobre un estriado, por lo que las fuerzas se
transmiten directamente al eje.

p=£= 34 =0,79 Dientes/ pulg.
D 1 [pulg]
P 10854 [mm]-———
2,54 [mm]
P-b-x
=— " (17=b*=x?)=2,8-10"% [mm
V=or g ) [mm]

0,0028 [mm] < 0,0254[mm]

El angulo girado en los apoyos se calcula con la misma hipdtesis de
carga.

y _Pab-(1+b)
* " 6.1-E-I
EUITI BILBAO JUNIO 2015
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0 — P-a-b-(l+a)

b 6-1-E-1
0,0000544 [rad] < 0,0005[rad]

0,000385 [rad] < 0,0005[rad]

=3,85-10" [rad]

8.3.5.3 Comprobacidn en base a vibraciones

Sélo se va a comprobar con las deflexiones calculadas, en el caso de que
el valor de la velocidad critica se aproxime al de la velocidad real, se realizaria un
estudio méas completo teniendo en cuenta la accién de todas las fuerzas.

a)eje <<w critica—

- Eje primario
@ giica=13.139,83 [rpm] >>1.300 [rpm]

- Eje intermediario
O iica=12.473,02 [rpm] >>600 [rpm]

- Eje secundario
@ iica=17.874,21 [rpm] >>317 [rpm]

8.3.6 Estriado de los ejes

Los estriados de los ejes para los acoplamientos de los engranajes y el
sincronizador van a seguir la norma DIN 5472, constando de 6 estrias y aproximando el
diametro interior al diametro del eje en los engranajes, y el exterior en el sincronizador.
No se realizan los célculos a resistencia porque se estima que cumplen ampliamente las
solicitaciones de par.

Ejos con seis nervios. Extracto de la DIN 5472

Forms. £ Modidas
e Dim. 04, nom. Eje Cubo

bte min. Mg, d,xDyxb | dy ¢ S |&| h |rs| m | n [Dyfry
K /- 11213] 4« 15| 6 |71 8 o] 10 |11 12]13

2 4 21’ 25

6,5
29,9 (2,92| 2,83 (0,5 14,8 0,6/ 7,52 | 2,55 | 38
33,7 |2,92| 4,95|0,5/165|0,6, 7,52 2,55 42

10| 39,94 | 2,94 | 6,02 |0,5|19,3 (1,0 9,40 | 2,55 | 48
52| 12| 44,16 | 3,08 | 5,81 |0,5| 21,1 | 1,0 11,28 | 2,55 | 52
60| 14| 49,5 |3,56| 5,89 |0,5|23,9 (1,0 13,16 (3,4 | 60
65| 14| 55,74 [ 3,98 | 8,29 |10,5| 26,7 [1,0| 13,16 | 2,98 | 65
70| 16| 59,5 |4,13| 8,03 |0,5|28,6 1,0 15,04 |3,4 | 70
78
82
90
95

16 64,4 |4,86| 9,73 |0,5| 31,4 [1,0| 15,04 | 4,25
16 68,3 | 4,45 | 12,67 |0,5| 33,4 | 1,6 15,04 | 4,25

16| 73 5,83 | 13,07 |0,5| 36,2 | 1,6] 15,
16 76,6 | 6,44 | 13,96 (0,5/38 1,6/ 15,04 | 5,53
1,6| 15,04 | 5,1 [100

05| 20 87,1 | 6,02 15,96 |0,6/ 43,1 |1,6/ 18,8 |5,53 |105
10| 20 93,4 | 5,97 | 19,22 (0,6| 46,4 | 2,0/ 18,8 |5,1 [110

98,8 |7,8 | 19,25 |0,6| 49,2 2,0, 18,8 6,38 120
20| 108,4 | 7,68 | 24,75 |0,6| 54,2 |2,5 18,8 | 6,38 |130
2411239 |17,37| 29,2 10,6/ 61,8 ‘2.5] 22,56 | 6,28 145

G00G% (82222 122222 1 82

. | 9
(8
$ Bisel del i‘ %,,r 1l
ejo y salida  pnension 1
mdxima 1

de la ranura

Figura 2.95 Ejes con seis nervios Norma DIN 5472
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Eje primario

D, =35 [mm]
D, =34 [mm]

Mo, o Oubo

d,xD;xb, | dy ¢ J |g| h |ra| m | n |Dyjny
11213 4« | s | 6 |7] 8 [9] 10 | 11]12]13

28, sﬂ 8 25,9 |2,94| 1,70 |0,4] 12,9 o',qﬁ q’,ggl;.gg 34/ 0,3
Figura 2.96 Estriado eje primario

Eje intermediario

D, =40,2 [mm]
d, =42 [mm]
Medidas
nom. Ele Oubo

d,xDxb, | dy ¢ J |g| h || m | n Dy | vy
11213 4 5 6 |71 8 |9l 10 | 11 )12/ 13

42‘ 48 10« 39,94 | 2,94 | 6,02 |05]|19,3 1.0“ 9,40‘3,5; 48|04
Figura 2.97 Estriado eje intermediario

Eje secundario

D, =46,1 [mm]
d, =46 [mm]
Medidas | e
nom. Eje Cubo
d,xDyxb, | dy ¢ J |g| h |ra| m | n |Dyjrmy
112l3] 4 5 6 |71 8 |ol 10 | 111213
:ﬂ 43 33,7 |292) 4,95|05|165 oﬂ 7,52 12,55 | 42| 04
52| 12! 44.16 13,08 | 5,81 |0,5]21,1 1,0 11,28 | 2,55 | 52|0,4

Figura 2.98 Estriado eje secundario

8.3.7 Dimensionado del sincronizador

El sincronizador se ha dimensionado teniendo en cuenta que su didmetro
maximo ha de estar por debajo de la circunferencia base del engranaje mas pequefio, y
también lo suficientemente alejado del eje como para resistir las tensiones.

Su dimensionado se ha basado en aspectos mas bien funcionales, y se ha
comprobado su resistencia mediante el estudio de los dientes como si fueran chavetas.
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Las dimensiones del sincronizador son:

Diametro exterior 70

NuUmero de dientes 20

Altura del diente 5 [mm]

Anchura del diente | 4,71 [mm]

Longitud total 10 [mm]

Longitud activa 6 [mm]

Tabla 2.33 Dimensiones de los dientes del sincronizador

El estudio del fallo a cortadura y por aplastamiento de los dientes revela que
para que fallen los dientes, la fuerza que se ha de aplicar es 130 mayor que la maxima
aplicada en servicio.

Para ver los calculos de ha de acudir al (Anexo 2, Ap. 3.5), donde se estudian los
dientes del sincronizador.

8.3.8 Rodamientos

La caja de transferencia monta tres tipos diferentes de rodamientos en los ejes,
cada uno de ellos se ha elegido teniendo en cuenta las solicitaciones a las que estan
sometidos.

En los apoyos se han utilizado rodamientos cilindricos de rodillos conicos puesto
que soportan cargas axiales y radiales elevadas.

Para que los engranajes del eje primario giren locos cuando no estan
transmitiendo potencia se han utilizado rodamientos de agujas, los cuales soportan la
carga radial de los engranajes.

Debido a que los engranajes helicoidales generan una carga axial y ésta se ha de
transmitir al eje desde los engranajes, se han colocado rodamientos de agujas axiales
que no soportan carga cuando giran, pero que transmiten la carga axial cuando se
encuentran estaticos girando solidarios al eje.

Los calculos completos sobre los que se ha basado la eleccién de los
rodamientos se pueden observar en el (Anexo 2, Ap. 3.6).

8.3.8.1 Fuerzas en los rodamientos

Las fuerzas que acttan sobre los rodamientos se han obtenido del estudio para
dimensionar los ejes, ya que las reacciones en los apoyos son las fuerzas que soportan
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los rodamientos conicos. Las fuerzas en los rodamientos de agujas se toman del célculo
de las fuerzas que generan los engranajes.

Puesto que no siempre actGan las mismas cargas, se han supuesto seis
situaciones de carga (cuatro marcha hacia delante y dos marcha hacia atras), generando
cada una un dafio a fatiga en los rodamientos, y que cuya resultante es la vida de los
rodamientos. Estas situaciones y el tiempo que actlan se muestran a continuacion.

. . Porcentaje | Velocidad Numero
Situacion de vueltas
de horas [rpm]
(L)
Marcha corta max. par 15 % 1.300 234-10°
Marcha corta méax. vel. 30 % 3.600 1296-10°
Marcha larga max. par 10 % 1.300 156-10°
Marcha larga max. vel. 20 % 3.600 864-10°
Marcha corta max. par (M.A.) 10 % 1.300 156-10°
Marcha corta max. vel. (M.A.) 15 % 3.600 648-10°

Tabla 2.34 Situaciones de carga en rodamientos

6.3.8.2 Rodamientos de agujas

Los rodamientos de agujas se han seleccionado teniendo en cuenta su capacidad
estatica de carga, ya que cuando soportan carga radial se encuentran estaticos con
respecto al eje.

La carga estaticas se ha de mayorar introduciendo un factor de seguridad estatico
en funcién del uso que se vaya a dar a los rodamientos.

Maguina que utiliza la guia LM Condiciones de carga Limite mas bajo de fs
Sin vibracion ni impacto 1,0a35
Maguinaria industrial general
Con vibracion o impacto 20as5.0
Sin vibracién ni impacto 1,0a40
Magquina-herramienta
Con vibracién o impacto 25a7,0

Tabla 2.35 Factor de seguridad estatico*

*Tabla obtenida de un manual de THK.

Cada rodamiento soporta la mitad de carga radial que se genera en el engranaje,
ya que van montados en parejas.

- Rodamientos engranaje (1)

Las situaciones en las que trabajan los rodamientos del engranaje (1) son
cuando la macha larga esta conectada y funcionando en sentido marcha hacia
delante.
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En el engranaje (1) la fuerza radial equivalente a las dos situaciones de
carga, teniendo en cuenta el tiempo que actia cada una, resulta en

F,, =1.05886 [N].
C,=f, F, =3-1.058,86 [N]

C, =3.176,58 [N] <<83.000 [N]

——o
Dimensiones Globales Indices Basicos de Carga Velocidades Limite:
tmm) N kgf] (rpm)
. ; Sin Anillo Interior
¢ $F Fu D C r Cr Cor C- Cor Grasa Acaita
min.
35 42 30 05 31000 63500 3200 6450 6300 10000 RLM 3530
g I
RLM

Figura 2.99 Rodamiento de agujas engranaje (1), (NSK)

En el engranaje (1) se monta el rodamiento anterior escogido del catadlogo
del fabricante NSK con referencia RLM 3530.

- Rodamientos engranaje (3)

Las situaciones en las que trabajan los rodamientos del engranaje (3) son
cuando la macha corta esta conectada y funcionando en sentido marcha hacia
delante o marcha hacia atrés.

En el engranaje (3) la fuerza radial equivalente a las dos situaciones de
carga, teniendo en cuenta el tiempo que actla cada una, resulta en
F, =2.98715 [N].

C, = f,-F, =3-2.98715 [N]

C, =8.961,45 [N]<<41.000 [N]

bV —
r
Dimensiones Globales Indices Basicos de Carga Velocidades Limite
{mm) ) [kg;l I_-D":I

O ¢E Ry D c ¥ Cr Cor Cr Cor | Grasa Aceita s Ao nterioe
min.

