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Prologo

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

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

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

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

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

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



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

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

Introduccion

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

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

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

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

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

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

cificaciones detalladas.

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

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

ESQUEMA

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

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

decisiones es una de las caracteristicas sobresa- de

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

l I

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

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

adyacente.

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

APARIEN CIA FACILIDAD de

PRODUCCION

LIMITACION

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

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

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

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

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

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

EXAMEN DE REPASO DE MECANICA

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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



7.

10.

11.

12.

13.

14.

15.

16.
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El rotor de un motor eléctrico pesa 4,5 kg y tiene un didmetro de 10 cm. ;Cuénto tiempo se re-
quiere para incrementar la velocidad del motor de 0 a 1800 rpm suponiendo un momento eléctrico
constante de 23 kg-cm y una carga externa nula durante este periodo? Suponer que el rotor es
un cilindro homogéneo.

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

b P

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

2

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

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

A
1

LA RN 4

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

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

al diseno de compo-

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

b 59 e b

10.

11.

12.

13.
14.

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

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

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

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

si esto se hace absolutamente indispensable.

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

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

Respuestas a las preguntas de repaso — Capitulo 1

69,2 kw

1087 kg-cm

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

Los lados son miembros sometidos a tres
fuerzas.

Consultar cualquier texto corriente de Me-
canica.

. 0,47 segundos

Consultar cualquier texto corriente de Me-
canica.

567,5 kg-cm

kw — 2nTN TN
~(®0) x 102 ~ 974

Consultar cualquier texto corriente de Me-
canica de materiales.

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

15.

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

24.
25.
26.

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

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

(¢) 21.800 kg-cm.

82,9%

115 kg

22,5 kg

3310 kg-cm

1,225 rad/seg

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

P = 8897 kg, P’ = 205 kg

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

592 1b-pul, 3550 psi

R, = VI8=134

575 1b-pul, 3450 psi



\[ Capitulo 2

Esfuerzos en elementos sencillos de maquinas

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

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

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

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

zos de tracci6n o compresién, pueden deter-

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

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

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

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

Sy

Sp(max)

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

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

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

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

Sp(0) Sp(max)

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

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

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

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

T(max) =

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

sy(min) Sy(max)

spy(max)

Fig. 2-3

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

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

en el mismo punto.

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

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

~[=

momento de flexién, lb-pul (kg-cm)

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

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

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

= momento de torsién, lb-pul (kg-cm)

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

“ N R Y~y 0 =N
I

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

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

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

PROBLEMAS RESUELTOS

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

(a¢) Carga axial aislada.

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

NN

o 2" Dia.

A= 77 pul?

P =30001b
D008 +954 psi

sx=+1:+ T

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

10!?

AN
NS

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

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

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

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

sn(max) = 0 en el punto B

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

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

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

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

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

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

—T7855 — 205

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

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

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

(¢) Flexion y carga axial.

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

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

Los puntos criticos son los de la superficie exterior del

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

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

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

ESFUERZOS EN ELEMENTOS SENCILLOS DE MAQUINAS

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

+4302 — 4480 = —178 psi (compresién)

P =30001b
e

e ST W T T i ]

o
>
:

10”

sn(min)

0]

T(max) = 4480 psi (cortante)

En el punto B:

S, = —1T650 + 954 = —6696 psi

79_cy = 1272 psi

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

T(max) = 3581 pSi (cortante)

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

Solucion:

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

ANNN RN

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

T(max) = %

Puntos a lo largo de B-B,

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

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

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

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

13 o

[ |

S

M =+y)(Rp) 1

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

7’1'15.000 ib-pul

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

Fig. 2-15

cion y el esfuerzo cortante maximo.

Solucién: -El

sy=0

esfuerzo critico estd en A.

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

2

Mc 2000 (2000x1)(1)

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

.= — =22 = 637 psi

= 1,57 P

sp(max) =

— a —=

M =—(a)W)-

e M =—(6)(Q)

NS

= +3180 psi

800 1b

Fig. 2-16

2" Dia.

Fig. 2-14
p————— 60—
R . 4__‘

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

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

e

10001b-pul

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

2000 1b

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

ESFUERZOS EN ELEMENTOS SENCILLOS DE MAQUINAS

de didmetro soporta una carga axial de compresion de 12.000 lb

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

normales miaximo y minimo.

E;I ,3"DﬁLJ"-‘\

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

7. Calcular el esfuerzo normal numéricamente mayor y el

estuerzo cortante maximo en la seccién

A-A de un ele-

mento que se encuentra cargado, como muestra la figura

2-19.

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

momentos de flexién.

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

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

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

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

Observar que sy(min) es numeéricamente el mayor esfuerzo

normal.

T =2500 lb-pul

P =12.000 1b
———

:
T

Fig. 2-19

—6025 psi (compresién)

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

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

£ _ 1000

A 2b

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

2b 2°p

= 10.000 psi

b = 0,35 pul espesor requerido para

limitar el esfuerzo a 10.000 psi.

10001b

|

pLat
il

i)

12!

LS

Fig. 2-20

10001b

l.._z”_.ﬂ

M = 2000 lb-pul

10001b
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9. La varilla lateral paralela de una locomotora

10.

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

Solucion:

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

Todos los puntos sobre la varilla lateral tienen 10.000 lb

una aceleracién dirigida hacia abajo, a‘b .

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

%

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

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

1

- g'gh
1

1
s 21T

-
S—ie

?_P—“.
0&/ =

J

13

P LADA L

Fig. 2-21

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

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

momentos alrededor del centro de la rueda, O.

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

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

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

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

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

Solucion:

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

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

s i
3 A 1 10 (5)(2)°

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

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

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

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

i

= + = 8230 psi

10.000 Ib

,.I,II
. o

4— L¢- A
1 1

| (i 10.000 1b

10.000 b P P e
Y
Fig. 2-22

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

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

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

_ 8600+7200 ‘/(6600—'7200)2_ 6§

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

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

2000 1b

Solucion:

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

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

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

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

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

PROBLEMAS PROPUESTOS

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

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

Fig. 2-25

NN

' |

AN

Fig. 2-26

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

mo, (¢c) el esfuerzo normal minimo?

LI £
4
I { 6

2"Dia. .} Bl "

1000 1b-pul

20001b
Fig. 2-27

2" pia.
50001b-pul

15.000 1b

Fig. 2-28

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

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

.- 4" Dia.

4" Engranaje
l cilindricuf [

Fig. 2-29 Fig. 2-30

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

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

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

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

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

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

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

arriba

Fuerza de inercia sobre la varilla = 33.400 1b hacia

abajo

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

sp(min) = —29.500 psi (compresién)

T (max) = 15.750 psi (cortante)




ESFUERZOS EN ELEMENTOS SENCILLOS DE MAQUINAS 17

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

. 13

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

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

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

x Ty

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

PREY 23
]
3|
L
[ e
s

ARALAR L)

_&Vdmiw_ PL
8 #

Fig. 2-36
Fig. 2-37

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

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

Fig. 2-38



Capitulo 3 T

Ajustes y tolerancias

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

a = discrepancia

rencia)

Para ajustes (Clase 1-4)

d dtg

 ecciia

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

Fig. 3-1

Para ajustes (Clase 5-8)

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

pul hasta 0,0040 pul.

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

G A Cojinetes
rupo Ejes
Cojinetes
Grupo B n
: Ejes

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

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

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

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

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

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

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

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

psi (kg/cm?)

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

0
P
c 2d (dy—d3)
E(d.—d;)(d,—d>)

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

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

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

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

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

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

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

F, = frdLp_

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

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

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

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

)

AT = ——
ocdi,
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donde

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

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

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

1.

PROBLEMAS RESUELTOS

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

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

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

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

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

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

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

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

interferencia?

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

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

Soluciéon:

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

2 2 2 2

d+d 2+1

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

dy—d, 2 -

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

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

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

(a) Determinar la interferencia diametral mixima.

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

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

Solucién:

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

2 2

e d 2 @

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

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

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

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

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

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

" Solucion:

10.

11.

12,

13.

0,008
0,0000063 x 4,0000

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

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

PROBLEMAS PROPUESTOS

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

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

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

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

6,0011 6,0071

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

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

Resp.

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

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

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

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

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

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



14.

15.

16.

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

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

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

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

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

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

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

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

= 1 o3 3 ) .

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

St = 6608 psi

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

6,0015 6,0000

Resp.
¢P- 50000 ° 75,998

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

Resp. Cuatro grupos separados en la siguiente forma:

Grupo A ' B C D

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

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

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




Capitulo 4

Vigas curvas

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

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

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

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

=

Eje del centro de gravedad .

Eje neutro™

M

Fig. 4-1

My
Ae(ry-y)

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

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

r

n
» L
Eje C.G,_! - EEju ferut

Ty —=

d——u—'r‘-ﬁ{

|

|
[ ' "
__H_TR——"[ R = ry+d/2

Bie 0.6 = = Be noutra |

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

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

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

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

. Una barra doblada est4a sometida a las

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

Soluciéon:

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

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

SONRONRIIN

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

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

Para determinar e:

(c)

—rp = 3,56—3,485 = 0,015"

presion

oe=R—r = 45— 4,480 = 0,020".

3300 psi traccién

2860 psi compresion

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

(n

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

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

2965 psi.

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

_ LB
I

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

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

Solucion:

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

100 1b

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

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

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

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

R 5”——

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

C hasta D.

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

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

Solucién:

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

Seccion A-A, punto P:

(b) M= 600 lh-pul

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

der, A T¥(002)25 §7(1)2

traccion
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Secciéon B-B, punto Q:

(d) M = 800 lb-pul

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

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

Mk, A 800 (0,484) , 200

Aer, 4 IR 0,0665 w712

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

= 8800+ 260 = 9060 psi traccion

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

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

Solucién:

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

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

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

oy i

- = 3,732"
n 4 4

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

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

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

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

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

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

(e)

()

(h)

(1)

()

(k)

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

7"

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

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

- - .7 ] 102

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

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

(c)

VIGAS CURVAS

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

Como el esfuerzo es proporcional a la deformacién,

) d
Alp o 4. 2 .

SR (r-y)d@" -

donde s es el esfuerzo de flexién.

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

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

do M.

Tomando el punto K como un centro conveniente de momentos

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

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

O
y
r d4 - dA = M
”f'n—y fy

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

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

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

ydp o M _y

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

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

Tabla I,

4
7

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

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

= 1,267"




(d)

(e)

N

(g)

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

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

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

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

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

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

Solucion:

(a)

(b)

200 1b

2001b
A

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

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

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

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

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

Seccién A-A

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

I bE3/12 8(1%)/12

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

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

0
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(d) Seccion C-C

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

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

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

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

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

Aer, ¥ 8(0,024) (3)

= 1570 psi (traccién)

i

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

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

PROBLEMAS PROPUESTOS

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

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

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

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

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

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

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

fe— 5T ;

]
15.000 1b l

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

Resp. 4210 psi en el punto A

P =40001b

Vi e

Fig. 4-11 Fig. 4-12

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

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

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

figura 4-14.

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

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

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

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

b 20 1b

i

"

¥

Fig.4-14 Fig. 4-15

-60
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15.

16.

17.

18.

Seceidn A-A

VIGAS CURVAS

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

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

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

1000 1b

Fig. 4-16

Fig.4-17

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

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

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

Resp. 1970 psi; puntos A y B

:

Pl

Fig. 4-18 Y Fig. 4-19




Capitulo 5

Deformacion y pandeo de elementos de maquinas

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

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

s -@)p) - £

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

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

go - 984TL
GD*

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

9° = 584 TL
G(Dg - D,?)

donde

0° = deformacién torsional, grados

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

D = didmetro del elemento sélide, pul (cm)

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

e~
Il

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

G = médulo de rigidez, psi (kg/cm?2)

37
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Para un elemento rectangular sélido la deformacién torsional es

@ = 57,3TL
abcd3 G

donde

b = lado largo del rectangulo, pul (cm)

¢ = lado corto del rectangulo, pul (cm)

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

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

)
I

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

G = moédulo de rigidez, psi (kg/cm?)

L = longitud del elemento, pul (cm)

0,313

=2

0,333

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

de

dx?

donde

= deformacién, pul (cm)

R R M o =
it

deformacién, pul (cm)

M
El

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

médulo de elasticidad, psi (kg/cm?)

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

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

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

to de las dreas, la viga

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

grafica.

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

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

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

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

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

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

| Pa
L

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

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

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

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

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

RN

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

_ (Pba?y(ay _ Pba®
47 <2LEI><3) 6LEI

6. Determinar Agpor proporeién:

Iy 3[PE] ol 2El 6I°El

e gﬂ _ PbPa? - Pya® = Pha*

7. Entonces

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

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

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

4y & M da_d¥y
for =w =g =@ SO TR TR T

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

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

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

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

“momento”’.

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

a. Dibujar el diagrama de momentos flectores.

b. Cargar la viga conjugada de modo que la intensidad de la carga en cualquier seccion sea igual
a la ordenada de M/EL




40 DEFORMACION Y PANDEO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

c. Para satisfacer las condiciones de con-
torno debe existir un valor de la pen-
diente, o “corte”, en la seccién de la

f—— |

viga conjugada sometida a la carga P,

]

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

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

PELLEEEELLLLEE S

Momento flector

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

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

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

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

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

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

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

Hg es una funcién escalén donde

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

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

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

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

)"

Viga conjugada

-o-—l—c-

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

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

Ejemplo 1. Sea f(x) = x2.

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

0
donde C = constante de integracién.

Ejemplo 2. Cuando b > g,

%
f HyH, (x —a) dx
0

x
Hbf (x—a) dx
b

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

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

M=—-FEx+ RL (x—a)H, + RR (x —b) Hy

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

_1_ = l[l_Ha.'.ﬂl_ﬂ) +ﬂ’]
m

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

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

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

LAS DEFORMACIONES DEBIDAS AL CORTE pueden ser significativas, por ejemplo en ele-
mentos de maquinas que son cortos en com-
paracién con su profundidad, o en elementos huecos de gran didmetro. En tales casos la deformacién




42 DEFORMACION Y PANDEO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

debida al corte debe afadirse a la deformacion debida a
la flexién. Esto puede ser de importancia considerable cuan-

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

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

carga

-

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

(Ver capitulo 2 para la discusién de % J)

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

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

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

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

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

F?L

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

oU _ FL

oF AE

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

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

=9

= @ (radianes)

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

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

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

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

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

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

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

iguales para simplificar los dibujos).

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

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

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

b — Area
-
| del

0 m
L

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

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

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

A-1 _ m-1" o Hh - om-1" m—1" = *%

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

5. En forma similar, o - %5¥,
H

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

C2

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

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

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

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

e |

| 2wl
| l 1 0,435 |
r—P-I | dimension

0,275 din ton renl

Resultados:

Diagrama de
deformacién

Calculo de deformaciones

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

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

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

901b 301b
¢

Rodamiento

Rodamientn

Diagrama de momentos

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

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

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

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

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

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

E i CWQEA
€ (L/k)Q

es

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

:c-h:b@(')“?’
1

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

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

férmula de Euler.

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

Fl-

¥ \‘“*% ﬁ‘ﬁ N*w
N N S B

No N SEIX S

MY YH Y

m BN M W

t

Un extremo fijo y el otro
libre de toda restriccion

c- ¢

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

C'= 1l

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

C=2

Fig. 5-9

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

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

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

N  N(L/kY

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

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

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

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

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

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

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

2
F (S (L/ky ) F

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

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

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

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

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

bolos definidos anteriormente:
Fr Sy
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PROBLEMAS RESUELTOS

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

Solucion:

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

dU Mdd M~ dx L M~ dx

T2 T ToEn o U= )

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

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

2 24eE 24¢E

2 2
qu - Mdo _ WPdp szMdé

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

Solucion:

(a) Usando doble integracién.