35 42 20 05 22300 41000 2270 4200 6300 10000 RLM 3520

Figura 2.100 Rodamiento de agujas engranaje (3), (NSK)

En el engranaje (3) se monta el rodamiento anterior escogido del catalogo
del fabricante NSK con referencia RLM 3520.
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8.3.8.3 Rodamientos de agujas axiales

Los rodamientos de agujas axiales se han seleccionado teniendo en cuenta su
capacidad estatica de carga, ya que cuando soportan carga axial se encuentran estaticos
con respecto al eje.

La carga estaticas se ha de mayorar introduciendo un factor de seguridad estatico
en funcién del uso que se vaya a dar a los rodamientos.

Se han escogido rodamientos que poseen una pestafia que se acopla con el
engranaje y no permite deslizar longitudinalmente a los rodamientos de agujas. Este
montaje se puede denominar como rodamiento compuesto.

- Rodamientos engranaje (1)

Las situaciones en las que trabajan los rodamientos del engranaje (1) son
cuando la macha larga esta conectada y funcionando en sentido marcha hacia
delante. Por simetria en ambos lados del engranaje se colocan los mismos
rodamientos, y aunque uno no trabaja nunca, no permite que el engranaje se
salga de su posicion de trabajo.

En el engranaje (1) la fuerza axial equivalente a las dos situaciones de
carga, teniendo en cuenta el tiempo que actla cada una, resulta en

F,, =1.05886 [N].
C,=f, F, =3-1.058,86 [N]

C, =3.176,58 [N] <<83.000 [N]

Dimensions Basic load ratings  Fatigue  Speed ratings Mass  Designation
dynamic  static load Reference  Limiting
limnit speed speed
4 D Dy B B E E C Cq P,

mm kN kN rfmin g

35 55 42 32 4 39 51 16,6 83 9.3 3200 6300 27 AXW 35

Figura 2.101 Rodamiento de agujas axiales (SKF)

En el engranaje (1) se monta el rodamiento anterior escogido del catdlogo
del fabricante SKF con referencia AXW 35.

- Rodamientos engranaje (3)

Las situaciones en las que trabajan los rodamientos del engranaje (3) son
cuando la macha corta esta conectada y funcionando en sentido marcha hacia
delante o hacia atras. En ambos lados del engranaje se colocan los mismos
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rodamientos ya que las fuerzas que soporta uno marcha hacia delante son las
mismas que soporta el otro marcha hacia atras.

En el engranaje (3) la fuerza axial equivalente a las dos situaciones de
carga, teniendo en cuenta el tiempo que actla cada una, resulta en

F,, =1.949,12 [N].
C, = f,-F,=3-1.94912 [N]

C, =5.847,38 [N]<<83.000 [N]

El rodamiento elegido es el mismo que en los casos anteriores, ya que por
geometria es el méas adecuado.

8.3.8.4 Rodamientos de rodillos conicos

Para la seleccion de los rodamientos se ha seguido el procedimiento marcado por
el fabricante Timken. Puesto que es un proceso iterativo, se ha traspasado este
procedimiento a una hoja de calculo Excel con el fin de ser méas eficientes a la hora de
realizar los célculos. Estos célculos se pueden ver en el (Anexo 2, Ap.3.6.4) ya que son
demasiado extensos como para ser mostrados a continuacion.

El montaje de todos los rodamientos va a ser directo, tal y como se muestra en la
figura 2.102.

Thrust Condition Net Bearing Thrust Load Dynamic Equivalent Radial Load
047Fa < 047Fm _ . F,, Fon = 047F _ 1 p P,=04-F,+K,-F,
Ka Ks Ks
F.g = 047Fs P,=F,
Ks
047Fa 5 047 FB _ 1y .Fyo Fan = 047 Fea P, =F,
Ka Ks Ka
Fag = 0-47Fma _ p F. P,=04-F; +K, -F,
Ka

Tabla 2.36 Formulas para el calculo de la carga radial equivalente
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i -
) k. L)
7 . |
| | | |

Direct mounting
Figura 2.102 Montaje directo (m=1)

Las fuerzas que soporta cada rodamiento se han obtenido del estudio de los ejes
como anteriormente se ha visto, por lo que si se quiere ser preciso se han de tener en
cuenta todas las situaciones de carga. En las formulas de la tabla 2.36 se observa que
dependiendo de la condicion de empuje se han de utilizar unas férmulas u otras,
dependiendo basicamente de la direccion de la carga axial.

Dependiendo del sentido de la marcha, la fuerza axial va en un sentido o en otro,
por lo que se han de utilizar férmulas diferentes para calcular la fuerza radial
equivalente. Para solucionarlo se ha calculado en cada caso la fuerza radial y se ha
obtenido una fuerza radial equivalente resultante mediante la formula siguiente:

a _rCa a a
Fo i+l ++1))=F -l +F5 I, +-+F7 -1,

Una vez obtenida la carga radial equivalente en cada rodamiento de la pareja, se
calcula la carga dinamica equivalente de cada rodamiento, que es la minima que ha de
tener el rodamiento que se ha de seleccionar del catalogo.

F, - L'*-FA
= golla

Puesto que a la primera iteracidon no se obtiene el rodamiento final, se sigue
iterando, cambiando la (K) de cada rodamiento segun catalogo hasta que la pareja de
rodamientos sea la adecuada.
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- Rodamientos eje primario

TAPERED ROLLER BEARINGS

SINGLE-ROW « TYPE TS

TYPETS

Load Ratings

Dynamic("
Cy e

Rod. A

Rod. B

Factors'?

Max Shaft Backing
FilletRadius  Shoulder Dia.
R dy dy

Eff. Ctr.
a®

Rod. A

Rod. B

Dynamic®®

Cage

A®©

A

2. MEMORIA

Geometry Factors

Gy G2 Cy

Figura 2.103 Rodamientos conicos eje primario (Timken)

- Rodamientos eje intermediario

TAPERED ROLLER BEARINGS

SINGLE-ROW « TYPE TS

TYPETS

nl

Load Ratings

Bore

Dynamic(
Cy e

90.488
3.5625

11125
4.3750

Shaft

Factors(?

;

Max Shaft Backing
FilletRadius  Shoulder Dia.
RiS) da dy

Width Eff. Ctr.

al®

40386 33338 -15.0 15

Rod. A

Dynamic®
Co

Cago

Factorst?

Cage

A®

AT

Bearing
Weight

542 532A
Geometry Factors
Bearing
Weight
Gy Gz Cy

Figura 2.104 Rodamientos conicos eje intermediario (Timken)
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510 53.0 33 85.0 71.0 22 0.6 529 143 0.0872 131

1.5900 1.3125 -0.59 0.06 201 2.09 0.13 335 3.03 0.09 0.03 289

Rod. B 36.957  30.162 -122 35 49.0 55.0 33 100.0 95.0 21 1.0 643 161  0.0938 1.96
& 1.4550 1.1875 -0.48 0.14 1.93 217 0.13 394 374 0.10 0.04 430
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- Rodamientos eje secundario

TAPERED ROLLER BEARINGS

SINGLE-ROW  TYPE TS

TYPETS

e

ay
]

am_;

2. MEMORIA

Bearing Dimensions Part Number
| Load Ratings
B:re OI‘)D‘ WdeIh Dynamic(! Factors(2) Dynamic(® Factors(2) Static Inner Outer
& e Y Cis Ca K C
mm mm mm N N N N
in. in. in. Ibf Ibf Ibf Ibf
Rod. A 44.450 120.650 41.275 207000 031 1.91 53800 28900 1.86 244000 615 612
* 1.7500 4.7500 1.6250 46600 12100 6510 54800
| 44.450 120.650 40.215 207000 031 191 53800 28900 1.86 244000 615 612
Rod. B 1.7500 4.7500 1.6250 46600 12100 6510 54800
Bearing Dimensions
Geometry Factors
Shaft Housing Bearing
Width Width | Eff C Max Shaft Backing Max Housing Backing Cage Weight
IB IC 'm”' FilletRadius  Shoulder Dia. FilletRadius  Shoulder Dia. G Bi G
8 RIS d, dy 15 D, Dy A6 AT
mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm kg
in. in. in. in. in. in. in. in. in. in. in. Ibs.
Rod. A 41.275 31.750 -14.0 35 56.0 62.0 33 1100 105.0 38 19 759 162  0.0694 242
) 1.6250 1.2500 -0.55 0.14 220 244 0.13 433 413 0.15 0.08 5.34
d ‘ 41.275 31.750 -14.0 35 56.0 62.0 33 1100 105.0 38 19 759 162  0.0694 242
Rod. B | 650 1.2500 -0.55 0.14 220 244 0.13 433 413 0.15 0.08 5.34

Figura 2.105 Rodamientos conicos eje secundario (Timken)

8.3.8.5 Ajuste de los rodamientos

Cada catélogo recomienda unos ajustes tanto en el eje como en el alojamiento
para cada rodamiento dependiendo de la situacion de trabajo. Tras analizar las
condiciones de las cargas y de acuerdo con los fabricantes se han obtenido los siguientes
ajustes:

Tipo de rodamiento Ajuste
Rodamientos de agujas k5 — N7
Rodamientos de agujas axiales | h8 — H9
Rodamientos de rodillos conicos | n6 —J7

Tabla 2.37 Ajuste de los rodamientos del transfer

8.3.9 Retenes

Los retenes solo se van a montar en las salidas y la entrada al motor, con el fin
de que no entre suciedad ni himedas, y que la valvulina de la caja no salga al exterior.

Para la seleccion de catalogo se han tenido en cuenta las velocidades periféricas
de giro del eje y el tamarfio del alojamiento.

EUITI BILBAO JUNIO 2015 122



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

En la entrada del motor, sobre el eje primario, se ha colocado un retén radial
Simmerring® con el mismo diametro que el eje. También se han de tener en cuenta los
ajustes y dimensiones del alojamiento.

RETENES RADIALES SIMMERRING® EPIDOR|

=

BASL

BAS7 | 45 |ss | 7 387.514

- Rugosidad superficial del eje - Tolerancias
En la zona de contacto con el labio de estanqueidad deben Tolerancia del eje: IS0 h 11
cumplirse los siguientes valores de rugosidad: Tolerancia de ovalizacion: IT 8

Rz= 1-5 pm.
Ra= 0,2-0,8 pm
Rmax= 6,3 pm.

- Chaflanes t,
Para facilitar el montaje y evitar la rotura del elastomero de la £
carcasa el alojamiento ha de tener un chaflan de entrada seqin i S
se indica en la tabla: g:ﬁfalaz"oo

Taladrod}'

—~

Dimensiones de los chaflanes y alojamientos

Anchura del retén (b) | t1 min (0.85 x b) t2 min (b + 0.3)
7 5.95 7.3

Figura 2.106 Retén eje primario

En las salidas de la caja se han colocado retenes del mismo tipo, solo que con el
didmetro correspondiente.

\_ BAsL
Referencia d D b b1 Material Codigo
BASL 44,5 | 62 10 8 ACM 387.339
- Rugosidad superficial del eje + Tolerancias
En la zona de contacto con el labie de estanqueidad deben Tolerancia del eje: 150 h 11
cumplirse los siguientes valores de rugosidad: Tolerancia de ovalizacién: IT &
Rz= 1-5 pm.
Ra= 0,2-0,8 pm
Rmax= 6,3 pm.
- Chaflanes t

Para facilitar el montaje y evitar la rotura del elastémero de la
carcasa el alojamiento ha de tener un chaflan de entrada segin

b - Chaflan
se indica en la tabla: 1595 20°

Taladro d*

Anchura del retén (b) | t1 min (0.85 x b) t2 min (b + 0.3)

10 8.5 10.3

Ln

Dimensiones de los chaflanes y alejamientos

Figura 2.107 Retén eje secundario
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8.3.10 Tapa de cierre

Para el alojamiento del retén del eje primario y como tope del rodamiento, se ha
colocado una tapa de cierre fijada con tornillos a la estructura. La zona que hace de tope
para el rodamiento tiene la medida justa indicada por el fabricante en el catalogo, y en el
alojamiento del retén también se ha tenido en cuenta el chaflan necesario para su
correcto montaje.