La ecuacién de la curva eldstica es

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

_ 2
Al B —Px
dx 2

+ C,

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

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




(b)

(c)

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

= |
h
|
~

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

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

(3) Dibujar el diagrama M/EI

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

L

B Tangente en B

nﬂrl.a e’ L

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

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

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

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

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

Solucion:

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

L5 ]

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

1= sl

> -

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

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

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

Fig. 5-11

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

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

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

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

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

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

p P
59 gt £ 16EI

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

3 48E]

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

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

d? P L
ElgE = M = Sx—Px-H,

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

La primera integracién da

g% . Px® _ Pa-L/2y
dx B 1

n 2 HL/Q + Cy

notando que

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

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

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

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

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

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

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

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

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

_ FhI?
By = 2E]

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

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

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

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

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

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

Solucion:

La energia total de deformacién U debida a la flexién es

M2 dx
szI = U +U,+ U

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

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

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

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

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

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

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

EI

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

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

Solucion:

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

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

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

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

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

o b~
o b~

2. Dibujar el diagrama de momentos, como A

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

3. Para cambiar, dibujamos el diagrama de M

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

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

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

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

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

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

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

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

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

deformacién es

U - fMQ [%(wL +Q)x — %wa]de
Ll 2E1

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

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

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

Solucion:
Para cualquier 4ngulo ¢ el momento de flexién

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

P=1751b

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

V= PcosqS-—r-...,_

_ 25 7P? %
4 AeE —’— e P

La deformacion en el sentido de la carga P es

oU _ 25 7P

oP 2 AeE

Fig. 5-16

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

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

La deformacidn en el sentido de la carga Pes

U _ 25mP _ 25m(A75)

OP 2 AekE 277(0,0505) (30 x 10°)

= 0,001442"



DEFORMACION Y PANDEO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS 55

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

cién es

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

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

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

oP 10° 108

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

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

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

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

108

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

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

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

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

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

Solucion:

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

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

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

13.

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

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

Solucion:

La energiade deformacién para cargas axiales y de flexién

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

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

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

A Fh% oh FL
_— = S = (&5 V==
oF Oy TN

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

DI LR I LT ]

0 Y 2E1

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

KV

d
ah s

dx

Solucion:

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

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

considerar el alabeo que se presenta a lo largo de

la seccion. Los elementos diferenciales de las sec-

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

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

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

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

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

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

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

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

IS4 (tan )G, o tan?y = £

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

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

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

Determinar la deformacion debida tnicamente al corte en

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

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

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

dy  K(0,2P—1,2PH;0)

Entonces -
dx AG

+ Cy

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

La ecuacion general de deformacién por corte es y

_ 24KP
) o b

La deformacion por corte en x = 12’ es

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

% [0.2x — 1,2 Hig(x — 10) — 0,2x].

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

(a)

(c)

(d)

(e)

La deformacién debida a la fuerza cortante trasversal es

0sx<2 2£x£6

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

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

Las condiciones de contorno son:

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

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

P DL

B

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

encontrar el esfuerzo cortante méaximo en el eje neutro.

Ahora K(—E)=Q 0 K = o4

Ib Ib BOD Ib __‘
donde

Dingr. de corte

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

- 7T(Do _Di ) 2 .,

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

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

1600K _ 1600(1,97)

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

Ib

= 11,9 x10~8 pul.

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

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

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

Deformacién total en el punto de aplicacién de la carga

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

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

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

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

Deformacion en el punto de aplicacién de la carga y =

TJP 346G~ T 34¢ AG

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

17. Determinar la deformacién por cor-

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

Castigliano.

1001b/in

Laerergiadecoroontdadaper J LA LALELLLEL B BLELILEY

. [ kv2dx
v ‘f 246G
- 24r1 6"__

_ leK(nzs + 7Q — 100x)? dx
(o]

246G

z 24G
Fig. 5-23

o [7° K(3000- 100x)% dx
246G

+f24 K(1125 —3Q — 100x)? dx
1

24

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

oU = —K

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

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

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

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

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

— ez %p =18751b

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

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

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

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

(¢) Soluciéon usando una funcién escalon.

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

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

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

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

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

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

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

0<x£6 6 <x <12 12<x £ 18

dy _ K(30) dy _ K(0) dy _ K(—30)

Fal PP VT Taite e
Integrando, Integrando, Integrando,

30K 30K

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

Condiciones de contorno:
x=0,y =20

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

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

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

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

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

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

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

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

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

y Fig.5-26
2

1 K _wl, Q_ 2

vos J; dG (g toTwx) dx

24
K Qg wlL Qa wL QS
G =«

i 0 e G

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

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

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

|
M
n

Acoplamiento |
10001b  rigido

20001b

3
;i#
®

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

, ()

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

Solucion:

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

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

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

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

Resolviendo las ecuaciones anteriores simultdneamente,

F

MC

333,3 b,
3333 1b-pul.

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

a__ [l

Ry

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

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

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

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

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

después de colocar los pernos.

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

34,61 x 10°

Y2 T T goRT

radianes

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

(f)

Y= = |

(34,61 — 27,50) 108)
80EI

180
v

rados

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

Estudiemos ahora la curva eldstica para el eje B

20001b

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

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

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

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

del cojinete.

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

Pero EI(Ya— Vg)

drea del diagrama de

Flz-m\
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3333 Ib 20001b

1—"’" 40" ‘ 40"

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

3333 Ib-pul

3333 Ib-pul ~ : 3
_ Momento flector

ST

¢

Fig. 5-32

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

(3333/2)(10)

180
Ya—VYa = I (T) 0,041 grados

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

¢ = 0,215 + 0,041 = 0,256 grados

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

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

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

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

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

Solucién:

(a) L

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

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

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

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

(c) La carga critica es

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

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

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

= 16.700 psi.

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

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

Soluciéon:

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

El esfuerzo permisible es s

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

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

Seq = 1

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

PR 0 B
D §(13/16)

s

(b) Verificacién de L/k: f =

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

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

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

Solucion:
I 15

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

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

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

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

(¢) El esfuerzo equivalente de compresién es

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

4CT12E 4(1)(172)(30)(10°%)

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

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

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

Solucion:

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

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

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

% = Sy

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

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

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

— 24.800 psi

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

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

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

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

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

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

CT2EA Br _ cm2E F _ Cm?E

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

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

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

Solucién:

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

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

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

4CT2E
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PROBLEMAS PROPUESTOS

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

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

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

Determinar la deformacién vertical debi-

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

un elemento horizontal de lcngitud L, h

cuando estd sometido a una fuerza hori- | |

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

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

¢ién x = a, como muestra la figura 5-35. 1

(a) Usar el método de la viga conjugada. ="

(b) Usar una funcién escalén y aplicar ®
doble integracién. - T

F

Y

Fha
3EIL

Resp.y = (L —a)(L — 2a)

Fig. 5-35

Un eje de acero de 2 pul de didmetro esta libremente apoyado sobre dos cojinetes separados 30 pul. El eje opera
a 1800 rpm y soporta un volante en el punto medio entre los cojinetes. ;Cual debe ser el peso del volante si
se quiere operar el eje al 50% de su velocidad critica? Usar el método de la viga conjugada para la deforma-
cién. Resp. y = 0,00271 pul. (Ver capitulo 8 para velocidades criticas.) Peso del volante = 113,5 1b

Un eje de didmetro constante estd simplemente apoyado en sus extremos. La distancia entre sus soportes es
20 pul y tiene una masa de 50 lb localizada 4 pul a la derecha del cojinete izquierdo. El eje debe operar a 1800
pm y se sabe que la velocidad critica minima, o velocidad de alabeo que daria una operacién satisfactoria es
de 2500 rpm. ¢ Cuél es el didmetro minimo que podria usarse de modo que la velocidad critica minima sea
2500 rpm? Resp. Deformacién en el sitio de la carga = 3412/El. Didmetro minimo del eje = 0,81 pul

Un eje de acero, libremente soportado en sus extremos, esta hecho de tres secciones. La primera, de 12" de largo,
tiene un didmetro constante. La segunda seccion, de 24" de largo, tiene un didmetro dos veces mayor que el de
la primera. La tercera seccién, de 12" de largo, tiene un didmetro igual al de la primera secciéon. En los sitios
donde los didmetros cambian se aplican cargas iguales de 200 Ib. Demostrar que la deformacién bajo cada carga
concentrada es 0,0929/D4, donde D es el didmetro de las secciones extremas.

Un eje de acero, soportado libremente sobre cojinetes separados 2 pies, soporta una carga concentrada de 200 1b
situada a 8 pul del cojinete derecho y una carga de 100 Ib situada a 10 pul del cojinete izquierdo. El diametro
del eje es constante. Demostrar que la deformacién bajo la carga de 100 1b es 0,00244/I'y bajo la carga de 200 1b
es 0,00228/1.

Un eje de acero de 4" estd soportado sobre cojinetes separados 5 pies y soporta un disco de 3000 1b situado a 13
pies del cojinete izquierdo. El eje tiene un orificio de 2 pul que se extiende desde el cojinete derecho hasta la
linea central del disco de 3000 lb. Determinar la deformacién en el punto del disco. Resp. 0,027 pul

Un eje, de seccién trasversal constante y 2" de didmetro, esta libremente soportado por dos cojinetes separados
30". El eje soporta dos masas, cada una de 400 1b. Una masa esté localizada 9", hacia la izquierda del cojinete
derecho. Determinar la deformacién bajo cada masa y la velocidad critica del eje.

Resp. y = 0,0124", velocidad critica = 1680 rpm (Ver capitulo 8.)
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El eje de acero de una mdaquina tiene 24" de longitud entre cojinetes. A partir del cojinete izquierdo y en una
distancia de 8" el diametro es de 2", El resto del €je tiene un didmetro de 3”. Una carga concentrada de 1000 Ib
esta situada a 10" del cojinete izquierdo, y una de 2000 b a 15" de dicho cojinete. ;Cudl es la deformacién en el
punto de aplicacién de cada carga?

Resp. y = 0,011" bajo la carga de 1000 Ib, y = 0,0094" bajo la carga de 2000 1b

Un eje de 4" de diametro se encuentra soportado libremente por cojinetes que estan separados 48"'. En su centro
existe un engranaje cuyo peso es 3000 1b. Un orificio de 2" de didmetro en el centro de la seccién trasversal se
extiende 18" desde el cojinete izquierdo hacia el engranaje. En este punto el didmetro del orificio se reduce a
13", y el agujero continda a lo largo de la longitud restante del eje. Determinar la deformacién bajo el engra-
naje por tres métodos diferentes, y calcular la velocidad critica del eje.

Resp. y = 0,0189". Velocidad critica = 1365 rpm (Ver capitulo 8.)

Un eje de acero, de 30" de largo, esta soportado por cojinetes en sus extremos. El didmetro del eje es 2" desde el
cojinete izquierdo hasta un punto situado 12’ a la derecha de él. El resto del eje tiene un didmetro de 1%”. Dos
cargas de 400 lb cada una se encuentran sobre el eje, la primera de ellas en el sitio del cambio de seccién y la se-
gunda en el punto medio de la porcién mas corta del eje. Usar el método de la viga conjugada para determinar
la deformacién en el punto de accién de cada una de las cargas.

Resp. y = 0,0381"" bajo la carga izquierda, y = 0,0374"" bajo la carga derecha

Un eje de acero, simplemente apoyado sobre cojinetes separados 45", debe tener un didmetro D sobre las 15"
centrales y 0,750 en los extremos. El eje soportard una carga de 4000 Ib en los puntos de cambio de didmetro.
Si las deformaciones estdticas en los puntos de localizacion de las cargas no deben exceder de 0,001"”, jcual
debe ser el didmetro del eje y cual la deformacién mdaxima en é1?

Resp. D = 6,15", y(max) = 0,00108” en el centro del eje

Un eje de acero esta simplemente apoyado sobre dos cojinetes separados 30", Para las primeras 10" desde el coji-
nete izquierdo el didmetro del eje es 3"'; para las siguientes 8' el didmetro es 23 "'; y para las 12" restantes el di4-
metro es 2. Una carga de 700 lb estd colocada en un punto a 10" hacia la derecha del cojinete izquierdo. Deter-
minar la deformacion estatica en el punto de accidn de la carga de 700 Ib. ; Cudl sera la velocidad critica del eje?
Resp. y = 0,0056". La velocidad critica serd 2500 rpm (Ver capitulo 8.)

Un eje de 2" de didmetro y 60" de longitud, recibe un momento de torsién de 10.000 Ib-pul proveniente de una
polea situada en su extremo izquierdo. Un engra naje situado en el punto medio del eje entrega 6000 lb-pul y otro
engranaje situado en el extremo derecho entrega el momento de torsion para el balance. Calcular la deforma-
cion torsional méxima del eje para estas condiciones, despreciando el efecto de las ranuras de las cufias. Utilizar
G'= 11,6 x 102 psi. Resp. 1,335"

Determinar la ecuacién de la deformaciéon debida al corte en una viga de longitud L, simplemente apoyada.
La carga es uniforme y su valor es w Ib/pul (kg/cm)
Kwl? )

8dGc On%=

Resp. y = %(Lx—xQ). y(max) =

Un eje hueco de 6" d.e. x 53" d.i. x 30" de largo, esta soportado
en sus extremos y carga cuatro rotores del mismo peso y espacia-
dos 6" entre centros, como muestra la figura 5-36(a). Cada rotor (a)
pesa 80 lb, dentro de las cuales se incluye i del peso del eje.
Entonces, para la carga que se muestra en la figura 5-36(b), de-
terminar: (a) la deformacion del eje debida al momento flector,
en los rotores extremos y en los centrales; (b) la deformacion del
eje debida al corte, en los rotores extremos y en los centrales. (b)

| 80Ib 80l BDIb gOlb

Resp. (a) y = 1,44 10-4 pul en los rotores extremos, por flexién
y = 2,31x10~% pul en los rotores centrales, por flexién 1601b
(b) y = 0,354 10~* pul en los rotores extremos, por corte
¥ = 0,532 10~ pul en los rotores centrales, por corte Fig. 5-36

———— ot 1601
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Utilizando el teorema de Castiglia-
no, deducir la ecuacién general de
la deformacién debida a la flexion

en cualquier punto de una viga ) 4 b
simplemente apoyada, de seccién z 1Q P
trasversal uniforme, que soporta [ :

una carga P aplicada como mues-
tra la figura 5-37. Sugerencia: Con-
siderar una carga concentrada ima- R = Pb+Q(L—z)“ Pa Qz
ginaria Q aplicada a una distancia - L R Ry =T +"E
2 del soporte izquierdo. La distan-
cia z es variable, aun cuando se
considera como un valor fijo al de-
terminar la energia de deformacion. ~ T~

La distancia z estd limitada a P - ey
0 < z < a en el diagrama de mo- i S
mentos mostrado.

Momento flector

Pbz [;2 2 _ .2
GLEI[L - —2%].
Esta ecuacién es valida para
0<z <£q. En forma similar
puede determinarse la ecua- Fig.5-37
cién para el tramo a la dere-

cha de P.

Resp. y =

o
A
N
1A
Q

PROBLEMAS SOBRE COLUMNAS

48.

49.

50.

51.

i Cuil es la carga permisible de compresi6én para una barra de 1" x 2"y 20"’ de largo, para un factor de seguridad
de 4? El limite de fluencia del material es 40.000 psi. = 1.
Resp. Para L/k = 69,4, se aplica la férmula de J.B. Johnson. F = 16.750 lb

Similar al problema anterior, pero con = Tt
Resp. Para L/k = 69,4, se aplica la ecuacién de Euler. F = 7670 lb

El vastago del piston de un cilindro de aire tiene 60" de longitud. Determinar el tamarfio de vastago requerido, pa-
ra una carga axial de 2000 lb, si el material es acero con un limite de fluencia de 40.000 psi. Tomar un factor de
seguridad = 4 y C = 1.

Resp. Se aplica la ecuacion de Euler. D = 1,58". Usar 1-2—”

Un tornillo de rosca cuadrada de 1" tiene una longitud de 40" entre el cuello y la tuerca. La carga axial es de

2000 1b y el momento de torsién entre la tuerca y el cuello es de 1000 Ib-pul. Usando C =1y despreciando la

rosca y las concentraciones de esfuerzos, determinar el factor de seguridad. Limite de fluencia en traccién del

acero empleado, 510.000 psi. El didmetro del nucleo es 0,783"".

Resp. Se aplica la ecuaciéon de Euler. Esfuerzo equivalente de columna = 12.900 psi. El factor de seguridad
para un limite de fluencia en corte de 25.000 psi es 1,93




Capitulo 6

Disefio de elementos de maquinas sometidos
a la accion de cargas variables

EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS POR SU RESISTENCIA es uno de los pa-

sos necesarios al
establecer las proporciones de un elemento de una méquina. Los pasos corrientes en el disefio de maqui-
nas son: la determinacién de una disposicién cinematica, un anélisis de fuerzas, la seleccién de los ma-
teriales y el proporcionamiento de las partes. El proporcionamiento de las partes puede estar controlado
por la resistencia, la rigidez, la velocidad critica, la rata de corrosién, la fabricacién, la facilidad de
fundicién, la estabilidad, etc.

LA RESISTENCIA DE UN ELEMENTO DE UNA MAQUINA estd influenciada por factores
tales como la concentracién
de esfuerzos, la fatiga o carga variable, el choque, el acabado de su superficie, y el tamafo de la parte.

LA CONCENTRACION DE ESFUERZOS puede tener su origen

en cualquier disconti-
nuidad (elevador de esfuerzos) tal como un orificio, un cambio brusco
en la seccién trasversal, una ranura, un canal o un defecto superficial.
Un ejemplo tipico de un elevador de esfuerzos se muestra en la figura 6-1,
en la cual en un elemento en traccién se ha abierto un orificio de dig-
metro d. El valor del esfuerzo maximo que se presenta en el borde del
orificio puede imaginarse como el esfuerzo normal nominal multiplica-
do por un factor de concentracién de esfuerzos K.

{w
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}rr S(max)
i
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s(max) = th

(=}
(=)
=
(o}
o
o

P = carga axial total, lb (kg)

E

A = 4rea neta de la seccién trasversal que contiene el orificio,
pul® (cm?2) ———
Kt = factor tedrico de concentracién de esfuerzos 3
(o factor geométrico)
Fig. 6-1

El valor de K; es dificil de calcular en la mayoria de los casos, y frecuentemente se determina
mediante algun procedimiento experimental, tal como el andlisis fotoeldstico de un modelo plastico de la
parte. Bajo cargas estacionarias, los materiales ductiles no se afectan por elevadores de esfuerzos hasta
el punto de que el analisis fotoelastico puede mostrar una redistribucién de esfuerzos en la region de
los elevadores de esfuerzo debida al flujo plastico del material cuando el esfuerzo maximo llega al limi-
te de fluencia. El efecto de un elevador de esfuerzos sobre un material fragil tal como el hierro fun-
dido, bajo cargas estacionarias, puede ser grave tal como lo indica un andlisis fotoeldstico, ya que se
presenta un flujo pldstico muy pequefio o nulo. Bajo cargas repetidas, sin embargo, la resistencia a la
fatiga aun en materiales dictiles puede decrecer enormemente debido a la concentracién de esfuerzos.
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LA SENSIBILIDAD A LA ENTALLA ¢ del material puede usarse para determinar el factor

de reduccién de la resistencia a la fatiga o factor real de
concentracién de esfuerzos K¢ en funcién del factor tedrico de concentracién de esfuerzos para el caso
de cargas repetidas. Los valores de K¢ y g pueden encontrarse en “Stress Concentration Factors” de
R. E. Peterson, y en la literatura que trata este asunto.

Kr-1
q = [} K = 1+ q(Kt - 1)
K,-1 f
donde
g = valor experimental de la sensibilidad a la entalla debida a la concentracion de esfuerzos.
Los valores van desde 0 hasta 1,0.
Kt = valor teérico del factor de concentracion de esfuerzos. Los valores medios van de 1,0 a 3,0,
pero pueden ser superiores a 3,0.
Kf _ factor real de concentracién de esfuerzos para determinar la reduccién de la resistencia a

la fatiga del material.

LOS ESFUERZOS VARIABLES PUEDEN CLASIFICARSE como (a) invertidos, (b) repe-

tidos, (c¢) fluctuantes, y (d)
alternados, como muestra la figura 6-2. El esfuerzo maximo es el mayor valor algebraico y el esfuerzo
minimo es el menor valor algebraico de un esfuerzo variable. El esfuerzo medio sq es el promedio del
esfuerzo maximo y el minimo. El esfuerzo variable sy, es el aumento o la disminucién del esfuerzo por
encima o por debajo del esfuerzo medio

s, = 2 [s(max) + s(min)], s, = % [s(max) - s(min)]

(el Fluctuante

g (h) Repotido _'_._‘.
& )
() Invertido §(max)
A i
= ¥
= U\ \ Sm
D VSRR JYE, (A
E‘ Fig. 6-2 (dl Alternado
EL LIMITE DE FATIGA de un material se de- 60
termina experimental-
mente rotando una probeta que se mantiene en 3 50—
flexion. En la figura 6-3 se presentan curvas tipicas :‘ ™N
que muestran la resistencia a la fatiga de un ma- g
terial ferroso y de uno no ferroso. Notar que el limite 2 40 " acero tipico
de fatiga de esta probeta particular de acero esta bien 3 n |
definido en unas 35.500 psi, mientras que la probeta 2 30 =S <
de aluminio no tiene un limite de fatiga bien defi- —é a‘feaof-.h\
nido. El valor del limite de fatiga de 35.500 para la & v r%. m
probeta de acero es en carga con inversién, en el g 20 L) Q’e:‘;'m{
cual la fibra extrema es esforzada alternativamente s %’"}U =
por cantidades iguales en traccién y compresion. ‘Em 10 <
Para evitar confusién, el término “limite de fatiga” =
se usard unicamente para flexién con inversion. Para 0
los otros tipos de carga se usard el término “resisten- 104 105 108 107 108 10°

cia a la fatiga” cuando se quiera hacer referencia a
la resistencia del material a la fatiga. El valor de la
resistencia a la fatiga sera diferente del limite de Fig. 6-3

Ciclos de esfuerzo de flexién con inversion
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fatiga para otros tipos de carga, y también sera di-
ferente si la probeta estd sometida a carga variable
debida a torsién o a cargas axiales. Una forma de
dibujar la resistencia a la fatiga en funcién del es-
fuerzo medio para diferentes tipos de carga, la pro-
porciona el diagrama modificado de Goodman que
muestra la figura 6-4. Cada material ensayado tiene
su propio diagrama de Goodman. Sin embargo, si
no se dispone de datos de ensayos, pueden construirse
diagramas de Goodman aproximadamente para
varios materiales dictiles suponiendo que el limite
de fatiga bajo carga invertida es aproximadamente
igual a la mitad de la dltima resistencia del material.
Mis recientemente, los datos sobre resistencia a la
fatiga se han dibujado en la forma que muestra
la figura 6-5. Esta grafica muestra la relacién entre
la linea de Goodman y la linea, un poco més con-
servadora, de Soderberg. En la discusién siguiente se
usard la linea de Soderberg como base para el di-
sefio. Aplicando un factor de seguridad apropiado N
al limite de fatiga y a la resistencia a la fluencia,
puede trazarse la linea CD paralela a la linea de
Soderberg AB como muestra la figura 6-6. La linea
CD puede considerarse entonces como la linea para
un esfuerzo seguro. De la geometria de la grafica pue-
de demostrarse que

1 s s
- v
N Sy s,

Para convertirla en una ecuacién de disero, el valor
experimental del limite de fatiga s, bajo flexién con
inversién debe reducirse por efecto de tamano, super-
ficie, y tipo de carga variable si es de torsion o axial
en vez de flexion. El esfuerzo variable calculado debe
aumentarse por medio del factor real de concentra-
cion de esfuerzos Ky para materiales ductiles. Para
materiales fragiles el factor teérico de concentracién
de esfuerzos K; debe aplicarse al esfuerzo medio y
K7 al esfuerzo variable.

1 _ Sn Kys, . o
v - .t — 5~ Ppara materiales dictiles
N s s,ABC Nz iy
y i en traccion o compresién
S, S K
Ll + v—fpara materiales fragiles
N Sy s,ABC
s Kss
iupwms 5 pof oS, para materiales ductiles
N Sys s, ABC LY
donde
Sy =

dio sp .

Esfuerzo variable

Sy
Sy I
T o= |
' |
: |
g o5
g Es| | AN
s =2e VY
[~] o
£ et 3 gt
SHHIEE
-} |
% 283 |
& s i
= e g 45‘:' |
3 i i
O/ Esfuerzo medio, psi
| Fig. 6-4
Al +
-~ +
"'\}\ Puntos de falla
<
\\ Corvi de falla
F AN /
b S o N Linea de Goodman
+> modificada
7 N
N Linea de Soderberg
8y b
+N\
!
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A3
L 3 G
=

Esfuerzo variable

=¥ —Tn

Esfuerzo estatico o medio

P

Fig.6-5

Linea de falla por esfuerzo

1

-— S 5

2
N

e

Esfuerzo medio

Fig. 6-6

limite de fluencia en traccién o compresi6n; debe tener el mismo signo del esfuerzo me-
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s, = esfuerzo normal medio, psi (kg/cm?).

Sps = esfuerzo cortante medio, psi (kg/cm?).

S = esfuerzo normal variable, psi (kg/cm?).

ST esfuerzo cortante variable, psi (kg/cm?).

s, '= limite de fatiga del material en flexién con inversion, psi (kg/cm?).

Kt = factor tedrico de concentracién de esfuerzos.

Kf = factor real de concentracién de esfuerzos basado en la sensibilidad a la entalla del material.
A = factor de correccién para carga diferente a la flexién con inversién.

A = 0,7 para carga axial invertida.

A = 0,6 para carga torsional invertida.

B = factor de correccién por tamaifio, ya que la probeta normal del ensayo tiene un didmetro

nominal de 0,3 pul.
B = 0,85 para partes cuyo tamafo va de % pul a 2 pul.
C = factor de correccién por superficie, ya que la probeta del ensayo es pulida.

Algunos valores de C para una superficie maquinada y para una superficie laminada en caliente se
muestran a continuacion:

S, ) ¢ X Superﬁci% laminada
Superficie maquinada lealience
60.000 psi 0,91 0,72
70.000 psi 0,90 0,68
80.000 psi 0,88 0,62
90.000 psi 0,86 0,58
100.000 psi 0,85 0,55
110.000 psi 0,84 0,50
120.000 psi 0,82 0,48
150.000 psi 0,78 0,38
200.000 psi 0,72 0,30
N = factor de seguridad para tener en cuenta factores tales como variaciones en las propiedades

del material, incertidumbre de carga, certeza de las hipétesis, mano de obra, posibles reduc-
ciones en su vida ttil, costo de las paradas para mantenimiento, carencia de datos experi-
mentales, etc. El valor de N va desde cerca de 1,25 hasta 3,0 para disefios ordinarios, depen-
diendo de que se tengan condiciones bien definidas o de que existan incertidumbres
considerables. Pueden usarse valores de N superiores a 3 cuando la incertidumbre es bastante
alta y las consecuencias de una falla son muy serias. La seleccién de N es asunto de juicio.

EL ESFUERZO CORTANTE MAXIMO EQUIVALENTE, 7'es(max);cuando se tiene un esfuerzo

normal variable y un esfuerzo cor-
tante variable, puede determinarse usando la teoria de los esfuerzos combinados. El esfuerzo normal
equivalente s,, es

s. K¢s
Sen = Spt (s_y)_f__v
r ABC
El esfuerzo cortante equivalente, S €8
Sys Kf Sus

Ses = sms+(—§_) ABC

Nota: Hacer A = 0,6 en esta ecuacién cuando se usen materiales ductiles, y usar Sys = 0,6) (Sy)-
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El esfuerzo cortante maximo equivalente Tos (max), al disefar con materiales ductiles, es
_ A 7 2
Ts(max) = V(zs, )+ (s,4)

Esta puede igualarse a Sys /N para usarla en una ecuacién de disefio,

S /N = Vs, + (s,,)

e,

Notar que debe usarse s

s 0,5sy para esta ecuacién.

El esfuerzo normal méximo equivalente que debe usarse cuando se disefia con materiales fragiles es
i 2 2
+ V(z +
(zs,,) (s, )

Esta puede igualarse a sy /N para usarla en una ecuacién de disefio

- L
sen(max) T H8,,

/N = dsyy + Vs, + (5,7

El valor del limite de fluencia en corte, sys, que debe usarse en la ecuacién para el esfuerzo cor-
tante equivalente, s,5, puede tomarse como 0,6 veces el limite de fluencia en traccion. Esto esti de
acuerdo con los ensayos experimentales de corte por torsion. No obstante, el valor del limite de fluencia
en corte, sys, debe tomarse como 0,5 veces el limite de fluencia en traccién al usarlo en la ecuacién de
disefio. Esta ecuacién se basa en la teoria de falla por corte mdximo, la cual considera un elemento
en traccion simple.

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Una varilla de conexién hecha de acero AISI 8650, templado en aceite a 1500°F y normalizado a
1000°F, esta sometida a una carga axial con inversién de 40.000 1b. Determinar el didmetro re-
querido de la varilla, usando un factor de seguridad N = 2. Suponer que no hay accién de co-
lumna.

Solucién:
Las propiedades de este material son: sy = 155.000 psi, sy = 132.000 psi. Suponer que el limite de fatiga
para carga en flexién con inversién es la mitad de la Gltima resistencia a la traccién:
Sy = 3(155.000) = 77.500 psi
El esfuerzo medio es sy = 0.

F 4F 4 (40.000)
El esfuerzo variable es Sy = 17 12 = 22 :
Tt TT

El factor de correccién para el limite de fatiga en carga axial es A = 0,7.

El factor de correccién para el limite de fatiga por efecto de tamafio es B = 0,85, estimando d > % pul.
Usando el factor de correccién para el limite de fatiga para una superficie maquinada se tiene, C = 0,8.
Suponiendo que no hay concentracién de esfuerzos, Kf = .

Remplazando en la ecuacién de disefio

sn . Krsy 1 (1) (4) (40.000)

1 a 3
N 5, s4Bc 2 T Ot THE@s0) 00,8908 ¥ @ = 166pul. Usar d — 13 pul
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2. Una varilla de acero AISI 1025 laminada en caliente debe someterse a una carga de torsidén que

varia de —100 lb-pul a 4000 lb-pul. Determinar el didmetro requerido de la varilla, usando un
factor de seguridad N = 1,75.

Solucion:
Las propiedades de este material son: sy, = 67.000 psi, sy = 45.000 psi.

Suponer que el limite de fatiga para flexién con inversion es s, = '5(67.000) = 33.500 psi. Suponer que
el limite de fluencia en corte es 0,6 veces el limite de fluencia en traccién: Sys = (0,6) (45.000) = 27.000 psi.
Suponer que no hay concentracién de esfuerzos, Kf = 1.

El factor de correccién para el limite de fatiga en carga torsional es A = 0,6. El factor de correccion para
el limite de fatiga por tamano, calculando que d > '5 pul, es B = 0,85. El factor de correccion para el limite
de fatiga para material laminado en caliente, con sy = 67.000 psi, es C = 0,68.

Los esfuerzos medio y variable se basan en los momentos de torsion medio y variable. El momento de
torsién medio es

T = 3[T(max)+ T(min)] = 3[4000+(-1000)] = 1500 Ib-pul.

m

El momento de torsién variable es

T, = 3[T(max)- T(min)] = [4000-(-1000)] = 2500 Ib-pul.

Entonces, para cualquier punto en la superficie externa,
Tpe

Sms T ] b

16T,  (16)(1500)  24.000 | Tye 16T, _ (16)(2500) _ 40.000
S | (1 = = o= 3 - 3
77d

= 5 s -
3 7d® U 7 d® 7d

77d T77d

Remplazando en la ecuacion de disena

1 _sms , Kfdus 1 _ _ 24000 (1) (40.000)

N “sys s, ABC' L5 5iio7000) md (33.500)(0,6)(0,85)(0,68)
y d =1,34. Usar d = 1% pul.

. Una viga en voladizo, hecha de acero C-1025 estirado en frio y de seccién trasversal circular, como
muestra la figura 6-7, estd sometida a una carga que varia de —F a 3F. Determinar la carga
méaxima que puede soportar el elemento para una vida indefinida usando un factor de seguridad
N — 2. Un modelo fotoelastico indica que el factor teérico de concentraciéon de esfuerzos es
Kt = 1,42 y la sensibilidad a la entalla para un radio de 1/8 pul para este material es ¢ = 0,9.
Hacer el andlisis en el cambio de seccion trasversal, inicamente.

Solucion: 1 F
I 8 ! b
Para el acero C-1025 estirado en frio: | 5!
s, = 80.000 psi /] LR
) : T Y
Sy = 68.000 psT / 2 A g
S, = 40.000 ps1 /L—:—-ﬂiﬁ.a - ¥
Kf= 14 q(Kz—1 =1+09(,42—1) = 1,38; ’//
A = 1, ya que el miembro estd cargado en flexion. Fig. 6-7 3Fﬁ
B = 0,85 factor de correccién por efecto de tamano.
C = 0,88 factor de correccién por efecto de superficie.