La tapa ira fijada a la estructura mediante tornillos de cabeza hexagonal con
métrica 10 y longitud de 25 [mm].

A2/44 - DIN 933
DIN ENISO 4017

TORNILLO CABEZA HEXAGONAL

Figura 2.108 Tornillos de la tapa de cierre

8.3.11 Tuercas del eje secundario

Para hacer posible el desmontaje de la caja de transferencia, los acoplamientos
de los ejes de transmisién se han de poder desmontar, para ello se han colocado unas
tuercas autoblocantes en el eje secundario.

A2/44 - DIN 985
DIN ENISO 10511

TUERCA AUTOBLOCANTE CON INSERCION NO-METALICA

/ ™ -..
( \ J
7
~l1~
s
s m min h
M-30 46 19 30

Figura 2.109 Tuercas eje secundario
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8.3.12 Otros elementos

2. MEMORIA

Ademas de todo lo anterior, se han colocado arandelas en los ejes para que se
transmita fuerza de un elemento a otro a través de ellas, un casquillo en el eje primario y
un anillo de seguridad que lo retiene en su sitio.

A2-DIN 471

ANILLO DE SEGURIDAD EXTERIOR

VZan “H

‘\Qg

.D

----s

|

- --|m

d:
di

Medida Nominal

anillo de seguridad

Ranura alojamiento anillo

e EJE d1 s db d3 b= a max. d2 m (H13) | n (min.)
28 1.5 2 259 32 4.7 26.6 1.6 2.1
1 4 | 175 25 415 47 6,7 425 1,85 3.8

Figura 2.110 Anillo de seguridad eje primario

La pista de rodadura de uno de los rodamientos de agujas axiales si viene en el

catalogo.

Dimensions
Washers

d d;,D0 B r2
min

o
o

Masses
Washers

LS,WS AS

Designations

Raceway

washer

Thrust washer

Shaft washer

mm

35 52 350 06

32

LS 3552

AS 3552

Figura 2.111 Pista de rodadura

WS 81107

Las arandelas y el casquillo no se pueden seleccionar de catalogo, por lo que se

tendrén que fabricar.

8.4 Grupo conico (Diferencial)

8.4.1 Disposicion de los diferenciales

Puesto que la transmision ha de ser de traccion total permanente, los
diferenciales se colocaran uno en cada eje (puente).

Puesto que el par y la velocidad de entrada a los diferenciales son los mismos en
ambos, se puede simplificar el calculo si sélo se calcula uno de ellos y se utiliza el
mismo con diferente disposicion en el otro. Esto es posible si se colocan los
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diferenciales de forma correcta, haciendo que los palieres de salida giren en el mismo
sentido.

Eje delantero

R 52
D s
o g
$ \‘ =]
RS f
&
&
S85%5 ' SNRS
oo RS
188 B
RegigE . 3
« By S
ER 2
NoeipE Zi
Nouiy'
NS
RNNE
Melek

Eje trasero

Figura 2.112 Disposicion de los diferenciales
8.4.2 Engranajes utilizados

Los engranajes que se han utilizado son cénicos de dientes rectos, dado que
transmiten gran par, no giran a muchas revoluciones y permiten cambiar la direccién del
par de salida.

Cono exterior

Figura 2.113 Engranajes conicos de dientes rectos
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Debido a que el célculo del modulo en engranajes conicos es complejo, se ha
tomado el maximo valor de médulo utilizado a lo largo de la transmision, siendo este
(m=6).

8.4.3 Dimensionado de planetarios y satélites

El primer paso para dimensionar correctamente el grupo conico es empezar por
los satélites y planetarios, y una vez obtenidos estos, dimensionar la corona y el pifion,
de forma que sélo hay una restriccion de diametro minimo de la corona y no maximo, lo
cual podria dar problemas.

La relacion de transmision entre los satélites y planetarios no tiene gran
relevancia, por lo que se ha determinado un nimero de dientes a conveniencia.

satélites planetaria

Los pardmetros que se han tomado para el dimensionado son los habituales,
siendo el angulo de presion (a = 20°), el angulo entre ejes (6 =90°) y la relacion entre
anchura y longitud generatriz (b/1=1/3).

Tras los célculos para dimensionar los engranajes se obtienen los siguientes
datos caracteristicos.

Médulo normal m=6 [mm] m=6 [mm]
NUmero de dientes Zsatelite =10 Zplanetario =15
Angulo de presion a =20° a =20°

Diametro primitivo | Dp saeire =60 [MM] | Dp janetario = 90 [mm]
Didmetro exterior | Degsatite = 70 [MM] | Dgy pranetario = 96,6 [mm]
Altura del diente | g =13,5 [mm] Notanetario = 13,5 [mm]
Angulo primitivo O catetive = 33,43° S, planctario = 96:57°

Angulo exterior See satatite = 39, 71°] S planctario = 62,85°
Tabla 2.38 Caracteristicas de los planetarios y satélites

8.4.4 Dimensionado de pifién y corona

La relacion de transmision entre la corona y el pifion esta fijada de antemano en
(1=3), y se ha de elegir un nimero de dientes que cumpla esta relacion y que a su vez
proporcione un didmetro suficiente a la corona para poder albergar en su interior
satélites y planetarios. Tras iterar el nUmero de dientes que se obtiene es:

z pifién = 12 Zplanetarits = 36

EUITI BILBAO JUNIO 2015 127



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO

PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

2. MEMORIA

Los parametros que se han tomado para el dimensionado son los habituales,
siendo el &ngulo de presion (a =20°), el angulo entre ejes (o =90°) y la relacion entre
anchura y longitud generatriz (b/1=1/3).

Tras los célculos para dimensionar los engranajes se obtienen los siguientes

datos caracteristicos.

Maodulo normal m=6 [mm] m=6 [mm]
Numero de dientes Z pinon =12 Zorona = 36
Angulo de presion a=20° a=20°
Diametro primitivo | Dp pinen = 72 [mm] Dr corons = 216 [mm]
Diametro exterior | Dey pinen =834 [MM] | Dgy orona = 219,78 [mm]

Altura del diente hpinen =13,5 [mm] Neorona =13,5 [mm]
Angulo primitivo Sp pinen = 18,43° S corona = 11,57°
Angulo exterior Sex pinon = 21,44° Set corona = 14,58°

Tabla 2.39 Caracteristicas del pifion y la corona

8.4.5 Fuerzas en los engranajes

Los engranajes conicos generan fuerzas axiales, radiales y tangenciales, por ello
se han de estudiar cuidadosamente, ya que las cargas en el diferencial tienen muchos
puntos de aplicacion debido al nimero de engranajes.

Se han estudiado todas las situaciones mas criticas, cuando se conecta la marcha
larga hacia delante y la marcha corta hacia delante y hacia atras. Se van a tener en
cuenta las situaciones donde el par y la velocidad son maximos.

Las fuerzas que se generan dentro de la jaula debido a los satélites y planetarios
no se estudian ya que se anulan y no tienen influencia sobre las reacciones en los

apoyos.

Todas las fuerzas se han obtenido en el (Anexo2, Ap. 4.3) donde quedan

reflejadas para su consulta.

- Pifidn

Marcha corta

Maximo par

Méxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =22,91.10° [N]

F, =827-10° [N]

Fuerza radial

F =8,34-10° [N]

F =285-10° [N]

Fuerza axial F, =2,63-10° [N] | F, =0,95-10°[N]
Tabla 2.40 Fuerzas en el pifion, marcha corta
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Marcha larga

Maéaximo par

Maxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =7,26-10° [N]

F, =262-10° [N]

Fuerza radial

F =25-10° [N]

F. =09-10° [N]

Corona

Fuerza axial F, =0,83-10° [N] | F, =0,3-10°[N]
Tabla 2.41 Fuerzas en el pifion, marcha larga
Marcha corta Maximo par Maxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =22,91-10° [N]

F, =8,27-10° [N]

Fuerza radial

F =2,63-10° [N]

F =0,952-10° [N]

Fuerza axial

F, =7,91-10° [N]

F, =285-10° [N]

Tabla 2.42 Fuerzas en la corona, marcha corta

Marcha larga

Maéaximo par

Méxima velocidad

Fuerza tangencial

F, =7,26-10° [N]

F, =2,62-10° [N]

Fuerza radial

F. =0,836-10° [N]

F =0,301-10° [N]

Fuerza axial

F, =25-10° [N]

F, =0,905-10° [N]

2. MEMORIA

Tabla 2.43 Fuerzas en la corona, marcha larga
8.4.6 Seleccion de rodamientos

8.4.6.1 Tipo de rodamientos

En el diferencial hay dos juegos de rodamientos, unos se colocan en el eje de
entrada, y otros en la jaula del diferencial. Como ya se sabe, en los engranajes conicos
se generan fuerzas axiales, radiales y tangenciales, siendo los rodamientos los
encargados de transmitir esas reacciones a los apoyos. Cuando se presentan este tipo de
cargas, los rodamientos mas adecuados son los de rodillos conicos, que pueden soportar
cargas axiales y radiales elevadas.

En el (Anexo 2, Ap. 4.4) se muestra el proceso de seleccién de los rodamientos
del diferencial.

El montaje de los rodamientos de la jaula va a ser directo, puesto que facilita el
desmontaje y hace mas sencillo el alojamiento.
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Direct mounting
Figura 2.114 Montaje directo (m=1)

El montaje de los rodamientos del pifion va a ser indirecto, puesto que de este
modo se transmiten mejor las cargas a los alojamientos.

[ f I'I |

| i -F, \ i
A

/A g .

Indirect mounting

Figura 2.115 Montaje indirecto (m=-1)

Los radios interiores y alojamientos de los rodamientos se han obtenido
mediante un predimensionado de la jaula del diferencial. Estos valores pueden variar
minimamente en la disposicion final.

El célculo de los rodamientos se ha realizado mediante el método que propone el
catalogo de Timken, atendiendo en cada caso a las condiciones de montaje, puesto que
el pardmetro (m) que distribuye la carga axial varia dependiendo de si el montaje es
directo o indirecto.

8.4.6.2 Vida de los rodamientos

La vida de los rodamientos se estima en 20.000 horas, las cuales estan repartidas
en diferentes situaciones de carga como se muestra a continuacion.

La velocidad de giro se ha de tener en cuenta para saber el porcentaje de dafio
gue provoca cada situacion.

L, [rev]=tiempo func.[min]-n [rpm]
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. . Porcentaje | Velocidad Ntmero
Situacion d de vueltas
e horas [rpm] (L)
Marcha corta max. par 15 % 317 57.10°
Marcha corta max. vel. 30 % 878 316-10°
Marcha larga max. par 10 % 1000 120-10°
Marcha larga max. vel. 20 % 2769,23 | 664,6-10°
Marcha corta max. par (M.A.) 10 % 317 38-10°
Marcha corta max. vel. (M.A.) 15 % 878 158-10°
Tabla 2.44 Situaciones de carga en los rodamientos del pifi6n
Situacion Porcentaje | Velocidad d':l\J/T;:gS
de horas [rpm] (L)
Marcha corta méax. par 15 % 105,69 19-10°
Marcha corta méax. vel. 30 % 292,63 105,3-10°
Marcha larga max. par 10 % 333,33 40-10°
Marcha larga max. vel. 20 % 923 221,5-10°
Marcha corta max. par (M.A.) 10 % 105,69 12,7-10°
Marcha corta max. vel. (M.A.) 15 % 292,63 | 52,7-10°

Tabla 2.45 Situaciones de carga en los rodamientos de la corona

8.4.6.3 Seleccion de rodamientos

El procedimiento de seleccidn que se ha seguido es el mismo que se ha utilizado
para calcular los rodamientos de la caja de transferencia, luego no se considera
necesario volver a explicarlo.