1

El momento de flexién en el cambio de seccién trasversal varia de —5F a 15F. El esfuerzo de flexion
en el punto A, en funcién del momento flector, es

321 32M

sy = = = 81,5M
" nd® w05
Entonces  s(min) = (81,5)(—5F) = —407,5F s, = % (12225F + (—075F)] = 4075F
s(max) = (BL5)(15F) = 12225F s, = %(12225F— (—4075F)] = BI5F
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Sm Kesy 1 _ 4075F |, _ (1,38)(815F) sl i
sy  s,ABC' 2 ~ 68000 = (40.000)(0,85)(0,59) e

Remplazando en 1% =

Como asunto de interés, se podria haber analizado el punto B asi:

s(min) = —19222,5F S, = 2z[40T5F+ (—12225F)] = —407,5F
s(max) = +4075F s, = %[407,5F—(—1222,5F)] = +815F
1 _ s, K%
Remplazando en = = % 4 2 y notando que s, debe tener signo negativo, en concordancia con el
Sy s, ABC 3
signo negativo del esfuerzo medio,
1 _ —4075F (13DBISF) 4o 1a cual F= 11,5 Ib.
2 —68.000 (40.000) (0,85) (0,88)

4. Una varilla de acero C-1025 estirado en frio y de seccidn trasversal circular estd sometida a un
momento flector variable de 5000 Ib-pul a 10.000 Ib-pul mientras la carga axial varia de 1000 1b
a 3000 1b. El momento méximo de flexién se presenta en el mismo instante en que la carga
axial es maxima. Determinar el didmetro requerido de la varilla para un factor de seguridad
N = 2. Despreciar cualquier concentracién de esfuerzos y cualquier efecto de columna. Disefiar
con base al esfuerzo cortante mdximo.

Solucién:

Para el acero C-1025 estirado en frio:

Sy 80.000 psi B 0,85 factor de correccién por efecto de tamario
Sy 68.000 psi C 0,88 factor de correcccién por efecto de superficie
Sy 40.000 psi A = 1,00 para flexién

Kf =1 A = 0,70 para carga axial

Determinar el esfuerzo normal equivalente.

(a) Debido a la flexién, los momentos medio y variable son

Mp = 2(5000+10.000) = 7500 lbpul y M, = %(10.000-5000) = 2500 Ib-pul

Entonces, debido a la flexién

o Mc _ 32M - (32)(7500) s Mc - 32M . (32)(2500)

2 I 7d® 7d° g 7d® 7d®
s, Krs
68.000) (1) (32) (2500 .
Y Spm = P v = (32)(7200) . 3( ) (1) (32) ( ) r 1340300 e A
s,ABC 7rd 77d" (40.000) (1) (0,85) (0,88) d

(b) Debido a la carga axial, las fuerzas media y variable son

Fm = %(1000+3000) = 2000 1b y Fv = %(3000—1000) = 1000 1b

Entonces, debido a la carga axial,
2000) (4 6690
on = ( )2( ) + 5 (68.000) (4000) = 5 debido a la carga axial
T7d 7d"~ (40.000) (0,70) (0,85) (0,88) d

134.000 6690
==+

2

(c) Esfuerzo normal equivalente Sgp, (total) =
d

(d) Igualando el esfuerzo normal equivalente total a Sy/N,

134000 . 6690 _ Sy _ 68.000
a® a2 N e
de la cual, por tanteos, d = 1,625 pul.
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5. El eje S; rota a 1200 rpm en el sentido
del reloj y tiene una carga concentrada

no balanceada W de 8 1b a un radio de -
|

2 pul en el punto medio de los soportes
Ay B, como muestra la figura 6-8. Una
carga vertical constante Wy de 1500 lb
se aplica por medio de dos cojinetes an- = ! i p
ti-rozamiento en C y D. Si la resisten- )—7 ! oA i

cia ultima del material del eje es 60.000 &L L Jlll

psi y su limite de fluencia es 45.000 psi, e ey __J
determinar el didmetro requerido del eje i
en la seccién A-A para un factor de se-

guridad de disefio, N = 2. Considerar
unicamente el punto P.

Fig. 6-8 Wy

Solucion:

(1) Suponer: Limite de fatiga = s./2 = 30.000 psi; factor de concentracién de esfuerzos Kf= 1; factor
de correccién del limite de fatiga por tamafo, A = 0,85; factor de correccién del limite de fatiga para
acabado maquinado, C = 0,9.

(2) Demostrar que el momento de flexion debido a la carga en rotacion varia de —6540 1b-pul a 6540 1b-pul.
(3) Demostrar que el momento de flexién debido a la carga vertical constante es 7500 lb-pul.
(4) El momento de flexién combinado varia entonces desde 960 lb-pul hasta 14.040 lb-pul.

(5) Debe notarse ahora que, si consideramos el punto P sobre la fibra externa en el punto medio entre los dos
soportes, el momento de 14.040 lb-pul producird un esfuerzo negativo o de compresién, mientras que el
momento de 960 lb-pul producird un esfuerzo positivo o de traccion.

(6) Los esfuerzos de flexién maximo, minimo, medio y variable son

—(32) (14.040) —143.000 —143.000 + 9775 —66.610
s(max) = 3 = 3 . Sp = 3 = 3
77d d 2d d
: +(32)(960) +9775 9775— (—143.000) 76.390
s(min) = 3 = T s, = 5 = z
(7) Entonces 7d d 2d d
K:s :
L _ 5 fvoo 1 —66.610 (1)76.390
W E Omm e s 0 gt 7. ¥ d=2]12. Usar d = 2-lpul.
N sy s ABCT 2 _45000d” (30.000) (1) (0,85) (0,90)d 5 ypu

6. Un acero aleado tiene una resis-
tencia ultima en traccién de . A
90.000 psi, un limite de fluencia S01000kpE:
de 60.000 psi y un limite de fatiga
bajo flexién con inversion de
30.000 psi. Dibujar un diagrama
de Goodman modificado. Indi-
car sobre el dibujo el esfuerzo de
fatiga para carga libre.

60.000 psi | T T T 4

Esfuerzo

30.000 psi 120.000 psi

Solucion:

~3

Dibujar un diagrama de Good- 0
man como el que se muestra en la
figura 6-9. La linea NP representa la
magnitud de la resistencia a la fatiga C—
para carga libre. Los valores pueden
determinarse en un esquema hecho a
escala, o de un cdlculo simple como

sigue. NT 90.000

Por tridngulos semejantes ACB 'y ANT, "g9000 ~ 120.000 © NT = 67.500 psi.

Esfuerzo medio

|
|
I
I
I
I
!
|
l
By — — '~
L
|

Fig. 6-9

Entonces MN = 22.500 psi, y NP = 45.000 psi ya que MA es una linea de esfuerzo medio.
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7. Un eje de acero laminado en caliente est4 sometido a una carga torsional que varia desde 3000 lb-
pul en el sentido del reloj hasta 1000 Ib-pul en el sentido contrario al reloj, mientras un momento
de flexion aplicado en una seccion critica varia de + 4000 1b-pul a —2000 lb-pul. El eje tiene sec-
cién trasversal uniforme y no presenta ninguna ranura en la seccién critica. Determinar el didme-
tro requerido del eje. El material tiene una resistencia tltima de 80.000 psi y una resistencia de
fluencia de 60.000 psi. Tomar como base para el disefio un factor de seguridad N = 1,5. Tomar el
limite de fatiga como la mitad del valor de la resistencia ultima.

Solucion:

(a) Determinar el esfuerzo normal equivalente debido a la flexién.

(32)(4000) [(32)(4000)] + [-(32)(2000)]  10.200

s(max) = ——— iy 3 = g
7Td 2ird d

.. _ —=(32)(2000) _ [2)(4000)] - [~(32)(2000)]  30.600
s(min) = ——-— Sy T 3 B 3
md 2md d

El esfuerzo normal equivalente es [A =1 B = 0,85 C = 0,62 K; = 1]

10.200 60.000 30.600 _  97.300
Sen. T an, a - ¥
d 40.000 | Ld™(1)(0,85) (0,62) d
(b) Determinar el esfuerzo cortante equivalente.
sl (16)(3000) . (16)(1000) 5100
x = —_———— = =
S| d® mS d® 4°
e —(16)(1000) L _ (16)(2000)  10.200
s 7Td3 v ’ITd:3 ds
El esfuerzo cortante equivalente es [A = 0,6, B = 0,85, C = 0,62, sy5 = 0,653/]
5100 (0,6) (60.000) 10.200 (34.100)
Ses T 5t 3 -
d 40.000 d” (0,6) (0,85) (0,62) d

(c¢) Igualar el esfuerzo cortante equivalente maximo a Sys/N’ donde Sys = (0,5) sy = (0,5)(60.000) = 30.000 psi

1 97.300 30.
Tsman) = g % o)t 341007 = OIL;)O o d=144pul
Nota. Mientras usamos Sys = 0,6 sy para corte torsional puro, usamos s

= 0,5 s,, para esfuerzo cortante
! - Fa ys i
combinado, de acuerdo con la teoria de falla por corte maximo.

8. Una polea esta fijada por medio de una cufia a un eje en el punto medio entre dos cojinetes anti-
rozamiento. El momento flector en la polea varia de 1500 lb-pul a 4500 lb-pul mientras el mo-
mento de torsién en el eje varia de 500 a 1500 Ib-pul. La frecuencia de la variacién de las cargas
es la misma que la velocidad del eje. El eje esta hecho de acero estirado en frio con una resistencia
ultima de 78.000 psi y un limite de fluencia de 58.000 psi. Determinar el didmetro requerido para
una duracién indefinida. El factor de concentracién de esfuerzos por el cuilero en flexién y en tor-
sién puede tomarse como 1,6 y 1,3 respectivamente. Usar un factor de disefio N — 1,5.

Solucién:
L. Determinar el esfuerzo normal equivalente, Son,
: v 3 = .
(a) Debido a la flexién, s(max) = ( 2)(45500) = 45'%00 Y s(min) = (32)(1500) = - 15320_
7d d 7d® d
45.900 4 (—15.300 15.300 45.900 — (—15.300 30.600
(6) Debido a la flexién, S, = 3 - i A SR ( 3 ) - 3 -
2d d 2d d

(¢) Suponer Sy =5,/2 = 78.000/2 = 39.000, A = 1, B = 0,85, C = 0,88. El esfuerzo normal equivalente es

L, Sy Kesy 15300 58.000 . (1,6)(30.600) 112.600
Sopm = Sy P - + 5 =
sy ABC a3 39.000° (0,85)(0,88)d e
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IL. Determinar el esfuerzo cortante equivalente, S, .

(a) Esfuerzos cortantes maximo y minimo:
16) (1500 7635 3 1 500 2545

sy(max) = {16)¢ 2 ) = = s(min) = ‘ﬂs_) = = .

Td d 7rd

(b) Esfuerzos cortantes medio y variable:

us [

7635 + 2545 _ 5090 - _ 7635 — 2545 _ 2545
ZdG 42 243

mS

(c) Sys = 0,6sy = 0,6(58.000) = 34.800 psi, A = 0,6 para torsién, B = 0,85, C = 0,88. El esfuerzo cor-
tante equivalente es

Sys Krsys 5090 (34,.800 (1,3) (2545) (11.620)
s, "ABC d° 39.000° ~ (0,6)(0,85)(0,88)d 2°

Ses = Sps * (

IIL Igualando el esfuerzo cortante equivalente maximo a sys/N,

i, Sen.o 2 _ Sys 1 [ 112600 2 2 _ (0,5)(58.000)
Tsmax) = Y5+ = e YT )P (Le0) = e

d® = 2,97, d = 1,44 pul.

9. Un eje de hierro fundido, ASTM-25, con una resistencia ultima en tracciéon de 25.000 psi, esta so-
metido a una carga torsional que se invierte completamente. La carga debe aplicarse durante un
ntimero indefinido de ciclos. El eje tiene 2'' de didmetro y estd unido a un eje de 3"’ de didmetro con
un filete de " de radio. El factor de seguridad debe ser 2. ; Cual es el momento maximo de torsién
que puede aplicarse al eje? Resolver por dos métodos: (1) usando la ecuacién de Soderberg, (2)
usando s, = Te/J directamente.

Solucion:
(a) Esfuerzo cortante medio = 0. El esfuerzo cortante variable es

Ssy = 1_»§_£ = 161;3 = H. donde T es el momento maximo de torsién, lb-pul.
md 7(27) s

(b) El esfuerzo cortante equivalente s, sobre una particula en la superficie es

S

S = s K.+ Krs Js
es ms f Sus 5,4BC
donde Sps = esfuerzo cortante medio = 0.
Ky = factor teérico de concentracién de esfuerzos, el cual es 1,17 para el didmetro y el radio
dados, segin se encontré en ensayos fotoeldsticos en torsién para la forma especificada.
K = efecto real de concentracién de esfuerzos sobre la fatiga, donde Kr= 1+ q(Kt— 1) =
f i t

14 01,17 —1) = 1.

Los valores de sensibilidad a la entalla g para hierro fundido no se han divulgado
especificamente en la literatura, aunque los ensayos realizados sobre hierro fundido
indican que la reduccién en el limite de fatiga como resultado de hacer ranuras en las pro-
betas de ensayo es cero para una resistencia a la tracciéon de 20.000 psi y 26% para una
resistencia a la traccion de cerca a 43.000 psi. Para material ASTM-25 el factor de sen-
sibilidad g a la entalla se toma igual a cero. (Notar que mientras el efecto de sensibi-
lidad a la entalla es muy bajo para fatiga, es muy alto para carga con impacto.)

Sys = esfuerzo cortante variable = 27/77 psi.
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10.

(c)

(e)
(f)

Sys = resistencia a la fluencia en corte para hierro fundido. Este valor se toma frecuentemente
igual a la resistencia a la fluencia en traccién para hierro fundido, Syp- La resistencia a
la fluencia en traccion puede tomarse aproximadamente como el 60% del esfuerzo
ultimo de traccién. Asi,

Sys 3 sy = 0,6(25.000) 15.000 psi.
Sy = limite de fatiga en flexién para hierro fundido. Este valor tiene una gama més amplia

que la encontrada para aceros. Los ensayos que se han divulgado establecen que el li-
mite de fatiga en flexion varia de 0,33 a 0,6 de la resistencia al fallar. Los resultados
indican que el limite de fatiga en torsiéon ha variado de 0,75 a 1,25 del limite de fatiga
en flexién. Arbitrariamente se toma el limite de fatiga en flexién como 0,4 de la resis-
tencia dltima. El limite de fatiga s en flexion es, entonces, 0,4(25.000) = 10.000 psi.

A = 0,7 (el valor mas bajo de los anteriores).

S
I

efecto de tamafio, tomado como 0,85, el mismo que para aceros.

C =  acabado superficial = 1.
Remplazando en la ecuacién del esfuerzo cortante equivalente se obtiene

. 2T 15.000 1
Ses = 01D + W wogenomosm - YT

El esfuerzo normal equivalente es cero. De la ecuacién del esfuerzo combinado, el esfuerzo estéatico de trac-
cién equivalente maximo es

+ V(35,7 + (5,7 = 0+ Vo+ (1L5T)2 = 15Tpsi

n
sn(max) = IS8

El esfuerzo estdtico de traccion permisible es = sy/N = 15.000/2 = 7500 psi.
Igualando (c) y (d), 7500 = 1,57 o T = 5000 lb-pul. Asi, el momento admisible de torsién es 5000 Ib-pul.

La solucién anterior ilustra el procedimiento de aplicacién de la ecuacién de Soderberg al trabajar con hie-
rro fundido. Como el esfuerzo se invierte completamente y pueden aplicarse directamente los resultados
de ensayos en torsién con inversién, por aplicacién de ss = Tc/J, puede obtenerse més rapidamente una
solucion para este problema particular. Sg = (S (A (BY(CY/N.

(s)(4)(B)Y(C) Tec 10.000(0,75)(0,85) (1) _ T(1)

N T 2 m2%/32

o0 sea que el momento permisible de torsién es T = 5000 Ib-pul. En la ecuacién anterior, el limite de fatiga
en flexién de 10.000 psi se multiplica por A = 0,75 para corregir por torsién, por B = 0,85, para tener
en cuenta el efecto de tamano, por C = 1, por efecto de superficie, y se emplea un factor de disefio N = 2.
No se aplica factor de concentracién de esfuerzos porque el factor de sensibilidad a la entalla para el hierro
fundido es cero.

Debe notarse que cuando hay datos de ensayos disponibles, deben utilizarse directamente. Si la carga
no se invierte completamente y/o no hay datos de ensayos disponibles, entonces es recomendable usar
la ecuacion de Soderberg.

En la figura 6-10, el eje trasmite 10 hp de la polea P al engranaje G a 900 rpm, bajo condiciones de
carga estacionarias. El eje estd hecho de acero AISI-1035, laminado en caliente. La resistencia
ultima en traccién es 85.000 psi y el limite de fluencia en traccién es 55.000 psi. El didmetro
de la polea es 10", y el didmetro primitivo del engranaje es también 10”. El peso de la polea Pes 30 1b
y el peso del engranaje G es 30 1b. Despreciar el peso del eje. La relacién entre las tensiones de la
correa es I3 /T, = 2,5. El 4ngulo de presién del engranaje es 20°.

Debe determinarse el tamafio del eje usando la ecuacién de Soderberg. (La solucién hallada

empleando el Cédigo de Ejes de ASME se encuentra en la pagina 121. El disefio por rigidez y velo-
cidad critica estd en las paginas 123-127.)

Solucion:

(a) El momento de torsion M4 sobre el eje se encuentra de

M N/63.000 = hp, M+(900)/63.000 = 10,0 M4 = 700 Ib-pul.
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(b) Las fuerzas en la correa se encuentran de

(c)
d)
(e)

(T, — T)(R) = M o (T, — T,)(6) = 700y T,/T, = 2,5
de la cual T, = 233 1b, T, = 93 Ib.

511b
2d I
= == t (a)
¥
%4
ﬁ” ot & 5" _ 6rr P =
»
3261b
j' 5591b * Cargas horizontales
: 140 1b 4
93 1b I o
] Diagrama de momentos
\‘W\/ Flectores horizontales
301b
1956 1b-pul
255 1b l 85,5 1b :
| \ Cargas verticales
‘ B11b 1‘ (incluyendo los pesos)
H 153 th-pul
Diagrama de momentos
W Flectores verticales
A, 1965 lb-pul
580 b-pul = e
s “~_ Diagrama de momentos
Flectores combinados
Fig. 6-10

Fuerza tangencial del engranaje, F; = M;/R = 700/5 = 140 lb.
Fuerza separadora, F, = F; tan ¢ = 140 tan 20° = 51 lb.

Los diagramas de cargas y de momentos flectores se muestran en la figura. Las fuerzas en la correa y en
el engranaje se suponen concentradas. Se incluye el peso de la polea y el peso del engranaje.

Consideremos primero la seccién del engranaje. Aun cuando el momento de flexion aqui es menor que
en el cojinete derecho, el cunero puede ser el factor influyente.

El factor de concentracion de esfuerzos Kf debido al cufiero en flexién es 1,6

El factor de concentracién de esfuerzos en flexién debido al filete donde la porcion del eje de dia-
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(8)

(k)

(1)

()

(k)

(1)

(m)

metro d se une con la de didmetro 2d depende del radio del filete. Aun si la relacién del radio del filete
al didmetro del eje d se especifica, para obtener el factor teérico de concentracién de esfuerzos, Ky, el
factor real de concentracién de esfuerzos Kf depende de la sensibilidad a la entalla, la cual es funcién del
radio del filete. Asi, es necesario usar una solucién de tanteos, aproximando el didmetro d y el radio
del filete y verificando con los valores calculados de d. Los valores usados en los caleulos siguientes estan
de acuerdo con el valor final:

r/d = 0,083, de la cual r =%”

Para r/d = 0,083, y una relacién de didmetros = 2, el factor teérico de concentracién de esfuerzos, K¢,
en flexion, es 1,86. El factor de sensibilidad a la entalla, g, es 0,78 para aceros aleados con el radio del filete
de %”, Entonces

Kf =1+ qgKs—1) =1+ 0,78(1,86 — 1) = 1,67

Por tanto, el radio del filete es tal que produce un efecto peor que el cuiiero.

El momento de flexién es constante, 580 Ib-pul, pero una particula sobre la superficie estd sometida a
una inversion completa del esfuerzo. Esfuerzo medio = 0. El esfuerzo variable de flexién es

o . Mc _ s80(d/2) _ 5910

v 1 md*/64 d®
El esfuerzo normal equivalente es
s
Y 5910 55.000 17.300
= sy + Kes, —%= = 0 + 1,67 (5 =
Sen = S T %% ABC (T ) 4250001 (0,85 0,87 13

El esfuerzo cortante debido a la torsién es constante, ya que el momento de torsién lo es. El esfuerzo cor-
tante variable es cero. El esfuerzo cortante medio es

Te 700(d/2) 3570
S =] —_— = =
= J 7d ¥/32 d®

El esfuerzo cortante equivalente es

S,

- ys . 3570
SO sms+Kfsv—s 48C - e + 0
r
El esfuerzo cortante admisible es
S 0,5(S.)
ys U0 Vy _ _0,5(55.0000 _ .
5 = 7 = 5 = 18.300 psi

Igualando el esfuerzo cortante admisible al esfuerzo cortante méximo,

18300 = V(Is,)® + (s,5° = V (17.300/2d > + (3570/d°%?  de la cual d = 0,796"

A continuacion se analizara el eje en el cojinete derecho. Se considerara, especificamente, la seccién con
didmetro d en el filete, con el momento de flexién en la linea central del cojinete tomado como si actua-
ra en la seccion con el filete. El esfuerzo medio de flexién es Sy =0.

El esfuerzo variable de flexién es

Mc 1965(d/2) 20.100
SU = — = % = 3
I d /64 d
El factor de concentracion de esfuerzos, K, no puede determinarse directamente aqui, pero si se em-
plea el mismo procedimiento de ensayo y error que se empleé en la seccién del engranaje. Se utilizard un
valor alto de r/d:r/d = 22. (d resulta alrededor de 1—'”, y r alrededor de IT”') Para r/d ~ 0,22, K¢+ =
1,37; para r = 1‘[: g = 0,95. Asi, Kf =1+ ¢g(Kt—1) =1 4 0,95(1,37 — 1) = 1,35. Entonces, el es-
fuerzo normal equivalente S,y €8

S

5 y_ 20.100 55.000 _ 47600
Sen = Sm * Kesy g = 0+ 1.3%¢ 2 (42.5000(1)(0,85) 0,80 2°
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11.

(n) El esfuerzo cortante medio debido a la torsién es

16T 16 (700) 3570
s = m—— = = S
ms md® 77d® d®
Esfuerzo cortante variable, Sys = 0. Por tanto, el esfuerzo cortante equivalente es
- PR | Sl easiio).
Ses T Sms T KpSysl 5) YiBC ~ i

(o) El esfuerzo cortante permisible es, de acuerdo con (k): 18.300 psi

(p) Del esfuerzo cortante combinado para el esfuerzo equivalente,

18.300 = \/<%sen)2 + (s = V(47.600/24%2 + (3570/d°° o d=109".Usar d=13".

(q) La dimension del eje, d, se determina en esta forma por los esfuerzos que actiian sobre el eje en el cojinete
derecho. Las proporciones finales, determinadas por condiciones de resistencia tnicamente, usando la
ecuacién de Soderberg, son: d = lJe-”, 2d = 2-&”

Un elemento de acero en voladizo, tal como se
muestra en la figura 6-11, estd sometido a una
carga trasversal en su extremo, que varia desde
10 1b hacia arriba hasta 30 lb hacia abajo, mien-
tras una carga axial varia de 25 lb (compre-
sién) a 100 Ib (traccién). Determinar el didme-
tro requerido en el cambio de secciéon para una
vida infinita, usando un factor de seguridad de

2. Las propiedades de resistencia del material
son: Fig. 6-11

101b

< — —p
251b 1001b

301b

s, = 80.000 psi (resistencia ultima),
Sy 68.000 psi (resistencia a la fluencia),
40.000 psi (limite de fatiga),

Sn

Resultados de ensayos indican que los valores del factor tedrico de concentracion de esfuerzos para
cargas de flexién y axiales son K; = 1,44 y Ky = 1,63 respectivamente, en el cambio de seccion
trasversal.

Solucion:

Para el punto A, que es critico, se determina el esfuerzo normal equivalente. Se supone que el esfuerzo
normal equivalente en este punto es la suma algebraica del esfuerzo normal equivalente debido a la flexién
y del esfuerzo normal equivalente debido a la carga axial.

Debido a la flexion el esfuerzo normal equivalente es

- el A SySufp 510 (68.000)(1020)1,44) _ 3180

Fenlo = %0 ™ S ABC T T T (40,0001 (d7)(1) (0,85 0.9) e

(32)(150) ) (32)(50) (32)(100) 510 (32)(200) _ 1020
donde s(max)= ——5—, s(min)=--——5—, L e LGB S
i 77d® i 7d° *n 277d® d° v 277d° a®

Debido a la carga axial, el esfuerzo normal equivalente es

I 150 (68.000) (250) (1,63) _ 460
(Sgndg = 2 T 2 = T2
7d (40.000) (1) (d ") (0,7) (0,85)(0,9) d
donde s(max) = - s(min) = 100 S, = 490 s, = 259
md>’ md? ™ L md? VT mg?

Entonces, el esfuerzo normal equivalente total S,,en Aes

_ 3780 460 _ Sy _ 68.000

S,
en da d2 N

de la cual d = 0,490 pul.
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12. En algunos casos, puede ser mas econémico disefiar sobre la base de una resistencia a la fatiga para

13.

14.

una vida finita, en vez de disefiar para una vida infinita. Como una ilustracién supongamos que
la varilla de empuje de una bomba de combustible se disefia para un valor no mayor de 100.000 ci-
clos, mientras estd sometida a una carga ciclica de 1750 1b, la cual en cada ciclo se reduce hasta ce-
ro (carga libre). Datos de ensayos indican que el material del cual estd hecha la varilla tiene una
resistencia de fluencia de 55.000 psi y un limite de fatiga de 38.000 psi para carga con inversion,
pero tiene una resistencia a la fatiga de 50.000 para carga con inversién a 100.000 ciclos. Con un
factor de seguridad igual a 2, determinar el didmetro requerido para la varilla de empuje, tanto
para una vida finita de 100.000 ciclos, como para una vida infinita.

Solucion:
Como se tiene carga repetida, Sm = Sy = F/A = 1750/(&7Td2) = 2230/d2.

KfS'U
s, ABC"

s
Suponer K = Kf =1,A=07 B=1, C =0,9; y remplazar en la ecuacién = -s—m +
y

Z|~

(a) Parauna vida finita de 100.000 ciclos

1 2230 (1)(2230)
= = 5 + 5 0 @ = 0,475 pul
2 d~(55.000) d " (50.000) (0,7)(1)(0,9)

(b) Parauna vidainfinita

1 9 230
5 = z %50 - - (1)¢2 ) o @l = 0,517 pul.
d” (55.000) d” (38.000)(0,7)(1)(0,9)

PROBLEMAS PROPUESTOS

Un voladizo de acero torneado de una pulgada de didmetro y 10 pul de largo esta cargado en el extremo con
una fuerza que varia desde 60 b hacia abajo hasta 100 Ib hacia arriba. En el sitio donde el elemento estd unido
al soporte hay un filete de &” que origina un factor tedrico de concentracién de esfuerzos, K3 = 1,32. El factor
de sensibilidad a la entalla, g, puede tomarse igual a 0,92.

Si el material tiene un esfuerzo altimo s, — 80.000 psi, un limite de fatiga en flexién con inversién, Sp =
35.000 psi y una resistencia de fluencia, sy = 60.000, determinar: (a) esfuerzo maximo de flexién, (b) esfuerzo
minimo de flexidn, (¢) esfuerzo medio, (d) esfuerzo variable, (¢) factor de disefio V.

Resp. (a) 10.200 psi, (b) —6120 psi, (c) 2040 psi, (d) 8160 psi, (e) 2,29

Una fugrza aplicada en el extremo de una barra en voladizo varia con el tiempo, en el plano del papel, como
muestra la figura 6-12. Aun cuando las proporciones dan las dimensiones maximas mostradas, se desea un fac-
tor de seguridad N = 2,5.

El material es AISI-1020 con una resistencia dltima de 64.000 psi, un limite de fatiga de 32.000 psi en fle-
Xi6n con inversién y un limite de fluencia en trac-
cién de 48.000 psi. Para la seccién A-A, el factor te6ri-
co de concentracién de esfuerzos Ky es 1,37 para el A F (fuerza variable)
didmetro de 2" con un filete de radio%”. El factor de ! é R
sensibilidad a la entalla ¢ para un acero normaliza- —
do es 0,95 para el filete de radio3". ol

Usando un factor C = 0,90 por efecto de super-
ficie, un factor B = 0,85 por efecto de tamario, y
un factor A = 1 ya que no hay carga axial, deter-

Wt
—
D-.
—
o

minar para la seccién A-A: (a) el factor de concen- F

tracion de esfuerzos Kf, (b) el esfuerzo medio s, Fig. 6-12 12001b \ [\ ﬂ

(c) el esfuerzo variable's;,, (d) el factor de seguridad / t
N, (e) si las proporciones son satisfactorias, (f) en 6001b L AT A/

caso de que las proporciones no sean satisfactorias,
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15.

16.

17.

18.

19.

20.

qué podria hacerse para dar una solucién satisfactoria sin cambiar la seccién de 2" de didmetro.
Resp. (a) Kf = 1,35, (b) s, = 3820psi, (c)s,= 11.480psi, (d) N = 1,4. (e) Las proporciones no son satisfac-
torias. (f) Usar un material mejor con un limite de fatiga mayor. Un radio de curvatura mayor en el filete
no da un aumento suficiente en la resistencia para aumentar el factor de seguridad a 2,5. Esto puede veri-

ficarse utilizando Kf = 1 como valor limite.

Determinar la carga maxima para la viga simplemente apoyada, carga-
da ciclicamente, como muestra la figura 6-13. La resistencia dltima es
100.000 psi, el punto de fluencia en traccién es 75.000 psi, el limite de
fatiga para flexion con inversién es 50.000 psi, y el factor de diseno N
es 1,3. Usar un factor B = 0,85 por efecto de tamano y un factor C = 0,90

por efecto de superficie.

Resp. Para un esfuerzo medio 32W/77 psi y un esfuerzo variable 16 W/mr

psi, W = 2850 Ib y 3W = 8550 lb.

W a 3W

L
—

N2 pia,

Fig. 6-13

Una seccién de un eje de didmetro d se une a una seccién de un eje de didmetro 1,56d con un filete que produce

un factor real de concentracion de esfuerzos K = 1,22 para torsion.

El material tiene un limite de fluencia en traccién de 81.500 psi y un limite de fatiga en flexién con inver-
sion de 54.500 psi; el limite de fatiga en torsién con inversién es 0,6(54.500) =32.700 psi.
Usando un factor B = 0,85 por efecto de tamafio, un factor C = 0,85 por superficie, y un factor A = 0,6,
determinar el tamafio del eje requerido para un momento de torsién que varia de 0 a 20.000 lb-pul en el punto

de menor diametro del eje. Usar un factor de diseno NN igual a 2.