En cuanto a las fuerzas que se ejercen en los rodamientos, la fuerza tangencial es
la Unica que varia dependiendo del sentido de la marcha, pero el médulo de la fuerza
radial equivalente resultante de la combinacion de la fuerza radial y tangencial es el
mismo marcha hacia delante y marcha hacia atras, lo que ha simplificado el calculo.

Debido a que hay dos tipos de montaje, directo e indirecto, lo Gnico que varia es
el signo de la fuerza axial debido al parametro (m).

Thrust Condition Net Bearing Thrust Load Dynamic Equivalent Radial Load
047Fn _ 047FB _ 1y Foe Fap = 047Fm _ Fao P,=04.-F,+K,-F,
Ka Ks Ks
Fap = 0-47Fr8 By =F,
Ks
047 Fa 5 047FB _ 1y .Foe Fop = 047 Fra P, =F,
Ka Ks Ka
Fag = 047 F _ oy Fe P,=04.-F,+K, -F,
Ka

Tabla 2.46 Formulas para el calculo de la carga radial equivalente
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Los rodamientos escogidos del catalogo tras iterar con el procedimiento de
seleccion son los mostrados a continuacion.

TAPERED ROLLER BEARINGS -T_TC—_:l A®
N ]

SINGLE-ROW « TYPE TS y
TYPETS ..‘ T [
T l D. IR

Load Ratings

Bore Width | b namict Factors(? Dynamic® Factors!? | Static Inner

G e Y Cx [ K (A

Rod.A | 120.000 170.000 25.400 145000 0.46 131 37600 29500 127 231000 JL724348 JL724314
47244 6.6929 1.0000 32600 8450 6640 52000

Rod. B 140.000 195.000 29.000 203000 0.50 119 52700 45400 1.16 304000 JP14049 JP14010
g 55118 16772 1.1417 45700 11800 10200 68400

Geometry Factors
Shat Bearing
Max Shaft Backing Cage Weight
e Eff S0 | ilet Radius  Shoulder Dia. & B

RIS dy dy A8 AT

25.400 19.050 . 33 1320 33 163.0 156.0 21 12 1702 706 .
1.0000 0.7500 0.31 0.13 5.00 520 013 6.42 6.14 0.10 0.05 3.56
Rod. B 27.000  21.000 1.9 3.0 148.0 153.0 3.0 189.0 1820 26 42 2195 682 01133 229
3 1.0630 0.8268 0.47 0.12 5.83 6.02 0.10 017 5.06

0.12 744 717

Figura 2.116 Rodamientos cdnicos de la jaula del diferencial

TAPERED ROLLER BEARINGS . !
SINGLE-ROW » TYPE TS 0 _| - |‘_
IR
. D. 'R ‘
B d dy
ST

TYPETS
Load Ratings
Dynamic® Factors'?

Coo Cag0 K

Bore
d

Width Dynamic!! Factors
i
Cy e Y

Rod. A

Rod. B

Geometry Factors

Shaft

Max Shaft Backing
Efl. . | FilletRadius  Shoulder Dia.
2 RS dy dy

Bearing
Cage Weight

Gy G2 Cq

Width

110
431

116.0
457

100.0
394

1020
4.02

5.0 20 502 164  0.0751 X
0.19 0.08 374

47 44 57.4 159  0.0825 218
0.18 0.18 481

Rod. A

3219 25.400 20 08 67.0 69.0
1.2910 1.0000 0.08 0.03 264 212

Rod. B

Figura 2.117 Rodamientos cdnicos del pifion
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8.4.6.4 Ajuste de los rodamientos

Cada catalogo recomienda unos ajustes tanto en el eje como en el alojamiento
para cada rodamiento dependiendo de la situacion de trabajo. Tras analizar las
condiciones de las cargas y de acuerdo con los fabricantes se han obtenido los siguientes
ajustes:

Tipo de rodamiento Ajuste
Rodamientos de rodillos cénicos | n6 — J7
Tabla 2.47 Ajuste de los rodamientos cénicos

8.4.7 Retén del pifion

Los retenes solo se van a montar en la entrada al diferencial, con el fin de que no
entre suciedad ni humedas, y que la valvulina no salga al exterior.

Para la seleccion de catalogo se han tenido en cuenta las velocidades periféricas
de giro del eje y el tamafio del alojamiento.

En la entrada del eje de transmision se ha colocado un retén radial Simmerring®
con el mismo didmetro que el eje. También se han de tener en cuenta los ajustes y
dimensiones del alojamiento.

B

nnnnm
BASL | 100 | 120 | 12 NBR | 387.345
| Configuracién del alojamiento
- Tolerancia . Retenes tipo BA - Chaflanes
ISOH S8 - Rmax <25pm Para facilitar el montaje y evitar la rotura del elastomero de la

carcasa el alojamiento ha de tener un chaflan de entrada segin

-Ra=1,626,3 pm i ripe
~R,=103 25 ym se indica en la tabla: : : .
t1 min (0.85xb) | 2 min (b+0.3)
12 10.3 123
B Diseno del eje
- Tolerancias - Rugosidad superficial del eje
Tolerancia del eje: IS0 h 11 En la zona de contacto con el labio de estanqueidad deben
Tolerancia de ovalizacién: IT 8 cumplirse los siguientes valores de rugosidad:
Rz=1-5 pm.
Ra=0,2-0,8 pm
Rmax= 6,3 pm.
t
t
Chaflan R, =1-5.m
15°a 20° & \\ gf‘gﬁ“’d‘ gento Ariste ved)melqda
Taladro d* m 7 — e

= By

Dimensiones de los chaflanes y alojamientos Moataje de un retén radial SIMMERRING® sobre un escalén con
artsta viva en el efe v ajuste de apriate

Figura 2.118 Retén del pifion
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8.4.8 Bloqueo del diferencial

8.4.8.1 Eleccion del sistema de bloqueo

Vistos los diferentes tipos de bloqueos manuales, el méas eficaz y adecuado
parece ser el de bloqueo por discos de friccion. Debido a la probable instalacion de un
sistema de frenado mediante discos en bafio de aceite, lo mas acertado es disponer del
mismo método para el bloqueo y el frenado.

Discos del diferencial

[euaieyg

Caja del diferencial

Figura 2.119 Bloqueo del diferencial mediante discos de friccion

Los célculos completos sobre las caracteristicas del bloqueo, discos de friccion y
presiones de accionamiento estan recogidos en el (Anexo 2, Ap. 4.5)

8.4.8.2 Determinacion del par de bloqueo

La situacién més critica se presenta cuando se conecta la marcha corta y una de
las ruedas gira libre, en ese caso el par que le llega a esa rueda es el 100%. Para
equilibrar esa diferencia de par es necesario que los discos de bloqueo proporcionen un
salto del 100% de par.

Diferencial bloqueado

50%

—=l—
50%

Figura 2.120 Distribucién de par con diferencial bloqueado
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El valor de ese par es el de salida del motor, multiplicado por las relaciones de la
marcha corta y el diferencial, y a su vez dividido por dos debido a que la traccion es
total.

T=T I “Hgis /2 [N -m]

motor * Im

T =2.480,66 [N -m]

8.4.8.3 Discos de friccion

Los discos de friccion se han calculado teniendo en cuenta los valores del
coeficiente de rozamiento proporcionados por el fabricante “Hangzhou Wencheng
Machinery Co. Ltd” y la geometria obtenida mediante un dimensionado previo de los
elementos de la jaula del diferencial.

Como resultado se obtiene unos discos de friccion de bronce y contradiscos de
acero con coeficiente de rozamiento (x=013), un area de presién de radios

r,, =33 [mm]y r,, =49 [mm], un espesor de disco de 3 [mm] y una separacion entre
discos de 0,5 [mm].

Tras un procedimiento de iteracion se ha dispuesto de 4 discos de bronce unidos
al palier y 5 contradiscos de acero fijados a la jaula.

8.4.8.4 Fuerza de accionamiento

Para conocer la fuerza de accionamiento que origina el par de blogueo se ha
aplicado la férmula para el calculo de embragues con hipotesis de presion constante, ya
que el desgaste es minimo.

3 _ 3
Troz =m-u- Fa : (re;t rl;t)

(rext - rint)
F. —38.2085[N]

a

8.4.8.5 Muelles de retorno

Para que el sistema de accionamiento vuelva a su posicion inicial tras el cese de
la presion se ha dispuesto una corona con 10 muelles del fabricante “Oldisfer” como los
mostrados en la tabla 2.48.

MUELLES COMPRESION ALAMBRE DE ACERO INOXIDABLE AIS| 302
EN 10270 - 3 1.4310 X10CrNi18-8

Constante
K

DaN/mm

| 1000] 1,20 | 18 | 40 |450 | 22458 [ cA | 07607 | 3423 | 1350 | 8672 | 6,60 |
Tabla 2.48 Muelle de compresion del bloqueo
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El desplazamiento maximo del elemento de accionamiento es de (6 =5 [mm]),
mientras que el muelle puede comprimirse hasta 11,4 [mm], luego no hay restriccion de
movimiento.

Aplicando la ley de Hooke se obtiene que la fuerza necesaria para comprimir los
muelles teniendo en cuenta el desplazamiento (o), es de:

F.=n-k-o
F.. =380 [N]

8.4.8.6 Presidn en la cAmara de accionamiento

Para saber la presion necesaria en la cAmara de accionamiento es preciso saber la
fuerza resultante que se quiere obtener por medio de la presion, para ello se han de
sumar las fuerzas de bloqueo y de compresion de los muelles.

Fo =Fu + Fa]
F, =37.9185 [N]
El area sobre la que actla la presion se ha dimensionado teniendo en cuenta los

elementos y el tamarfio del diferencial.
Fint, =38 [mm]

r,. =110 [mm]

2 2
A=rx- (rext - r-int)
La presion total minima a aplicar en la cdmara de accionamiento es:

Fe[N]
A [mm?]

P =114 [MPa]=114 [bar]

P [MPa] =

Teniendo en cuenta el posible desgaste de los discos y otros imprevistos, la
presion que se proporcionara a la camara de accionamiento seré de 13 [bar].

8.4.9 Juntas toricas
8.4.9.1 Seleccién de juntas

Debido a que el desplazable que presiona el sistema de blogueo del diferencial
esta accionado hidraulicamente, a modo de sellado se dispone de dos juntas toricas. La
junta interior funciona a modo estanqueidad de cilindro y la exterior a modo de
estanqueidad del piston, a pesar de que se encuentren situadas ambas en el mismo
elemento.

EUITI BILBAO JUNIO 2015 136



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

% Junta exterior

A

/QI f
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|
Y|
|
N|

ci -
v

i Junta interior
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Figura 2.121 Juntas téricas del bloqueo
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Las juntas téricas se han seleccionado del catdlogo del fabricante “Elastotech

s.l.r”, asi como el dimensionado de los alojamientos.
Las juntas obtenidas del catalogo son:

- Junta interior:

Referencia di ds
6300 75,57 5,33

- Junta exterior:

Referendia di ds
6850 215,27 533

8.4.9.2 Dimensionado de los alojamientos

En cuanto a los alojamientos, como se ha dicho anteriormente, se ha de tener en
cuenta si la estanqueidad es del piston o del cilindro, como se indica en la tabla 2.49. Se
ha tenido en cuenta a la hora de seleccionar los alojamientos que sean los apropiados
para la estanqueidad dinamica de liquidos.