Resp. d = 1,93"'; usar 1%”

Una viga en voladizo de seccién trasversal circular estd sometida a un esfuerzo alternante en un punto situado
sobre la fibra externa, en el plano de soporte, que varia de 3000 psi (compresién) a 4000 psi (traccién). Simultd-
neamente hay un esfuerzo alternante debido a carga axial que varia de 2000 psi (compresién) a 4000 psi (trac-
cién). El material tiene una resistencia altima s, = 60.000 psi y una resistencia de fluencia sy = 45.000 psi.
Suponer que Kf = 1, B= 0,85, y C = 0,9. Determinar (a) el esfuerzo normal equivalente debido a la carga
axial, (b) el esfuerzo normal equivalente debido a la flexién, (c) el esfuerzo normal equivalente total debido a

la carga axial y a la flexién. Resp. (a) 9425 psi, (b) 7360 psi, (c) 16.785 psi

Un elemento de acero de seccién trasversal circular esta sometido a un esfuerzo de torsién que varia de 0 a 5000
psi y simultdneamente estd sometido a un esfuerzo axial que varia de —2000 psi a 4000 psi. Despreciando con-
centracién de esfuerzos y efectos de columna, y suponiendo que el esfuerzo maximo en flexién y en carga axial
ocurren simultineamente, determinar (a) el esfuerzo cortante equivalente maximo, (b) el factor de seguridad
de diseiio basado en la fluencia en corte. El material tiene un limite de fatiga s, = 30.000 psi y una resisten-
cia de fluencia sy = 70.000 psi. El didmetro del miembro es menor que % pulgada; B = 1; la superficie tiene

un pulimento de espejo, C = 1. Resp. (a) Ts

(max) = 9100 psi,

(b) N = 3,85

Un acero SAE-3125 tiene una resistencia ultima en traccién de 100.000 psi, un limite de fluencia de 64.000 psi,
y un limite de fatiga para flexién con inversién de 32.000 psi. Hacer un diagrama de Goodman modificado y
de él determinar la magnitud de la resistencia a la fatiga para carga libre en flexién.

Resp. 48.600 psi.

Una varilla de 2 pul de didmetro estd doblada en
la forma que muestra la figura 6-14. La fuerza apli-
cada varia de 0 a un maximo de F libras. La vari-
lla estd hecha de un acero con un limite de fluencia
en traccién de 60.000 psi y un limite de fatiga de
45.000 psi. ;Cusl es la carga maxima que puede
aplicarse para un factor de seguridad N = 2, ba-
sado en el limite de fluencia estatico? Usar las
ecuaciones de Soderberg para esfuerzos variables.
Factor de acabado superficial, C = 0,8. La carga
maxima debe encontrarse de los esfuerzos varia-
bles que se presentan en la seccién A-A.

Fig. 6-14

Resp. El esfuerzo maximo en la seccién A-A debido a la flexién y considerando la viga como viga curva (ver el
capitulo correspondiente) es 5,08 F. El esfuerzo variable es 2,54 F y el esfuerzo medio es 2,54 F. Como el
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21.

22.

esfuerzo maximo se ha encontrado del anélisis de una viga curva, K = 1. Usando A = 1, B = 0,85, y
C = 0,8, la carga maxima F es 3980 lb.

Similar al problema 20, excepto que la carga méxima debe encontrarse de los esfuerzos variables que se presen-

tan en la seccién B-B.

Resp. El esfuerzo maximo en la seccién B-B (para una viga recta) es 7,65F. Usando la ecuacién de Soderberg
con A=1 B= 085y C = 0,8, la carga maxima F es 2650 lb.

Una barra plana de acero de 2"’ x 1" estd doblada en la forma mostrada en la figura 6-15. La carga F varia de

1000 1b a 4000 1b. El material tiene una resistencia tltima a la traccién de 80.000 psi, un limite de fluencia de

50.000 psi y un limite de fatiga (en flexién con inversién) de 40.000 psi. Determinar:

(a) el esfuerzo medio de flexién en el punto P F

(b) el esfuerzo variable de flexién en el punto P Fig. 6-15

(c) el esfuerzo axial medio en P

(d) el esfuerzo axial variable en P {

(e) el esfuerzo equivalente de flexion en P usando un factor 5
de acabado superficial, C = 0,9

(f) el esfuerzo equivalente de traccién en P debido a la carga
axial, usando A = 0,7 por carga axial y C = 0,9

(g) el esfuerzo equivalente total en P

(h) el factor de seguridad en P basado en los esfuerzos va-
riables

(i) el esfuerzo méximo de traccién en el punto P usando la
carga méaxima y determinar el factor de seguridad ima- 5
ginando la carga constante.

]

-

Resp. (a) 22.500 psi (d) 750 psi (g) 47.600 psi (traccién)
(b) 13.500 psi (e) 44.600 psi (h) N = 1,06
(c) 1250 psi (f) 3000 psi (i) 38.000 psi, N = 1,32



Capitulo 7

Vibraciones en maquinas

LOS MOVIMIENTOS VIBRATORIOS en mdquinas se presentan cuando sobre las partes elasticas

actian fuerzas variables. Generalmente, estos movimien-
tos son indeseables, aun cuando en algunos casos (trasportadores vibratorios, por ejemplo) se disefian
deliberadamente en la maquina.

EL ANALISIS DE LAS VIBRACIONES requiere el siguiente procedimiento general:

1. Evaluar las masas y la elasticidad de las partes envueltas.

2. Calcular la cantidad de rozamiento envuelta.

3. Idealizar el implemento mecénico real, remplaziandolo por un sistema aproximadamente equi-
valente de masas, resortes y amortiguadores.

4. Escribir la ecuacién diferencial de movimiento del sistema idealizado.

5. Resolver la ecuacién e interpretar los resultados.

EL SISTEMA IDEAL MAS SENCILLO consiste de una ma-
sa unica, un resorte P AWy A 8 iy

Gnico, y un amortiguador, como muestra la figura 7-1. La ecua-
cion diferencial de movimiento para este sistema es

mx + ¢x + kx = F@) I=)
donde

m = masa.

k = constante del resorte (fuerza por unidad de deformacién).

¢ = constante de amortiguamiento (fuerza por unidad de m l
velocidad). (Se supone que la amortiguacién es viscosa, ¥
es decir que la fuerza resistente es proporcional a la ve- t
locidad.) F(t)

F(t) = fuerza externa cualquiera, funcién del tiempo.
x = desplazamiento de la masa desde la posicién de equili- Fig. 7-1
brio estatico.

%, x = derivadas, primera y segunda respectivamente, de x
con respecto a t.

CUALQUIER SISTEMA DE UN SOLO GRADO DE LIBERTAD puede describirse por me-

dio de la misma forma de
ecuacion diferencial escrita anteriormente, si la fuerza de restitucion (fuerza del resorte) es proporcional
al desplazamiento y si la fuerza de rozamiento es proporcional a la velocidad. Para el sistema general
de un solo grado de libertad podemos escribir

mea'é + cea'c + kex = F(1)

donde m,, ¢,, &, son la masa equivalente, la constante de amortiguamiento equivalente, y la constan-
te del resorte equivalente, respectivaménte. El desplazamiento x puede ser lineal o angular.

89
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La funcion excitadora, F(t), puede ser de cualquier forma en la prictica. Para este andlisis se
supone que es sinusoidal:

F(t) = F,sen wt

donde F, es la amplitud de la fuerza aplicada externamente y w es la frecuencia.

LAS VIBRACIONES LIBRES se presentan cuando después de una perturbacién inicial, no existe
ninguna funcidn externa de excitacién, esto es, F(¢) = 0. La ecuacién
diferencial es - .
Mm% + c,% + k,x = 0
La solucién de esta ecuacion puede escribirse
G %
7 = Aies1 + AQGSQ

donde o = - ey Loy _ ke y 5 o ey SRS P Y

2m, mg r 2m, m,

y A, y A, son constantes determinadas por las condiciones iniciales.

En el caso particular en que (ce/2me)2 =k,/m,, si=s.=s ylasoluciénesx = (A + Bt)e -st

EL AMORTIGUAMIENTO CRITICO se refiere al caso especial que se acaba de mencionar para el
, Y e, = (cg)e = 2Vk,m, es llama-

cual (2678)2 = m_e
e e
do el valor critico del coeficiente de amortiguamiento.
Si el amortiguamiento es mayor que el critico, entonces la solucién de la ecuacién para vibraciones
libres no contiene términos periddicos. La masa, después de la perturbacién inicial, regresa hacia la posi-
cién de equilibrio pero no oscila.

AMORTIGUAMIENTO MENOR QUE EL CRITICO. Esta es la situacién oscilatoria. La solucién
de la ecuacién diferencial para vibraciones

libres puede escribirse en la forma

e

- (2.

-at c k
x = e Xsen (w;t+7) donde 0= &, @,= e o

2m,’ “d m,
w; es la frecuencia amortiguada del sistema. Si el amortiguamiento fuera cero la frecuencia

seria w,= We, la cual se llama frecuencia natural.
e

Las constantes X y ¥ se determinan de las condiciones iniciales.

PARA VIBRACIONES FORZADAS, la soluciéon de la ecuacién diferencial es la dada anteriormente
para vibraciones libres, adicionada de una integral particular.
La solucion puede escribirse en la torma

5 = e_atX sen (a)d£+'y) + Y sen (wt - ¢)

La primera parte de la expresién anterior representa la vibracién transitoria, la cual desaparece con el
tiempo. La segunda parte se llama vibracién en estado estacionario y es la parte que generalmente
presenta mds interés para el ingeniero.

LA AMPLITUD EN ESTADO ESTACIONARIO Yes Y = Fy . BEsta ex-

9.2 2
V((fie— Maw™ ) + (c,w)

presion puede escribirse (E,/k)

V(1 -P2 + (2617

donde r = w/wy es la relacién de frecuencias 05 = Ce/(ce)c es la relacion de amortiguamiento
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EL FACTOR DE AMPLIFICACION M es

v oo X 1
Fo/k \/TI - 4 (2.’;:r)2
M es la relacién entre la amplitud del desplazamiento en estado estacionario y el desplazamiento
que produciria una fuerza estatica igual a F .

EL ANGULO DE FASE ¢ puede determinarse de las expresiones

Co®

tan ¢ = — : sen ¢ =
k, - m, o Vik,— m,0?)? + (c, wf

LA FUERZA TRASMITIDA A LA BASE es la suma de la fuerza del resorte y de la fuerza de
amortiguamiento:
kx + c%

Usando la solucién en estado estacionario mostrada anteriormente para x, puede demostrarse que la am-
plitud de la fuerza trasmitida es
FVE: + (¢, @)

Vik, - my?? + (c, Re

Fp

LA TRASMISIBILIDAD es la relacién entre la amplitud de la fuerza trasmitida y la amplitud que
se tendria si la masa estuviera anclada a la base (sin resorte y sin amorti-

guador).
TR - ‘B . ke + (cp0f
E, Viky~ my oV + (cyw)
V1 + g

V(1 -r22 + (2872

LA FUNCION EXCITADORA, en ladiscusion ante-
rior, estaba en la for-

ma de una fuerza periédica aplicada a la masa mdvil. a, 2(t) Z
Otra situacién importante se ilustra en la figura 7-2. ‘;’_, =
Aqui un movimiento peridédico de la base produce el L k,
movimiento de la masa. Corrientemente, el problema —\N\/\—
de diseno en esta situacion consiste en escoger un resor- Base Me
te y un amortiguador tales que la amplitud del movi- —{r—

&

miento de la masa sea pequefia en comparaciéon con la E
amplitud del movimiento de la base. 2 I; :5 A A 5 3 f 77
Si z(t) se toma de modo que sea sinusoidal, esto es
z(t) = 2z senwt
la ecuacién diferencial para el movimiento de la masa es
mi + ¢x + hx = zVES + (c,»)? sen(wt-y)
donde i es un dngulo de fase.
ke

-, @
COSRUENESIE ———— ———— sentf = g

Vi + (c,0? VEZ + (e, o)

La ecuacién diferencial anterior, excepto por el dangulo de fase i, es idéntica en su forma a la ecuacién
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discutida previamente. La solucién muestra que la amplitud de la vibracion en estado estacionario es

z \f'k;j,' + (i, w)*

Viky = My + (c, )

Y =

LA TRASMISIBILIDAD es la relacién entre la amplitud del movimiento de la masa y el de la base.

VEZ + (c, w)’

Vik, = m, Y + (¢, ©)°

u o~

LOS SISTEMAS DE MAS DE UN GRADO DE LIBERTAD no pueden describirse mediante
una simple ecuacién diferencial
de segundo orden. Un analisis completo de un sistema tal requeriria, en general, la solucién simultdnea
de un sistema de n ecuaciones de segundo orden, donde n es el niimero de grados de libertad del sistema.
Sin embargo, existen métodos practicos relativamente
sencillos que permiten determinar la frecuencia mds baja
de vibracién (o frecuencia fundamental). Esta informa- N
cién es de gran importancia para el ingeniero proyectista. — =
El sistema de dos grados de libertad de la figura
7-3 posee dos modos de vibracién. En el primer modo las
dos masas se mueven en fase, alcanzando los desplaza-
mientos maximos en el mismo sentido y en el mismo
instante. En el segundo modo las masas estdn fuera de
fase, alcanzando los desplazamientos méximos en sen-
tidos opuestos y en el mismo instante.

Wi

—.-xQ

Fig. 7-3

EL METODO DE LA ENERGIA para determinar la frecuencia del primer modo se basa en que,
si se desprecia el rozamiento, la energia cinética maxima del
sistema debe ser igual a su energia potencial maxima.

Sean X, = amplitud del desplazamiento de la masa m, y X, = amplitud del desplazamiento
de la masa m,. Supongamos un movimiento sinusoidal de frecuencia .

La energia cinética maxima del sistema sera

2 2 i o 2
E.C. max. = zm X0 + zmXow

La energia potencial mixima almacenada en el resorte sera

E.P. max. = 3k X: + 3ko(Xp- X))

Sin rozamiento, E.C. max = E.P. max.
PR IR AR X0 P ) Y NSy Wo &) AST
lei + mQXE my + mQ(XQ/X1)2

Esta ecuacidn daria la primera, o mas baja, frecuencia natural de vibracién, si se conociera la relacién
de amplitudes X, /X, . El procedimiento practico consiste en ensayar una serie de valores para esta rela-
cién. El valor que dé el resultado mds bajo para @ es el mas cercano al valor correcto.

LA RESONANCIA se define en varias formas en textos diferentes. El término se refiere generalmente
a la operacién en la vecindad de la amplitud maxima en vibracién forzada. Para
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un sistema sin rozamiento significa operacién a la frecuencia natural w,= Vk,/m, .

Con amortiguamiento viscoso y una funcién excitadora de la forma F, sen ot aplicada a la masa,
la amplitud maxima se obtiene cuando la frecuencia de operacién w es

= V1 - 267

Dmax ¥

Notar que es diferente a la frecuencia amortiguada w; .
w; = a)n\/l_— 6_2-

En ausencia de implementos de amortiguamiento colocados deliberadamente, el factor & =
ce /(co)c es generalmente pequenio y @y, @3 Y Wpay son aproximadamente iguales. Por tanto,
@y, se usa ordinariamente en cdlculos de ingenieria. En los problemas siguientes, cuando se menciona
la resonancia, significard operacién a la frecuencia natural w,.

Para sistemas de varios grados de libertad, resonancia significara operacién a cualquiera de las fre-
cuencias naturales.

PROBLEMAS RESUELTOS

1. Escribir la ecuacién diferencial de las vibraciones libres del sis- g—’”
tema que muestra la figura 7-4, en que x se mide a partir de la k
posicién en el que el resorte estd sin esfuerzo.

Solucién: 4 77%—

Se hace el diagrama de cuerpo libre de la masa y se sefialan cuidado-

. - 2.4 . E = —fx o
samente todas las fuerzas que actuan en la direccién x. Se aplica la segun- P % m
da ley de Newton, igualando la suma de las fuerzas externas al producto de L
la masa por la aceleracion.
Fig. 74

—cx — kx = mx [0} mX + cx + kx = ©

Notar que la fuerza del resorte se ha escrito apropiadamente como
—kx, ya que su sentido es opuesto al de x. En forma similar, la fuerza de
amortiguamiento se ha escrito como —cx, ya que su sentido es opuesto al
de la velocidad x.

2. Escribir la ecuacién diferencial de las vibraciones libres del sis-
tema mostrado en la figura 7-5. Despreciar la masa de la varilla.

Solucion: m, masa concentrada

Existe un movimiento angular. Se sumaran los momentos de las fuer-
zas externas alrededor de la articulacién O y se igualaran al producto de la
aceleracién angular por el momento de inercia relativo a la articulacion.

Para un pequerio desplazamiento 0, la fuerza del resorte es muy cer-
cana a —ka Oy la fuerza del amortiguador a —ca 6. Ademds, los brazos de
momento para estas fuerzas son muy proximos a a. El brazo de momento
para la fuerza debida al peso es b sen 0, el cual se aproximara a b 9. El
momento de inercia de la masa relativo a la articulacién es mb? ; por tanto,

—(caé)a - (kaB)a - mg(b@) - mb30
0o meé.+ 0020.+ (k02+mbg)0 = 0

Fig.7-5
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Determinar para el sistema del problema 2 (a) la frecuencia natural, (b) la frecuencia amortiguada,
(c) el valor critico del factor de amortiguamiento c.