Tabla 4.10 - dimensiones de los alojamientos y de las piezas para la realizacién de elementos para la
estanqueidad dinamica de liquidos.

Estanqueidad pistén Estanqueidad cilindro

b =anchura del
di alojamiento %
b1 =anchura del alojamiento con [ ]
un anillo anti-extrusion

.. b2 =anchura del alojamiente con % RN EE: - él_
° I dos anillos anti-extrusion | 3 E 2

df

dg|

dp
dg
da

dc|

F"J:Wn p g b b1 b2 dg dc dp da dg df
r.
‘ ’ +0,2 +0,2 +02 hg Hs f7 f7 Ho Hs
0 ] 0
2-371 215,27 533 7,2 8,7 10,2 226 235 235 220 229 220
2-337 75,57 533 7.2 8,7 10,2 77 86 86 76 85 76

Tabla 2.49 Dimensionado de los alojamientos de los O-Ring

EUITI BILBAO JUNIO 2015 137



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

En la tabla 2.50 a continuacion se observa el detalle de como han de ser los
alojamientos, siendo el adecuado en nuestro las medidas de la cuarta columna.

re= 0,204 mm | —_— — T —
T p— —‘
ri t b, b1
Il b= anchura del alojamiento solamente con O-Ring
b1=anchura del alojamiento con un anillo anti-extrusion y el O-Ring
b2= anchura del alejamiento con dos anillos anti-extrusion y el O-Rin
—b ] y g
Seccion O - Ring ds (mm) 1,80 2,65 355 530 700
.0,08 0,00 +0,10 +0,13 +0,15
Profundidad del alojamiento t (mm) 1,45 2,20 3,05 4,65 6.2
Deformacion de los O - Ring (mm) 0,16 a 048 [ 026 a 064 0272070 | 0372093 | 050a1,05
Deformacian de los O - Ring (%) 9 a5 10 3 23 B a9 Tall 7als
Profundidad del alojamiento b (mm) 24226 36238 48a 50 7.2a74 96 a 98
b1 con un anillo anti-extrusién (mm) 35a 13,7 47 a 49 58 a 6,0 87a89 12,0122
b2 con dos anillos anti-extrusion (mm) 46a 48 58 a 60 68a 70 102 3 104 | 144 a 146
Radio ri {(mm) 02 a 04 02a04 04 a 08 04a 08 04a 08

Tabla 2.50 Detalle de los alojamientos de los O-Ring
8.4.10 Uniones atornilladas

En cuanto al célculo de los elementos de fijacidn, se ha de calcular el nimero de
elementos y comprobar que resisten las solicitaciones. Se han calculado dos tipos de
uniones atornilladas, la unién de la corona con la jaula del diferencial y la unién entre la
entrada al diferencial delantero y la salida de la caja de transferencia.

Los datos de los que se parte para calcular la unién son el par maximo, el
namero de tornillos, el coeficiente de rozamiento, el nimero de pares de caras en
contacto y la distancia entre el tornillo y el eje de simetria.

Los calculos relativos a las uniones atornilladas se encuentran en el (Anexo 2,
Ap. 4.6).

8.4.10.1 Union de la corona a la jaula del diferencial
Los datos de partida son:

T =2.480,66 [N -m]
m=2

#=02

d =0,0838 [m]
n=10

Con estos valores se obtiene la fuerza en cada union (F), la fuerza de la precarga
(Fp), latension en cada tornillo (o, ) y el par de apriete (T ).
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F =1.4801 [N]

F, =7.400,5 [N]

o, =127,6 [MPa]

T, =148 [N-m]

Finalmente se obtiene que son necesarios diez tornillos de métrica M10, paso
grueso y clase 4.6, con un par de apriete de 14,8 [N-m].

83.8

o),
e

Figura 2.122 Union atornillada de la corona del diferencial
8.4.10.2 Union de la caja de transferencia y el diferencial
Los datos de partida son:
T =826,88 [N -m]
m=2
#=05
d =0,0635 [m]

Con estos valores se obtiene la fuerza en cada unién (F), la fuerza de la precarga
(Fp), latension en cada tornillo (o, ) y el par de apriete (T,).

F =1.08514 [N]
F, =2.170,28 [N]
o, = 37,41 [MPa]
T, =434 [N-m]

Finalmente se obtiene que son necesarios seis tornillos de métrica M10, paso
grueso y clase 4.6, con un par de apriete de 4,34 [N-m].
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(AN

63,5

N

_E_.

Figura 2.123 Union atornillada entre el transfer y el diferencial
8.4.11 Otros elementos de catalogo

Para completar el conjunto del diferencial se necesitan otros elementos que han
sido seleccionados de catalogo por sus caracteristicas geométricas y su funcionalidad.

8.4.11.1 Circlips

Los circlips o arandelas de seguridad son necesarios para mantener ciertos
elementos en su posicion.

Anillos elasticos

para ejes
DIN 4T

(Ceta 30805)

ds
I %é

ANILLD ELASTICOD ALDIJANIENTD

tsano " . N d,

ma nis

Pes g
Y108 4
parn

4 133 +0.63 ) 12 H.,‘i 4

Figura 2.124 Circlip exterior de la jaula del diferencial

A2 -DIN 472
ANILLO DE SEGURIDAD INTERIOR
; ji +a| —H- -
TN
4 \\ ol
Godd 17T
\_. &
o W
n
Medida Nominal anillo de seguridad Ranura alojamiento anillo
@ AGUJERO dh1 b= | amax. d2 | m(H13) | n (min.) |
3 | | 1055 | 84 | 9.2 103.5 3.15 5:3

Figura 2.125 Circlip interior de la jaula del diferencial
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A2-DIN 472

ANILLO DE SEGURIDAD INTERIOR

[..m
ds " s
s < \\ 1
\
K \ \ N -
| | O o
. & d
W ¥ & s
7i_Jll.ds
...n
Medida Nominal anilo de sgunaaa Ranura alojamiento anilo
8 AGUJERO d1 B d5 d3 b= a max. d2 m (H13) | n (min.)
1.75 2.5 455 4.1 59 445 1.85 3.8

Figura 2.126 Circlip interior del planetario del diferencial

8.4.11.1 Tornillos y tuercas

Los tornillos y tuercas se encargan de fijar elementos mediante uniones no permanentes,
para su seleccion se han realizado estudios tensionales.

A2/A4 - DIN 6921

TORNILLO HEXAGONAL CON ARANDELA ESTAMPADA

fe===il(©)}

L3 I

- — -

de 22,3
k 9,2
s 15
e 16,5

d M-10

30

Figura 2.127 Tornillo de la corona del diferencial y uniones
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A2/44 - DIN 985
DIN ENISO 10511

TUERCA AUTOBLOCANTE CON INSERCION NO-METALICA
-m-

i%, jf——.»"«
-d
ﬁ\

w 0‘
\\\\

—h
h

m min.

30

19

46

M-30
Figura 2.128 Tuerca del pifion del diferencial

8.5 Reductores de rueda (epicicloidales)

8.5.1 Engranajes utilizados
Los engranajes utilizados para los reductores de rueda son cilindricos de dientes

rectos, puesto que transmiten grandes pares y no generan fuerzas axiales. El ruido que

puedan generar no es un inconveniente, ya que la velocidad de giro no es elevada
<

Altura \, Flanco del diente
|

Superficie inferior activa
\ Punto |/\ |
primitivg——\ x \/ Cara del diente

s
A Y“ ~ar pie

)
/s \ Wee 1xC

Superficie \ /(/\\ e \\ ,c‘enc {
superior N—F ¥ ]\/ )
Angulo de- » JI
presién /"_\ Altura
\ . total
r/‘ N

<«—Circulo de pie
Circunferencia de la tolerancia

—~Circunferencia primitiva

-—Cxuunfcnn(u de cabeza
Figura 2.129 Engranaje dientes rectos

e
Juego liucrul/

/[ —Filete
—Altura de cabeza
—Altura de pie

Tolerancia __,

-

<

8.5.2 NUmero de dientes
Conocida la relacién de transmision y las restricciones de montaje que presentan

los engranajes epicicloidales los nimeros de dientes son
Planetario | z, =14
Satélites | z, =28

Corona | z, =70
Tabla 2.51 Namero de dientes en los engranajes del reductor

Se observa que se cumplen las restricciones de montaje
142
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z, +2, =70+14 =84 (mUltiplo de 3 y ambos pares)
z, —1=69 (maltiplo de 3)
z, —1=27 (maltiplo de 3)
z,=2,+2-2, >70=14+2-28

8.5.3 Mddulo de los engranajes

Para la determinacion del médulo se ha realizado un proceso de iteracion con el
que se obtienen unos radios primitivos estimados para el calculo de las relaciones de
transmision. El proceso de iteracion se puede ver en el (Anexo 2, Ap. 5.2).

Una vez con todos los datos de partida, se calcula el modulo a resistencia y a
desgaste en la situacion mas critica, dandose cuando aparece el maximo par con la
marcha corta conectada.

Finalmente el modulo de los engranajes se determina en:
m=4

8.5.4 Dimensiones de los engranajes
Una vez conocido el moédulo se puede proceder a dimensionar los engranajes.

- Radios primitivos

Planetario | R,, =28 mm
Satélites | R, =56 mm
Corona RpC =140 mm

Tabla 2.52 Radios primitivos de los engranajes del reductor

- Anchura de los engranajes
La anchura de los engranajes viene dada por el factor de forma vy el
maodulo.

b=40 mm

- Distancia entre ejes
La corona y el planetario son concéntricos, por lo que no precisa de
calculo, pero si es necesario saber donde se sittan los satélites.

d =84 mm

8.5.5 Fuerzas en engranajes

Las fuerzas debidas a la transmision que se generan en los engranajes se anulan,
por lo que no se han estudiado.

EUITI BILBAO JUNIO 2015 143



DISENO DE UNA TRANSMISION Y SISTEMA DE FRENADO 2. MEMORIA
PARA UNA CARRETILLA TELESCOPICA DE 4.300 KG

Hay otras fuerzas que aparecen cuando el vehiculo se pone en movimiento,
debidas al par torsor que se transmite al portasatélites. Estas fuerzas si se han de estudiar
para seleccionar los rodamientos y calcular el alojamiento de los mismos.

Figura 2.130 Fuerzas en el portasatélites

Fo T

R 3

portasat *

Luego si se quiere seleccionar los rodamientos, se ha de saber el valor de esas
fuerzas en cada situacion de carga. Las situaciones que se van a estudiar son cuatro, las
dos marchas en situaciones de maximo par y maxima velocidad. No se estudia la
marcha hacia atras ya que las fuerzas obtenidas tras el calculo serian las mismas que en
marcha hacia delante, solo que con sentido opuesto.

La distancia entre el punto de aplicacion de las fuerzas y el centro del eje es la
suma de los radios primitivos del planetario y del satélite.