Solucion:

Comparando la ecuacién escrita en el problema 2 con la ecuacién general para un grado de libertad que se
discutio anteriormente, tenemos

x=0 %=6 X=0 m, =mb, ¢ = ca® k,=ka2+mgh
e e e g

Por tanto i = 5 - — g -
( [ir=32 & F
(a) Wy = g = a—;l.g__ (b) Wy = J_-? = (c_e)Q = ‘/ a ;'16 L ca2)2
A o Mg 2m, mb 2mb

(e) () = cca2 = 2Vkym, = 2V(kaQ+mgb)mb2 o G S (2/4?) v(k02+mgb)mb2

()

o

- Escribir la ecuacién diferencial para el sistema de la figura

7-6.
Soluci()n': k vatilla sin masa

masa
De nuevo se suponen desplazamientos pequefios y se hacen a /'/l I o et
aproximaciones como las del problema 2. Se define @ medido a i
partir de la posicion de equilibrio estatico. Esto significa que (7

J ] J' ¢ Ft‘) sen @
inicialmente la fuerza del resorte debe ser suficientemente grande (funcién
para equilibrar el efecto del peso. Tomando momentos alrededor excitadora)

b J

de O,
(—caé)a + (—ka@—gmg)a + mgb + Bybsenwt = mb> 0

R 2 4 2
o mb 0 + ca”0 + ka0 = F,bsenwt (—kal — L gy posicion de

equilibrio

Notar que al medir 6 desde la posicién de equilibrio estdtico,
la fuerza del peso se elimina. Aun cuando este sistema es el mis-
mo de los problemas 2 y 3, excepto por la orientacién con respecto
a la vertical, el comportamiento es diferente. Por ejemplo, la fre-
cuencia natural del sistema es

w, = (a/b)Vk/m Fig. 7-6

n

F, sen wt

L

Un motor se monta sobre resortes. Un pequefio desequilibrio del rotor
producira vibraciones cuando el motor esté en operacién. Analizar la
situaciéon de modo que se pueda tomar una decisién sobre las carac-
teristicas recomendables de los resortes para el montaje. Considerar

movimientos verticales unicamente. Ver la figura 7-7. @ (velocidad

Solucién: del motor)

Adoptamos los siguientes simbolos:

M = masa total del motor.
me = desequilibrio del rotor (producto de la masa desbalanceada por
el radio).
k = constante del resorte (efecto de todos los resortes actuando en
conjunto).
¢ = constante de amortiguamiento que tiene en cuenta el roza- mew? sen et

miento (principalmente los efectos de los rozamientos internos
entre las piezas y los materiales; su valor es pequeiio).

@ = velocidad del motor en radianes por unidad de tiempo.

ot = dngulo de rotacién de la masa no equilibrada, medido desde la ~kz —~Mg
horizontal.
x = desplazamiento vertical del motor, medido desde la posicién

de equilibrio estdtico. Fig. 7-7
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El motor, como un conjunto, tiene una aceleracion vertical ¥. Adicionalmente, la masa no equilibrada m
tiene la aceleraciéon —em> sen wt en la direccién vertical. Las fuerzas externas son las de los resortes y la del amor-
tiguamiento, mas el peso Mg. Entonces

—cX — kx — Mg + Mg = My - mea” sen wt

0 Mx + c% + kx = +mec” sen Wt

(Nota: El hecho de que el miembro derecho de la ecuacién aparezca con signo positivo o negativo, asi como
que sea m e’ senwt 6 me @? coswt depende de la referencia para el angulo de rotacién wt y del
sentido de rotacién w, asi como del sentido asignado como positivo al desplazamiento x. Por ejem-
plo, si se hubiera medido wt en el sentido del movimiento de las agujas del reloj, desde el eje verti-
cal positivo, la funcién excitadora hubiera sido m ew? coswt. Esto no cambia el resultado final del

analisis).

La ecuacién diferencial anterior tiene la misma forma que la discutida anteriormente para el caso general.
Sin embargo, la amplitud de la fuerza excitadora, en vez de ser una constante Fp, es una funcién de @. Se podrian
aplicar los resultados obtenidos anteriormente, pero en vez de esto se trabajardn los detalles principales.

Supongamos una solucién estacionaria de la forma x = Y sen (wt —¢). Entonces

% = Ywcos (wt—¢) y ¥ = —Yo’ sen(wt—a)

Remplazando en la ecuacién diferencial, se tiene

M [=Y o’ sen (cut—d))] + cYwcos (wt—p) + kY sen (wt—¢) = meaw’ sen Wi
0 —MY o’ (senat cos ¢ — cos wt senh)
+ cYw(cos wt cos ¢ + sen @t seng)
+ kY (senwt cos ¢ — cos wt send) = mea’ sen wt
Igualando los coeficientes de senwt, —MYw’cos ¢ + cYwsend + kY cos @ = mew’ .
Igualando los coeficientes de cos wt, MY &2 sen ¢ + cYwcos ¢ — kY sen ¢ = 0.

La solucién simultinea de las dos tdltimas ecuaciones da

2 T
6 = < b cos ¢ = N : sen @ = =

Vik =M + (cw) Vik =M + (cw) Vik =M. + (caw)

Asi, la solucién en estado estacionario de la ecuacién diferencial es

me(uQ

x = sen (Wt — )
Vik —Me?Y + (cwy

Investigamos la fuerza trasmitida a la base. Esta es la suma de las fuerzas de los resortes y el amortigua-

miento. P e oo 0 kY sen (wt—) + cYw cos(wt—d)

la cual puede ponerse en la forma YV k2 + (cw® sen(wt—d+[3)

donde (— & + ) es el angulo de fase entre la fuerza de excitacién mew’sen wt y la fuerza trasmitida.

Para nuestros propésitos, lo mds importante es la amplitud Fpp de la fuerza trasmitida:

2
Fpp = Y AT eoR - mea? VE2 + (cw)
Vk -Mw®? + (cw)?

Esto se comprende mejor si se pone en forma adimensional, como sigue.

(4] W 5 c .
Sean P sy s = , donde @, = frecuencia natural y ¢, = factor de
w, VM e 2ViM . ‘

amortiguamiento critico. Entonces

Fpp V1 + (2&ry?

mew” \/(1—r2)2 + (err)2
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La relacién entre la amplitud de la fuerza trasmitida y la amplitud de la funcién de excitacién se denomina
relacion de trasmision o trasmisibilidad.

La pregunta original en el problema era la de decidir sobre las caracteristicas aconsejables del resorte. Se
desea que la fuerza trasmitida sea pequena en comparacién con la fuerza que se trasmitiria si la armadura del
motor se anclara directamente a la base. Esto significa que la cantidad

V1 + (26r)
V-3 + @&y

debe ser pequefia comparada con la unidad. Como el rozamiento es pequenio, a no ser que se haya introducido
deliberadamente un amortiguamiento en el montaje, calculemos f = 0,05 y despejemos el valor de r necesario

para tener T.R. = 0,1:
V1 + 4(0,05r)

- V(1=r»)2 +4(0,05r)2

T.R.

0,1 de la cual r = 3,40

Nota: Si se hubiera supuesto un rozamiento nulo, se habria obtenido r — 3,41. Por tanto, para hacer estimaciones
rapidas en situaciones como la descrita, puede ignorarse el rozamiento.

Si r es 3,40, w, debe ser w/3,40; asi Vk/M = ©/3,40 o k = M w? /11,56.
Supongamos ahora que el motor pesa 42 Ib y opera a 1150 rpm. Entonces & debe ser

p . Mo®  (42/32,2) (271x1150/60)

11,56 11,56

= 16351b/pie = 136 lb/pul
Usando cuatro resortes en paralelo, la constante de cada uno de ellos debe ser 136/4 = 34 Ib/pul.

6. Parte de la operacién de un proceso requiere
que una mesa se mueva alternativamente con mesa cribadora G
una amplitud de 0,025 pul a una frecuencia de [ m |"o—'-
6 ciclos por segundo. La mesa debe tener dos
soportes elasticos de acero, como muestra la fi-
gura 7-8, cada uno con una constante de elasti-
cidad k definida como la fuerza sobre el extre- -
mo superior de uno de los soportes de acero L Fig. 1-8 T
dividida por la deformacién correspondierte
en dicho punto.
El peso de la mesa es aproximadamente de 80 lb. Un solenoide que produce una fuerza sinusoidal,
Fg senwt, se usa para accionar el sistema. ¢Para qué constante de elasticidad & deben disenarse los

soportes? Si el rozamiento efectivo se calcula que es ¢ = 0,05 ¢c, icudl es la fuerza maxima que de-
be suministrar el solenoide (Fg)?

k k

Esta es una situacién de vibraciones forzadas en estado estacionario. La amplitud de vibracién es

Y:—FO__

\/(ke— m, ch)2 + (cg a))Q

donde m, = m, masa de la mesa,

ko, = 2k (ya que hay dos resortes, cada uno con una constante k),
€g = ¢ = 005c, = (0,05 @ Vk,m,

W = (6)(277) = 12 77 rad/seg,

¥

= 0,025 pul, amplitud deseada.

Un examen de Y en la ecuacién anterior muestra que Y es cercana al méaximo, para Fy dada, en la reso-
nancia, esto es, cuando @ es igual a la frecuencia natural del sistema. Por tanto, el disefio debe ser tal que

ke = 2% = mw? o k = imw? = £(80/32,2)(127Y = 1765 lb/pie = 147 lb/pul.

En resonancia, Y = Fo/ca) . Entonces, la fuerza maxima requerida del solenoide es

Fy = cw¥ = 0,05c,0Y = (0,05)(2 Vk,m)wY = (0,05)(2\/(2)(1"{65)(80/32,2))(1277)(0,025/12)
= 0,74 1b
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7. Se propone montar una canasta de secado giratoria, en
la forma mostrada en la figura 7-9. Deben seleccionarse k
las caracteristicas recomendables de los resortes y de los
amortiguadores para las siguientes condiciones.

Peso total de la canasta mas su contenido =50 lb
Velocidad de rotacion = 400 rpm

— AL canasta de
Desequilibrio maximo supuesto = 20 lb-pul secado

(producto del peso por e)

En resonancia, la amplitud de la vibracién en cual-

quier direcciéon debe ser menor que § pul.

;\ \.
& AN

Solucion: B
Se escogen las coordenadas X y Y, como muestra la fi- dngulo entre amortiguadores
y resortes adyacentes = 60°
gura 7-10. Fig. 7-9

Consideremos una deformacién pequena x del centro de
la canasta. El resorte 1 se estirard, el 3 se comprimira y el 2
experimentard un cambio de longitud despreciable. Las fuer-
zas de los resortes serdn como se indica aproximadamente en
la figura 7-11.

La fuerza neta del resorte en la direccién X es
Fy = —2cos 30° kx cos 30° = —1,5kx

En otras palabras, la constante efectiva de resorte en la
direccién X es 1,5 k. Un andlisis similar dard el mismo valor
para la constante efectiva de resorte en la direccién Y.

Si se estudian en la misma forma las fuerzas de amor-

tiguamiento en las direcciones X y Y, se encuentra que el factor =%
| efectivo de amortiguamiento tanto en la direccién X como en

la Yes 1,5 c.

Debido a que todos los coeficientes en las ecuaciones dife- \
renciales para los movimientos X y Y son semejantes, solo se
necesita investigar una ecuacion, Fig. 7-10
M% + 1,5¢x% + 1,5kx = (me)w’ sen wt
La amplitud del desplazamiento serd
2
mew
Y =
V(1,55 = M2 + (1,5 cw)?

por analogia con el problema 5, en el cual la ecuacién diferen- |F51[ = kx cos 30°

cial era de la misma forma. La amplitud de la fuerza trasmi-

tida sera

- mea?V(1,5k)?2 + (1,5cw)? |, | = kx cos 30°
TR =
V(1,5k — Me?? + (1,5cw)? Fig. 7-11
En el problema 5 se vio que para mantener pequeiia la fuerza trasmitida, se hacia baja la frecuencia natural
en comparacién con la frecuencia de operacion especificada. Para un disefio tentativo escogemos w/w, = 3.

Como en este sistema la frecuencia natural es @y = V15 k/M, esto significa que debemos diseniar de modo que
15k =M = (/32 M, 0

2 2
M 0 x 277/60)% (50
AL L, (00 STYEUINSTAZZ) L b Ib/pie = 16,8 1b/pul
9 (1,5) 9 (1,5)

Ahora se calcula el factor de amortiguamiento ¢ requerido para limitar la amplitud del desplazamiento a
%pul, en resonancia. En resonancia,

2
V¥ = —% T o c = meWn _ U T B = 11,5 1b-seg/pie = 0,96 lb-seg/pul
Vo + (1,5 m:uw)2 15Y 1,5 (1/24)

donde Y = 1/24 pie, me = (20/32,2)(1/12) = 0,0517 slug-pie, w, = (27 x 400/60)/3 = 13,9 rad/seg.
Respuesta. Disefiar para w, = ®/3: k = 16,8 Ib/pul, ¢ = 0,96 Ib-seg/pul.
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8. En la figura 7-12, m, pesa 10 1b, m, pesa 20 1b, k, = 8 Ib/pul,
ko = 10 lb/pul, y kg = 5 Ib/pul. Usando el método de la ener-
gia, determinar la frecuencia natural de la vibracién en el pri-
mer modo, para movimiento vertical unicamente.

Solucién:

Sean X, y X, las amplitudes de los desplazamientos absolutos de
las masas m; ¥y m, desde la posicién de equilibrio estdtico. Sean &;
v & los desplazamientos de las masas bajo sus propios pesos, medidos
desde la posicién en que los resortes no estan esforzados.

v
i s

Ly

ny
Con referencia a los diagramas de cuerpo libre de la figura 7-13, é
para equilibrio estédtico se tiene

—k101 + ko(8,~8) + myg =

0
—kp(8,—=81) .~ kB + mog = 0O Fig. 7-12
0

- 88, + 10(8,-8) + 10 =
~10(6,—-6,) — 58, + 20 =

de la cual &, = 2,060 pul, 0o = 2,708 pul.
Las fuerzas iniciales en los resortes son: 1
—kydy

M
ey

LUy
2
Vi

0
0

Resorte No. 1, (8) (2,060) = 16,48 1b

—k2(82—81)1‘ - kaﬁet

Resorte No. 2, (10) (2,708 — 2,060) = 6,48 Ib
Resorte No. 3, (5) (2,708) = 13,54 Ib. i 2
Con los desplazamientos X1 y X, desde la posicién de equilibrio 1 l 4
estatico, existirdn los siguientes cambios de energia potencial: ko (8y—58y)
Almacenamiento en el Resorte No. 1, (16,48)X; + %(8))(12 m18 m28§

Almacenamiento en el Resorte No. 2, (6,48) (X, — X,) + %(10)()(2 — P
Almacenamiento en el Resorte No. 3,(13,54) X, + %(S)Xg Fig. 1-13
Cambio de elevacién, my, — 10 X, ¢

Cambio de elevacion, my, — 20 Xo.

El cambio total de energia potencial al moverse desde la posicion de equilibrio estatico es

PE. = 4X; + 5(X,~X,f + 2,5%2

Notar que los términos de cambio de elevacion cancelan los términos de las fuerzas iniciales en los resortes. El sis-

tema hubiera podido tratarse como si las masas se movieran en un plano horizontal, sin que se hubieran afectado
los resultados.

La energia cinética maxima de las masas en movimiento, suponiendo movimiento sinusoidal de frecuencia
@), sera

EC. = mli + Imds = 3(10/p)(X10) + 3(20/g)(Xow)® = (5X2+10X2)0g

2 2
4Xi+5Xo—X) + 25X
Igualando la E. C. a la E. P. se obtiene o~ =[ & X ) Q]g

> 2
forma 5X1 + 104X,

w? - 4+5X/Xs— 1)+ 2,5(Xo/X1F g
5 + 10(Xo/Xq)

la cual puede ponerse en la

El paso final es suponer valores para la relacién X5 /X4 y calcular la frecuencia @. El valor mas bajo resul-
tante para @ es el més cercano al correcto. (Nota: g = 386 pul/seg?)