R =R, + Ry

portasat

Rpomlsat =28+56 =84 [mm]
Tras los célculos las fuerzas en cada situacién son las mostradas a continuacion

Situacion Fuerza
Marcha corta maximo par F =37.056 [N]
Marcha corta maxima velocidad | F =10.035,5 [N]
Marcha larga méximo par F =8.879,92 [N]
Marcha larga maxima velocidad | F =8.879,92 [N]

Tabla 2.53 Fuerzas en el vano del portasatélites
8.5.6 Dimensionado del portasatélites

Con las fuerzas calculadas en el apartado anterior se calcula el didmetro minimo
que han de tener los voladizos del portasatélites para soportar las solicitaciones. Este
calculo se realiza mediante resistencia de materiales suponiendo la carga distribuida y el
apoyo empotrado.
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Los calculos completos se encuentran en el (Anexo 2, Ap. 5.5).

e L

Figura 2.131 Alojamiento de los satélites en el portasatélites

El empotramiento es la seccion mas critica, dandose el estado tensional mas
peligroso cuando actua la fuerza de mayor magnitud. Las tensiones en los puntos (A) y
(B) de la figura 2.132 son las utilizadas para el dimensionado del voladizo.

J_lﬁ:lp

Figura 2.132 Tensiones en los puntos (A) y (B) del voladizo

Tras los célculos el diametro minimo en el empotramiento es de 36 [mm], pero
finalmente se da un didmetro de mas de 50 [mm] en el empotramiento y de 40 [mm] en
el resto de las secciones.

8.5.7 Rodamientos

Los rodamientos de rodillos cilindricos son los elegidos para montar los
satélites, ya que son los Unicos que soportan las enormes cargas en un espacio reducido.
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8.5.7.1 Velocidad angular de los satélites

Para saber el régimen de giro de los rodamientos y por ende poder calcular la
vida de los mismos, se necesita obtener la velocidad de giro de los satélites. Esta se
calcula mediante rodadura pura, teniendo en cuenta que el diente que engrana con la
corona tiene velocidad nula, y el diente que engrana con el planetario tiene la velocidad
maxima.

Velecidades Velocdades
angulares hineales

Figura 2.133 Representacion de velocidades
Si se considera rodadura pura se cumple que:
V, =V, +»- AB
Teniendo en cuenta que la velocidad en el punto (A) es cero y que el segmento

(AB)es el diametro del satélite:

\Y
o, =—2=
2-R

ps

Los regimenes de giro en cada situacion de carga se muestran en la tabla 2.54.

Situacion Velocidad angular
Marcha corta maximo par w, =2,77 [rad/s]
Marcha corta méxima velocidad | o, = 7,66 [rad/s]
Marcha larga maximo par w, =8,66 [rad/s]
Marcha larga méxima velocidad | @, = 24,16 [rad/s]

Tabla 2.54 Velocidades angulares de los satélites
8.5.7.2 Vida de los rodamientos

Para el calculo a fatiga de los rodamientos es necesario conocer el tiempo que
actla cada carga y el dafio que provoca.
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. . Porcentaje | Velocidad | Velocidad Numero
Situacion de vueltas
de horas [rad/s] [rpm] (L)

Marcha corta max. par 15% 2,77 26,45 4,76-10°
Marcha corta méx. vel. 30 % 7,66 73,14 26,33-10°
Marcha larga max. par 10 % 8,66 82,69 9,92-10°
Marcha larga méx. vel. 20 % 24,16 230,71 | 55,37-10°
Marcha corta méax. par (M.A.) 10 % 2,77 26,45 3,17-10°
Marcha corta max. vel. (M.A.) 15% 7,66 73,14 13,16-10°

Tabla 2.55 Situaciones de carga en los rodamientos de los satélites

8.5.7.3 Seleccion de rodamientos

El procedimiento de seleccion es idéntico al utilizado en los casos anteriores,
variando algunas de las formulas, en cualquier caso, el procedimiento con los calculos
completos se encuentra en el (Anexo 2, Ap. 5.6.3).

Finalmente se obtiene que para soportar la capacidad dinamica de carga es
necesario disponer de dos rodamientos por cada engranaje como los mostrados en la
figura 2.134 del catadlogo NSK.

-~ B— B
7 r — v 7
"HH
A T 7, r l r
$D ¢F, ¢d PPy ¢Fr ¢D ¢E, ¢d  PE,
. H R
NU NJ NUP N NF
Dimensiones Globales Indices Bésicos de Carga Velocidades Limite()
(mm) (N} (rprm)
d D B 7 71 Fw Ew Cr Cor Grasa Aceite
min. min.
40 80 23 11 11 495 — 72 500 77 500 7 500 9000
- "y "a
| j—
| HH ‘
rn ‘
#D, ¢dy #D, #d, ¢D, #D, ¢dy Bdy
;I
Niimeros de Rodamiento (%) Dimensiones de Tope y Chaflan Masa
) (mm) {ka)
NUNJONUPNCNE ) gy ah® de da DY) Do Do
min. max.  min. min.

min.

max. max.  min.

m,

£ 4}
ax.  max.

aprox,

NU2208 ET NU NJ NUP — —
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735 — —

1

1 0.480

Figura 2.134 Rodamiento de los satélites (NSK)
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Debido a las condiciones de carga, los ajustes del eje y del alojamiento seran
M7-m6.

8.5.8 Otros elementos de catalogo

Para completar el conjunto del diferencial se necesitan otros elementos que han
sido seleccionados de catalogo por sus caracteristicas geométricas y su funcionalidad.

8.5.8.1 Circlips

Los circlips o arandelas de seguridad son necesarios para mantener ciertos
elementos en su posicion.

A2 -DIN 471

ANILLO DE SEGURIDAD EXTERIOR

0 .S L.m
1
e f
/ o \ \.
{ ¥ 1 T T
JLn
Medida Nominal anillo de segur dad Ranura al0|am|ento anillo
o EJE d1 s d5 d3 b= a max. d2 m (H13) | n(min.)
40 1,75 2.5 36,5 44 6 375 1,85 38

Figura 2.135 Anillo de seguridad del portasatélites

Anlllos elasticos 4
para agujeros X, % {/
o interiores -l | B, O
DIN 472 = A\
{Ceta 30B0B)
|
ds s 5 &
—— — M p—
: n“.;. e | fw.:. . ek
43 mm
[Didmtirs ANILLD ELASTICO ALDJAMIENTD
[ dai I T
| agulso a:;;ur c‘ 2 | 8 | ‘_‘-: |I|‘||!“:]pv d! | -
4, =l 11 : t mex ‘ min i ' ol | oA HRY
[ 80 | 25 85,5 85 [ 7 3 | zz2 | ®35]| Hiz 2,65

Figura 2.136 Anillo de segurldad separador de rodamientos de rodillos
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Susdurd Inswermal Caclipe DIN 472 Mesx

Standard Internal Circlips

g_--l;'--mn: !
et I Altornative lug =™ s ‘__
and beam design —
on some larger sizes
~ Most sizes over 170mm are without lugs Measurements in mm & kN
Circlip Dimensions 7 ~ Groove Dimensions | i
Bore Fr Fr Code
B No.
t Tol D Tol| Cb b L h kN G Tol ‘ W n kN
+0.00 +2.00 | +0.81 | 0
290 |5.00| 4y, [305.0 0.81 256.0/16.0 |[16.2 /5.0 |482.0 298.0 O_0015.15 12.0| 615.0 |INT2800

Figura 2.137 Anillo de seguridad interior de la corona
8.6 Eje de transmision

8.6.1 Seleccion del eje de transmision

El procedimiento seguido para la seleccion del eje de transmision es el marcado
por el fabricante Ameridrives, cuyos pasos se han explicado anteriormente. En el
(Anexo2, Ap. 6.6) se muestran las consideraciones y calculos realizados para la eleccion
del eje de transmision.

En la seleccién de un eje de transmisidn se han de tener en cuenta varios factores
para realizar el calculo de la vida a fatiga, siendo determinante el angulo de operacion,
ya que debido a la desalineacion de los ejes los rodamientos de las crucetas giran y son
los que limitan la vida del eje. Si el angulo de operacion es de (0°) los rodamientos se
mantienen estaticos, siendo la capacidad de carga estatica mucho mayor que la dinamica
y obteniendo como resultado vida a fatiga infinita.

En este caso el angulo de operacion es de (0°), pero se elige una junta cardan
ante las posibles deformaciones elasticas del chasis o de los puentes durante el servicio.

Para la seleccion se ha tenido en cuenta el par maximo admisible y el par
méaximo constante, obteniendo como resultado un eje modelo U2160 tipo ST del
fabricante Ameridrives. Las caracteristicas de par maximo admisible estan muy por
encima de las que se darian en servicio, pero en este caso el limitante es el par maximo
continuo de seleccion.

T . =2580,64 [N-m]

L =1,225 [m]
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Dimensional Data
(inches and millimeters except where noted)

Torque Ratings B 26
In-Lb Nm 3 {SC} g

Te 30,000 3,390 inch mm
Tow 30,000 3,390 A 6.88 174.8
T 24,000 2,712 B B.62 1681
T 78,000 8,814 C 7.00 177.8
Minimum Length L® / Length Compensation S D 3.50 88.9
ST L 2294 58827 E 0.06 1.5

S 488 1240 F 0.38 a.7
SF L 13.81 350.8 K 2.75 69.8
SC L 9.12 2316 K (SC) 1.88 47.8

S 0.75 19.1
Special fube diameters available upon request

AL is minimum for ST and SF design
| L |
——-l |-— K |
! 2
(=1 o8 ’—rl —
RID! I3
D — -l

. oc 1
E —= oC

—-’I-:-_— F Type ST‘- Telescopic Length Shaft
Sizes U2160-U2188 Size U2192 Sizes U2160-U2170

DBC

Figura 2.138 Caracteristicas del arbol de transmision elegido

Sizes U2160-U2180

T —

c =—E1 _*Ik El
BOLT REMOVAL =3 — i il
CLEARAMNCE L nch _mm
| JF r W 7 A 688 1748
A 02 T 8 562 1681
; W T E 0055 14
D1 & B d2 B F 038 9.7
| — | K] 350 889
o1 505 1333
ai 312 792
= 500 1270
&= F50 1143

Figura 2.139 Caracteristicas del acoplamiento para el modelo U2160

8.7 Semiejes palier

8.7.1 Tipo de semieje

Debido a que las cuatro ruedas de la maquina son motrices y directrices, los
semiejes palier han de tener una junta cardan que permita el giro en la articulacion de la
mangueta. Puesto que las juntas cardan montadas de forma individual generan una
velocidad angular variable a la salida, con el fin de corregirlo, se dispone de una junta
cardan doble.
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Figura 2.140 Palier cardanado

8.7.2 Calculo del diametro minimo

El material utilizado es el acero SAE 1045, de uso comun en ejes, con un limite
de fluencia de 413 [MPa].

Para el calculo del didmetro minimo necesario que aguante las solicitaciones se
ha utilizado el cdédigo ASME, teniendo en cuenta que el eje estd sometido a torsion
pura.

- 0,5-0‘yp

D, =JL-J<cm-M>2+<ct-T>2

D, = 0,0358 [m] =358 [mm]

Como conclusion obtenemos que el diametro final que van a tener los semiejes
palier es de 36 [mm].

8.7.3 Estriado del eje

El semieje palier se ha de acoplar al planetario del diferencial y al planetario del
reductor de rueda, por ello se precisa de un estriado que posibilite la unién fija entre
dichos elementos. La norma a seguir para este tipo de acoplamientos es la DIN 5482,
teniendo en cuenta que el diametro del eje es de 36 [mm], y que el didmetro interior del
ranurado no puede ser inferior a dicho valor.
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DIN 5482 MODULE-DIN 5482 INVOLUTE
Inv. Splines SPLINE PROFILE DIMENSIONS

Internal
Serration

External

Pressure Serration

Angle 30°

All Dimensions

in MM
Dosignation of an internal spline A of nominal dimeansions 235 x 22: Dasigravon of an internal zpling B of norminal dimensions 25 x 22:
Inteenal spline A 25 x 22 DIN 5482 Intomal spine B 25 x 22 DIN 5482
‘Nom. | D1 | D2 | D3 D4 DS | No. | Profile | LW=SW | R1 | R2 K
- Profile | H12 | Hi1 | HiT ! i of | Mod. | Displace- | Nom. % g
Dim. y W= ) Tooth | M ment Dim. ‘Max | Max | Min
40x36 | 40 36 | 95 355 3800 | 20 1.9 10.049 3.042 015 | 025 0.3

Figura 2.141 Ranurado del palier DIN 5482

8.7.4 Seleccion de la junta cardan

Las juntas cardan dobles se han seleccionado del catalogo del fabricante GKN,

teniendo en cuenta el par constante méximo admitido por la junta y el &ngulo méaximo
de giro.

Dentro de la variedad de juntas cardan dobles que ofrece el catalogo, se ha

escogido la serie 300, la cual esté especificamente disefiada para tractores y maquinaria
de construccién.

La junta elegida es el tamafio B310 de la serie 300, ya que su inmediatamente
inferior no cumplia los requisitos. Se observa como se cumplen todas las restricciones
de diametro minimo del eje y d&ngulo méaximo.

si T max B max DA max B C min F min 06 min oD Y X
1ze
[Nm] [deg] [mm]
52° 62 134 36 e 3.49 6.98
B310 2300 55> 96.3 64 138 37 31 148 4.07 8.15
60° 64 142 39 151 4.95 9.90
ax. = Functional limit torque of joint components without shafts The transmission capacity of a double cardan joint decreases

Equivalent shaft diameter for QT-steel Rm 2 930 N/mm?
Required space at max. deflection angle
max. deflection angle

as the deflection angle becomes greater. OQur engineers

should be consulted. See diagram ‘Transmission Capacity /
Deflection Angle’!

Figura 2.142 Junta cardan del semieje palier

oo -

o3

El par al que esta sometido la junta es de:

T, =1.240,33 [N -m]

El par de seleccion no es el marcado en la figura 2.142 puesto que se ha de
minorar segun la grafica de la figura 2.143 teniendo en cuenta el angulo de operacion,
luego el par maximo de seleccion es:
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Toox aam = 2.300 [N -m]-0,76 =1.748 [N -m] (para 30°)

1= =]

B0

g -
=)
=1
m

Ay &0

0

&)

¢ L x m ] n -

_-ingulu de operacion [7]

Figura 2.143 Par admisible en funcion del angulo de operacion
8.8 Freno de servicio

8.8.1 Consideraciones iniciales

Para el célculo del freno de servicio se ha considerado que la maquina se
encuentra descendiendo la pendiente maxima a velocidad méaxima, ya que es donde se
encuentran las mayores limitaciones de adherencia y distancia de frenado.

La maquina es capaz de levantar cargas de aproximadamente 2.000 [kg] en
situacion de trabajo, es decir, a una velocidad menor de 8 [km/h], siendo una velocidad
baja en comparacién con la de estudio. El peso util de la maquina entonces se elevaria
hasta los 6.200 [kg], teniendo efecto sobre la dindmica de frenado al tener mayor masa.
Esto se deberia tener en cuenta, pero como tampoco se ha estudiado el efecto del freno
motor, el cual no es despreciable, se considera que se complementan.

El firme sobre el que se supone que circula la méaquina durante el frenado es
cemento (« = 0,8) , la razon de ser de esta consideracion es que si fuera barro, se tendria
que trasladar mas par de frenado al eje delantero, lo cual en esa situacion seria un
acierto. Por otra parte si con esa distribucion de par se circula por cemento o asfalto, el
gran par de frenado en las ruedas delanteras puede hacer que la carga que se traslada
con el brazo telescopico se precipite debido al momento de volcamiento. Con todo esto,
lo mas sencillo y l6gico es distribuir el par de frenado al 50% en cada eje, siempre que
sea posible.
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8.8.2 Dinamica de frenado

Los célculos completos referentes a la dinamica de frenado estan reflejados en el
(Anexo 2, Ap. 8.2).

8.8.2.1 Efecto de la transferencia de peso en el frenado

Si se tienen en cuenta las consideraciones iniciales y las caracteristicas de la
maquina, la transferencia de pesos en pendiente durante la frenada se puede calcular
mediante el equilibrio de momentos respecto a cada uno de los apoyos representados en
la figura 2.144.

Figura 2.144 Fuerzas durante la frenada en pendiente

Como resultado de aplicar lo anterior se obtiene un reparto de cargas muy
desigual en cada eje. Siendo (F,;) y (F,) las normales a la superficie en los puntos de

contacto.
F,, =27.286,88 [N]

F,, =11.879,43 [N]

Como consecuencia de la transferencia de peso, la adherencia en cada rueda es
diferente, siendo mayor en las ruedas delanteras.
F =4 F,, =21.829,5 [N]
F, =u-F, =9.50354 [N]
Por tanto la maxima fuerza de frenado que se puede aplicar sin que las ruedas
patinen es:
Fimx = Fq + Fg =31.333 [N]
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8.8.2.2 Fuerzay par de frenado

Una vez conocidas las limitaciones de adherencia, se ha de comprobar que la
maquina no desliza durante la frenada. La fuerza de frenado necesaria ha de ser menor
que la maxima, de no ser asi la maquina deslizaria.

La deceleracion que ha de tener la méaquina es de (0,4-g [m/s?]), ya que es un
valor apropiado para una maquina de estas caracteristicas.
Fi oy =M-a=16.873,2 [N]

Fr rom =16.873,2 [N]<31.333 [N]

El par de frenado total en las ruedas se obtiene de multiplicar la fuerza de
frenado total por el radio del neumatico.
Tf,TotaI = Ff,TotaI ‘R

T 10w = 7.339,8 [N - m]

El par de frenado en cada rueda se obtiene de dividir el total entre el nimero de
ruedas.
Tf,Rueda :Tf,TotaI [N ' m]/ N°

T+ rueda =1.834,9 [N-m]

Debido a que los frenos se sittan en el palier, el par de frenado sufre una multiplicacién
en el reductor de rueda debido a la relacion de transmision, luego el par en los frenos se
obtiene como:

ruedas

Tf,Rueda

I reductor

=305,82 [N -m]

T -

f,Freno

T

f ,Freno

El par de frenado es menor que el par de disefio del semieje palier, por lo que no
hay peligro de rotura.

T =305,82 [N-m]<<T, =1.240,33 [N-m]

f,Freno

8.8.2.3 Distancia y tiempo de frenado

La distancia y tiempo de frenado se calculan mediante la cinematica del movimiento
rectilineo uniformemente acelerado. Se tiene en cuenta que la maquina marcha a 25
[km/h] y se detiene completamente.

- Tiempo de frenado
V=V, +a-t —>t =177 [s]

- Distancia de frenado

1
S=5, +V, -t+5-a-t2 —55=614 [m]
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8.8.3 Discos de friccion
El nimero de discos de friccion se calcula en base al material del que estan

compuestos y a su geometria. Los fabricantes proporcionan unos valores aproximados
de (u) pero para realizar un célculo exacto es necesario realizar ensayos con los

diferentes materiales y lubricantes.
Para el freno se van a instalar discos de friccion de bronce y contradiscos de

acero. Los coeficientes de rozamiento y la composicion de los discos de friccion que
proporciona el fabricante “Hangzhou Wencheng Machinery Co., Ltd” se muestran en la

tabla 2.56.

La farmula de esta placa base de cobre

Cu 60-70%
Fe 5-15%
SM 5-15%
Pb 5-15%
5i02 1-5%

C1-5%

Rendimiento y parametros de a base de cobre placa de friccion

Mojado Seco

Categoria
Densidad (g/cm?) 5.5-6.0 5.3-6.50
Dureza (HB) 15-60 25-65
Coeficiente de friccion estatica (v Micro; J) 0.11-0.15 =(.40
0.04-0.09 0.25-0.40

Coeficiente de friccidn cinética (y Micro; D)

Tabla 2.56 Composicion y propiedades del disco de friccion de bronce

La geometria de los discos viene de haber dimensionado previamente la jaula, el
planetario del diferencial y el palier, dejando un espacio para alojar los discos. Tras

esto, los radios de contacto entre discos interior (., ) y exterior (T, ) son:
Fe =23 [mm]
l. =67 [mm]

En posicion de reposo el espacio entre discos es de 0,5 [mm], siendo el espesor

de los discos de 3 [mm].
Los discos de friccion se unen al semieje palier mediante un estriado siguiendo

la norma DIN 5482. Los contradiscos se unen al puente mediante cuatro estrias.

8.8.4 Fuerza de accionamiento
La fuerza que se ha de aplicar para genera el par deseado viene dada por la

férmula:
(t5 = Tioe)
T =m- F . ext int
SN A
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Donde son conocidos todos los datos a excepcion del nimero de pares de caras
en contacto, el cual en este caso, tras iterar es (m =4), lo que corresponde a 2 discos de

friccion y 4 contradiscos. Obteniéndose un valor de fuerza de accionamiento de:

3 _ 3
Troz =m-u- Fa : (re;t rl;t)

(rext - I’int)
F. —8.06988 [N]

a

8.8.5 Muelles de retorno

Con el fin de simplificar el montaje y reducir los costes de fabricacion, los
muelles de retorno son los mismos y en mismo nimero los utilizados en el bloqueo del
diferencial.

MUELLES COMPRESION ALAMBRE DE ACERO INOXIDABLE AISI 302
EN 10270 - 3 1.4310 X10CrNi18-8

Constante
K

DaN/mm

| 1000] 1,20 | 18 | 40 |450 | 22458 [ cA | 07607 | 3423 | 1350 | 8672 | 6,60 |
Tabla 2.57 Muelle de compresion del freno EN 10270

El desplazamiento maximo del elemento de accionamiento es de (6 =3 [mm]),
mientras que el muelle puede comprimirse hasta 11,4 [mm].

F,=k-o
F_ =228 [DaN]=2238 [N]
La fuerza necesaria para comprimir el conjunto de muelles es por tanto:
Far =n-F,
F . =228 [N]
8.8.6 Presidn en la camara de accionamiento

Para saber la presion necesaria en la cAmara de accionamiento es preciso saber la
fuerza resultante que se quiere obtener por medio de la presion, para ello se han de
sumar las fuerzas de frenado y de compresion de los muelles.

F. =F,, +F, =228 [N]+8.436,6 [N]
F, =8.664,6 [N]

La fuerza resultante de aplicar una presién sobre un area de obtiene mediante la
formula:
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F.[N]= P [MPa]- A [mm?]

Lo dnico que falta por saber es el valor del &rea sobre la que se ejerce la presion.
Este valor se obtiene de haber predimensionado los elementos y la cadmara de
accionamiento. El elemento de accionamiento serd de seccidn circular, con radios
interior (r,,, ) y exterior(r,,).

int.

i =38 [mm]
I, =110 [mm]
Luego el area de presion es:
A=r- (reit - rist)

A=33.476,8 [mm’]

Y la presion total minima a aplicar en la cAmara de accionamiento es:

Fe[N]
A [mm?]

P =0,26 [MPa] = 2,6 [bar]

P [MPa] =

Esta es la presion que ha de haber cuando los discos estdn nuevos, debido al
desgaste uniforme del material de friccion, se puede aumentar la presién mediante un
tornillo regulador, de forma que no se pierda capacidad de frenado.

A pesar de esto, se ha de tener cuidado con el desgaste de los discos, ya que si se
aumenta la presién y los discos estdn muy desgastados, el aceite se calienta en exceso y
degrada las juntas toricas, eliminando la estanqueidad del sistema y perdiendo por
completo la capacidad de frenado.

8.8.7 Juntas toricas
8.8.7.1 Seleccion de juntas

Debido a que el desplazable que presiona el sistema de bloqueo del diferencial
estd accionado hidraulicamente, a modo de sellado se dispone de dos juntas téricas. La
junta interior funciona a modo estanqueidad de cilindro y la exterior a modo de
estanqueidad del piston, a pesar de que se encuentren situadas ambas en el mismo
elemento.
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N,
O] /@ 1
N N\

Junta exterior

AT

Junta interior

BN AT AR
I 1

—
Figura 2.145 Juntas toricas del freno

Las juntas téricas se han seleccionado del catdlogo del fabricante “Elastotech
s.l.r””, asi como el dimensionado de los alojamientos.

Las juntas obtenidas del catalogo son:

- Junta interior:

Referencia di ds
6300 75,57 5,33

- Junta exterior:

Referencia di ds
6850 215,27 533

8.8.7.2 Dimensionado de los alojamientos

En cuanto a los alojamientos, como se ha dicho anteriormente, se ha de tener en
cuenta si la estanqueidad es del piston o del cilindro, como se indica en la tabla 2.58. Se
ha tenido en cuenta a la hora de seleccionar los alojamientos que sean los apropiados
para la estanqueidad dinamica de liquidos.

Tabla 4.10 - dimensiones de los alojamientos y de las piezas para la realizacion de elementos para la
estanqueidad dinamica de liquidos.

Estanqueidad pistén i i
b =anchura del q P Estanqueidad cilindro

di alojamiento

+ b1 =anchura del alojamiento con
un anillo anti-extrusion | g AN RN 2| = -
- I b2 =anchura del alojamiento con

del
dg|
dp

dos anillos anti-extrusion L

HJ':W" 4 g b b1 b2 dg dc dp da dg df
T )
! : +0,2 +0,2 +0,2 ho Hg 7 7 Ho Hs
0 0 0
2-371 215,27 533 72 87 10,2 226 235 235 220 229 220
2-337 75,57 533 7.2 8,7 10,2 81 90 90 80 89 80

Tabla 2.58 Dimensionado de los alojamientos de los O-Ring
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En la tabla 2.59 a continuacion se observa el detalle de como han de ser los
alojamientos, siendo el adecuado en nuestro las medidas de la cuarta columna.

re= 0,204 mm | o T —
T p— —‘
ri t b, b1
Il b= anchura del alojamiento solamente con O-Ring
b1=anchura del alojamiento con un anillo anti-extrusion y el O-Ring
b2= anchura del alejamiento con dos anillos anti-extrusion y el O-Rin
—b ] y g
Seccion O - Ring ds (mm) 1,80 2,65 355 530 700
.0,08 0,00 +0,10 +0,13 +0,15
Profundidad del alojamiento t (mm) 1,45 2,20 3,05 4,65 6.2
Deformacion de los O - Ring (mm) 0,16 a 048 [ 026 a 064 0272070 | 0372093 | 050a1,05
Deformacian de los O - Ring (%) 9 a5 10 3 23 B a9 Tall 7als
Profundidad del alojamiento b (mm) 24226 36238 48a 50 7.2a74 96 a 98
b1 con un anillo anti-extrusién (mm) 35a 13,7 47 a 49 58 a 6,0 87a89 12,0122
b2 con dos anillos anti-extrusion (mm) 46a 48 58 a 60 68a 70 102 3 104 | 144 a 146
Radio ri {(mm) 02 a 04 02a04 04 a 08 04a 08 04a 08

Tabla 2.59 Detalle de los alojamientos de los O-Ring
8.9 Freno de estacionamiento

Todos los célculos en lo que se refiere al freno de estacionamiento se encuentran
recogidos en el (Anexo 2, Ap. 9).

8.9.1 Determinacion del par de retencion

Segln la DIRECTIVA 98/12/CE, la pendiente minima en la que ha de poder
estacionar un vehiculo es de un 18%, siendo la fuerza de accionamiento inferior a 600

IN].

222, Dispositivo de frenado de estacionamiento

2221, El freno de estacionamiento con el que esté equipado el remolque o semirremolque debera poder mantener detenido,
cargado y aislado del wehiculo tractor el remolque o semirremolque sobre un declive ascendente o descendente del 18 %,
La fuerza ejercida sobre ¢l mando no debera sobrepasar 600 N.

Figura 2.146 Extracto de la DIRECTIVA 98/12/CE

Luego se van a realizar los célculos para seleccionar un freno que retenga la
maquina en una pendiente del 25% para dar cierto margen.

Si se tiene en cuenta el peso del vehiculo, la pendiente, el radio de las ruedas y
las relaciones de transmision del reductor epicicloidal y del diferencial, para un freno
colocado entre la caja de transferencia y el diferencial el par de retencion es:

F, =10.230,9 [N]
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8.9.2 Tipo de freno

El tipo de freno escogido para funcionar como freno de estacionamiento es el
freno de disco con actuacion mecanica mediante cable. Esta eleccion se debe a la
sencillez, coste y fiabilidad del sistema.

Dentro de los discos de freno, se ha acudido al fabricante Tolomatic para la
seleccion del mismo, ya que el proporciona especificaciones y férmulas de célculo
especificas para frenos de estacionamiento.

8.9.3 Seleccion de los elementos del freno

El freno seleccionado por su sencillez y adecuacion para cumplir con las
especificaciones es el modelo ME10 con palanca larga (3,5”) del fabricante Tolomatic.

Specifications

Maximum Lever Force "L" Long Lever: 225 |bs.

Maximum Lever Force "M”™ & "S" Levers: 450 lbs.

Accommodates disc diameters: 6 5/16",8",10",12", 16"

Maximum disc diameter: none

Housing Material: Cast Aluminum

Bofts: Zinc plted grade 5

Seals: EPR seals Standard

Wearable friction material: 0.47 cu. in.

Friction Material: Replaceable, high grade

Total fining area: 1.84 sq. in.

lLaver/Cam: Heat treated one-piece lever/cam or machined "V" notch cam

Tabla 2.60 Especificaciones pinza de freno modelo ME10

Las formulas para el calculo de la fuerza de accionamiento son las siguientes:

Disc Sizing Equations

"L" LONG LEVER(3.50):
DYNAMIC TORQUE(IN.-LBS.)= 5.38 x BRAKING RADIUS(IM.) x LEVER FORCE (LBS)

STATIC{PARKING) TORQUE(IN.-LBS.)= 2.69 x BRAKING RADIUS(IN.) x LEVER FORCE (LBS)

Tabla 2.61 Formulas pinza de freno modelo ME10

Como resultado de la aplicacion de dichas formulas se obtiene un disco de freno
de didmetro 12” y una fuerza de aplicacion de F, =603 [N], la cual es inferior al la

fuerza limite del freno pero levemente superior a la permitida por norma (600 [N]). De
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todos modos se considera como valido ya que el céalculo se ha realizado para una
pendiente del 25% siendo el minimo 18%.

Los datos y geometria del freno son:

“F” piLOT CLEARANCE DIA.

“E” DA, (“D” HOLES)  “B” pISC—»-
EQ. SPACED ON B.C. DIA. THICKNESS

A B G E E

Assembly Disc Disc B.C. 3umber oF Hole z::,atra e
Number Diameter Thickness Diameter Bolt Holes Diameter sty
(in.) (in.) (in.) (in.) (in.)
0804-1212 12.000 156 4,500 4 406 3.750
Figura 2.147 Disco de freno 12”
Long Lever Single Acting
ME10: "L" Long Lever-Single Acting Brakes
FIXED MOUNT-FLOATING DISC-. 75 Ibs. (.34 kgs.)
~———225(57.2
2.31(387) = w"| ONG LEVER Arm May Be BT 8 T 5624
<1625 (41.28) = | Mounted in Either of Two Positions (17.5)| (23.9) 1Al
. ' /0397 0531 38 (8.7)
: / (10.08) (13.49) o
7 (23.80)
. ....d ...... 1
: d =" £9(17.5)
: 406R s }
~——250(635) - (10.31) “gh & 1" T
- 350 (88.9) - -~ #8Gage (175
164 (4.17)
“M” #12 Gage
~ <104 (2.64
- 3.15 (80.0) -
ME10: "L" Long Lever-Single Acting Brake Models
Disc
E‘:::I T_hickness Description -::::I:T::W
(im.)
ME1LOLA 532 Long Lever 0732-0003

Figura 2.148 Pinza de freno ME10LA
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9. Planificacién

El presente proyecto puede bien enmarcarse dentro de la actividad de una
empresa para si misma, es decir, un fabricante de maquinaria como puede ser JCB,
Manitou, Terex... o bien puede ser un fabricante de maquinaria al que no le compensa
disefiar y fabricar un elemento complejo de la méquina y para ello se dirige a un
fabricante especializado en transmisiones en este caso, como son Spicer 0
Emmequattro.

En cualquier caso, al departamento de disefio le llegan ciertos requisitos que
tiene que cumplir y necesidades que satisfacer, por ello es necesario realizar un estudio
para conocer las solicitaciones a las que va a estar sometido el dispositivo a disefiar.

Una vez estén claras las condiciones de contorno se han de estudiar las
diferentes alternativas, teniendo en cuenta aspectos como la funcionalidad, coste de
produccion, mantenimiento, peso, piezas de recambio, etc...

Con una decision tomada sobre la forma que ha de tener el producto, se empieza
a profundizar en los aspectos constructivos, funcionales y resistivos, ya que el producto
ha de ser funcional, tiene que poder fabricarse del modo mas sencillo posible, y tiene
que soportar las cargas a las que estara sometido.

Una vez se tenga el prototipo, se ha de fabricar y realizar pruebas de
funcionamiento y durabilidad para cumplir con un estandar de calidad.

Si todo lo anterior es correcto, se pasa el testigo al departamento de fabricacion,
quienes son los encargados de disefiar los procesos de fabricacion y montaje del
producto final.

Para el presente proyecto se han seguido las fases mostradas a continuacién en la
figura 2.149.

Mombre |Fecha -:Ieini...| Fecha de fin
@ Datos de partida 15/01/15 19,/01/15
@ Estudio de especificaciones  19/01/15 26/02/15
@ Analisis de alternativas 27/02/15 18/03/15
@ Eleccion de alternativas 19/03/15 24/03/15

@ Eleccion del motor hidraulico 25/03/15 30/03/15
@ Disefic de componentes 30/03/15 29/05/15

@ Pliego de condiciones 29/05/15 4/06/15
@ Presupuesto 4/06/15 10/06/15
@ Fin 10/06/15 10/06/15

Figura 2.149 Fases del proyecto de disefio
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2015

|
Enero fehrera marzo abril mayo junio

[15/01/15 - 19001715 ] L] Datos de partida

[ 18001415 - 26102015 ] [ | Estudio de especificaciones

[27i0zi5 - 1an3s] [ ] Andalisis de altemativas

[ 19103415 - 240315 ] L] Eleccién de altemativas

[25/02/15 - 300315 ] L] Eleccién del motor hidrdulico

[30/03415 - 200515 | [ | Disefio de componentes

[ 290515 - 40615 ] L] Pliego de condiciones

[ 40615 - 1006/15 ] L] Presupuesto

[ 100615 - 10/05/15 ] Fin

Figura 2.150 Diagrama de Gantt del proyecto

10. Orden de prioridad de los documentos

El orden de prioridad de los Documentos Basicos que consta el proyecto es el
que se indica a continuacién

1° Planos
2° Pliego de condiciones
3° Presupuesto

4° Memoria
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