X,/X4 supuesto ®? calculado ()
1,6 0,397¢ 12,38 rad/seg.
1,4 0,394¢ 12,33 rad/seg.
1,2 0,402¢ 12,45 rad/seg.

La respuesta es muy cercana a 12,33 rad/seg. Notar que el resultado no es muy sensible a la relacién supuesta para
X5 /X, . Generalmente, un buen valor para ensayar primero es la relacién de las deformaciones estéticas. En este
caso, 8,/8, = 2,708/2,060 = 1,31. En el caso de haber escogido X, /X1 = 1,31, se habria obtenido un valor tan
cercano al valor final @ = 12,33 rad/seg, como lo hubiera dado la regla de calculo.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

9. Escribir las ecuaciones diferenciales de movimiento de los sistemas que se muestran en las figuras 7-14, 7-15 y
7.16. En todos los casos el desplazamiento x se mide desde la posicién de equilibrio estético.

. . kik
Resp. PFig.7-14: mx + cx + ( 172 Yx = F()
ky+ ko by
Fig.7-15: mX + cx + (ki+ko)x = F() e
%0 o kik
Fig.7-16: mx + cx + (k11+ iQ)x = FO sen Wi
ko
m
_-teFe) I%mn wt
SRR
: Fig. 7-16
Fig. 7-14

10. Escribir la ecuacién diferencial del movimiento para

los sistemas de las figuras 7-17, 7-18 y 7-19. En todos k & @é

los casos el desplazamiento angular € se mide desde la

posicién de equilibrio estatico. Suponer que 0 es pe-

quefio y hacer las aproximaciones apropiadas. a F, sen wt

Resp.

Fig. 7-17: mb20 + ca’0 + ka’f = bFo sen wt g \\f

Fig. 7-18: mb20 + ca0 + (ka2+mgb)9 = bF, sen wt b Y

Fig. 7-19: m(R?+a®)0 + ka’0 = 0

11. ;Cual es la frecuencia natural para cada uno de los sis-
temas de las figuras 7-14 a 7-197

[ kik
Resp. Fig.7-14: -
(k1+k2)m
ki + ko
m

Fig.7-15:
/ kiko
Fig. 7-16: -~
4 (k1+ kg)m
Fig. 7-1T: —4f =
b m
Mupsg = m
A . H ka® + mgb k Radio de giro alrededor
Fig. 7-18: me = del centro de gravedad = #
a ——
: ka® \
Fig.7-19: — o I
m(ﬁ'?-!- a?

0
Fig. 7-19
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12,

13.

14.

15.

16.

17.

18.

19.

20.

VIBRACIONES EN MAQUINAS

La ecuacién diferencial 10X 4 9% + 810x = 0 describe un sistema de un grado de libertad. Las unidades son pul,

seg, Ib. Determinar (a) la frecuencia natural @, (b) la frecuencia amortiguada W, (c) la relacién de amorti-

guamiento &= et

Resp. (a) @, = 9rad/seg, (b) @g = 9— rad/seg (no es lo suficientemente diferente de @,, como para notar la
diferencia con la regla de calculo), (c¢) f = 0,05

La ecuacidn diferencial 10X + 200% + 810x = 0 describe un sistema de un grado de libertad. Las unidades son pul,
seg, Ib. (Es éste un sistema oscilatorio? Resp. No: c/c, = 200/180. El amortiguamiento es mayor que el critico

La ecuacién 2% + 12% + 50x = 8 sen 10t describe un sistema de un grado de libertad en vibraciones forzadas. Las
unidades son pul, Ib, seg. Determinar (a) la frecuencia natural wy, (b) la frecuencia amortiguada g, (c) la
relacién de amortiguamiento f, (d) la amplitud de la vibracién en estado estacionario.

Resp. (a) 5 rad/seg, (b) 4 rad/seg, (¢) 0,60, (d) 0,0416 pul

Un motor eléctrico con peso de 25 Ib debe montarse sobre cuatro resortes. Las partes giratorias del motor pesan
10 b y tienen una excentricidad de 0,01 pul. La velocidad del motor es 1200 rpm. Se calcula que la relacién de
amortiguamiento es 0,05. Determinar la constante de resorte necesaria si la fuerza trasmitida a la base no debe
ser mayor que el 20 por ciento de la fuerza centrifuga debida al desequilibrio del rotor.

Resp. 41,2 1b/pul o menos

Un instrumento debe montarse sobre un tablero sometido a vibraciones de 0,2 pul de amplitud a una frecuencia
de 30 ciclos por segundo. El instrumento pesa 2 Ib. ;Qué constante de resorte se necesita para el montaje si la
amplitud de movimiento del instrumento no debe ser mayor de 0,02 pul? Resp. 16,7 Ib/pul o menos

Para el sistema mostrado en la figura 7-20,ky = ko =201b/pul,ym; = my, = 0,1 Ib-seg?/pul. Determinar la
frecuencia natural para el primer modo de vibracién. Resp. 8,77 rad/seg

Para un sistema como el de la figura 7-20, my =mg =0,2lb-seg?/pulyk, =k, = k. La frecuencia natural en el
primer modo debe ser 17,54 rad/seg. ;Cual es el valor de k requerido? Resp. 160 1b/pul

Se propone montar un ventilador dentro del gabinete de una parte de un equipo de en friamiento, como se mues-
tra esquematicamente en la figura 7-21. El ventilador (con motor) pesa 20 1b. El gabinete pesa 50 Ib. Los resortes
usados para aislar el ventilador del gabinete tienen una constante efectiva combinada de 100 Ib/pul. Los resortes
que aislan el gabinete de la base tienen una constante efectiva combinada de 200 Ib/pul. El ventilador opera a 400
rpm. ;Existe algin peligro de excitar el primer modo de vibracién del sistema? Usar el método de la energia.

Resp. No hay peligro. La frecuencia natural es aproximadamente 1,5 rad/seg para el primer modo de vibracién.
Como la velocidad del ventilador es 41,8 rad/seg (400 rpm), no hay peligro de que el desequilibrio del ven-
tilador excite el primer modo de vibracién

En un experimento sobre un sistema simple de masa-resorte-amortiguador, se ha encontrado que la frecuencia
de las vibraciones libres es 12 rad/seg. La constante de resorte y la masa se conocen con bastante precision, lo que
permite calcular la frecuencia natural @y, = 15 rad/seg. (a) ;Cudl es el valor de la relacién de amortiguamiento
f ? (b) (A qué frecuencia puede esperarse la maxima amplitud de una vibracién forzada con una funcién de
excitacion Fy sen wt aplicada a la masa? Resp. (a) f = 0,6 (b) Omayy = 1,95 rad/seg

Ventilador 1
.~ Gabinete
My my
ka
ky ky

Fig. 71-21



Capitulo 8

Velocidad critica de ejes

TODOS LOS EJES, aun sin la presencia de cargas externas, se deforman durante la rotacion. La.

magnitud de la deformacién depende de la rigidez del eje y de sus soportes, de
la masa total del eje y de las partes que se le adicionan, del desequilibrio de la masa con respecto al eje
de rotacién y del amortiguamiento presente en el sistema. La deformacion, considerada como una fun-
cién de la velocidad, presenta sus valores mdximos en las llamadas velocidades criticas, pero sélo la
mas baja (primera) y ocasionalmente la segunda tienen importancia generalmente para el proyectista.
Las otras son generalmente tan altas que estdn muy alejadas de las velocidades de operacién.

EN LA PRIMERA VELOCIDAD CRITICA, la flexién del eje sigue la forma mas sencilla posible.

En la segunda, la flexién sigue la segunda forma
mas sencilla, etc. Por ejemplo, un eje soportado en sus extremos y con dos masas relativamente gran-
des (en comparacién con la del eje), se deforma segtn la configuracién mostrada en las figuras 8-1(a)
y 8-1(b) cuando rota en la primera y en la segunda velocidad critica, respectivamente.

Fig. 8-1(a) Fig. 8-1 (b)

LA FRECUENCIA NATURAL DE UN EJE en flexion es practicamente igual a la velocidad criti-
ca, y generalmente se toman como iguales. Existe
una diferencia, normalmente muy pequena, debida a la accién giroscopica de las masas.

PARA UN EJE QUE LLEVA UNIDA UNA SOLA MASA (figuras 8-2y 8-3),

si su masa es pe-
quena en comparacién con la masa que lleva unida, la primera velocidad critica pue-
de calcularse aproximadamente por

w. = Vk/m rad/unidad de tiempo

RN RN
=== ! B,

Fig. 8-2(a) Fig. 8-2 (b) Fig. 8-3
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donde m es la masa y k la constante de resorte del eje (fuerza requerida para producir una deformacién
unitaria en el punto de localizacién de la masa). Esta relacién es independiente de la inclinacién del
eje (horizontal, vertical o intermedio). El simbolo X en la figura 8-2 representa la deformacién del eje,
durante la rotacién, en el punto de localizacién de la masa. Ademas,

®. = Vg/8 rad/unidad de tiempo

donde & es la deformacién estdtica (deformacion producida por una fuerza mg = W, en el punto de
localizacién de la masa), y g es la constante de gravitacion (32,2 pies/seg? 6 386 pul/seg? ¢ 981
cm/seg?).

PARA UN EJE DE SECCION TRASVERSAL CONSTANTE, simplemente apoyado en sus ex-
tremos, sin otra masa fuera de la
propia, la velocidad critica (primera) es muy cercana a

5 g o o
W, = 1}2((%(_)) rad/unidad de tiempo

donde & (max) es la deformacién estitica maxima producida por una carga distribuida uniformemente
sobre el eje e igual a su propio peso.

PARAUN EJE DE MASA DESPRECIABLE CON VARIAS MASAS CONCENTRADAS UNIDAS
A EL, (véase la figura 8-4), la primera velocidad critica es aproximadamente

."'TE il
M Ecuaciéon de Rayleigh-Ritz

J 7 a2
1£“n5n

donde W, = peso de la masa n-ésima
8, = deformacidén estdtica en la masa n-ésima
J = numero total de masas.

Fig. 8-4 Fig. 8-5

La misma ecuacién puede usarse para calcular la primera velocidad critica de un eje que tiene una
masa distribuida (véase la figura 8-5). Se divide la masa distribuida en un ndamero de partes, mi1 , mo,
mg, etc. Se considera la masa de cada parte como si estuviera concentrada en su propio centro de grave-
dad. La experiencia da el numero de subdivisiones que debe usarse, pero puede verse que con una parti-
ciéon no muy refinada se obtiene una buena precision.

LA ECUACION DE DUNKERLEY, la cual proporciona otra aproximacién para la primera velo-
cidad critica de un sistema de masas miltiples, es
4 _ 1 .1 1., .... Ecuacién de Dunkerley
02 o0 o o
donde w,. es la primera velocidad critica del sistema de masas multiples, @, es la velocidad critica que
existiria con la presencia aislada de la masa No. 1, w, la velocidad critica con la presencia aislada de
la masa No. 2, etc.

Es importante recordar que las ecuaciones de Rayleigh-Ritz y Dunkerley son aproximaciones a la
primera frecuencia natural de vibracién, la cual se supone igual a la velocidad critica de rotacién. En
general, la ecuacion de Rayleigh-Ritz sobrestima la frecuencia natural, mientras que la de Dunkerley la
subestima.
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LAS VELOCIDADES CRITICAS MAS ALTAS para sistemas con masas multiples requieren

calculos mucho més extensos que los necesarios
para determinar la velocidad critica mas baja (primera). Existen muchos métodos para dicho efecto.
Aqui se da la ecuacién para un sistema con dos masas:

@f — (@uamyt g mQ)# + (@41095 — 012851 )MaMmy = 0

Esta es una ecuacién bicuadratica con dos raices positivas 1/w1 y 1/ws, en la cual w1 y wo son la
primera y segunda velocidades criticas (o frecuencias naturales de vibracién). Las dos masas son my
ymsg.

Las constantes a son coeficientes de influencia. a;» es la deformacién en el punto de localizacién
de l1a masa No. 1 producida por una carga unitaria localizada en el punto de la masa No. 2, a;; es la
deformaci6n en el punto de la masa No. 1, producida por una carga unitaria en el punto No. 1, etc. El
teorema de reciprocidad de Maxwell establece que a;, = aps.

PARA UN SISTEMA DE MASAS MULTIPLES la ecuacién de frecuencias se obtiene igualando
a cero el siguiente determinante.

1
(@1amy —25) (a1o mo) (ay3mg) o s
(a1 mq) (agomy — é) (azgmg)
(agys M) (agomy) (aggmg — (:)13)

PROBLEMAS RESUELTOS

1. El eje mostrado en la figura 8-6 soporta un en-
granaje m, cuyo peso es 50 lb y un volante m,
cuyo peso es 100 lb. Se ha encontrado que las
deformaciones estaticas 8; y 8, son 0,0012 pul
y 0,0003 pul, respectivamente. Determinar la
primera velocidad critica, ignorando la masa
propia del eje.

Solucion:
SWS = (50)(0,0012) + (100) (0,0003) = 0,090 1b-pul Fig. 8-6
S WS = (50)(0,0012) + (100) (0,0003)2 = 81 x 10 °Ib-pul®

g2 W (386) (0,090)
= ————5 = 655 rad/seg = 6250 rpm

¢ ¥ Xws? 81x107°

2. Deducir la ecuaciéon @, =V g/8 de la velocidad critica de un eje que soporta una carga concen-
trada aislada.

Solucion:
Despreciando la pequefia inclinacién de la masa, ignorando los efectos de rozamiento, y suponiendo una
pequefia excentricidad e del centro de gravedad de la masa con respecto al centro del eje, se tiene que

EX = mX+e)w?
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donde kX es la fuerza eldstica que el eje ejerce sobre la masa, k es la
constante de elasticidad del eje, esto es, la fuerza requerida en el pun-
to de localizacién de m para producir una deformacion unitaria en
dicho punto. (X + e)@? es la aceleracion del centro de gravedad de la
masa. Resolviendo para X, la deformacion del eje en m es,

Xk —mw?) = mew? o X = mew?/(k—-mw?)
Se observa que, bajo las hipétesis hechas, la deformacion X lega a
ser muy grande cuando b = m@?. Por tanto, la velocidad critica es
Wy = V’m. Pero m = W/g; asi, k/m = ke/W = g/ 0. (Por
definicion, la deformacion estdtica & es la deformacion que seria
producida por una fuerza igual a W: por tanto W/k = &.) Entonces

W, = \fgfa_

. . g2Ws : i
Deducir la ecuacién W, = WSQ de la primera ve- .

locidad critica de un eje con varias cargas concentra-
das. Referirse a la figura 8-8.

Fig. 8-7

Solucion:

Dibujamos el eje en vibraciones laterales libres a la fre-
cuencia fundamental @ (primer modo de vibracién) y con-
cluimos que la energia potencial maxima almacenada en el
eje debe ser igual a la encrgia cinética maxima de las masas
en movimiento.

] 2 1
E.C. max = zmlj +Em2V§ ..

El movimiento de las masas es sinusoidal. Por tanto, la ve-
locidad maxima para cualquiera de las masas serd X0,
donde X es la amplitud del desplazamiento de esta masa.
Por tanto,

E.C. max = %mi(Xlw)Q + %"LQ(XQ(I))Q ..

La energia potencial maxima almacenada en el eje es igual al trabajo necesario para deformar el eje a
la forma definida por las amplitudes X,, X,, etc. Asi,

E.C.max = kX7 + 5koX5 + ... = 33k X2

donde cada k es una “constante de elasticidad” cuya definicién puede explicarse en la siguiente forma: Sean Fy,
F,, Fg, ete., aquellas fuerzas que actuando simultdneamente en las localizaciones 1, 2, 3, etc., respectivamente,
producirian deformaciones X, Xo, Xg, ete. Ahora, la forma de la curva de deformacién del eje depende de
estas fuerzas, independientemente de la forma como se aplican. Se podria haber supuesto, por ejemplo, que
Fy se aplica primero, luego Fj, wego Fo, , arbitrariamente. Podemos suponer que las fuerzas se aplica-
ron simultdneamente desde cero en relacién lineal a las deformaciones en sus puntos de localizacién. Véase el
diagrama de fuerzas y deformaciones de la figura 8-8. El trabajo hecho en cada sitio de localizacién de una
fuerza se representa por el Area sombreada bajo la linea recta de pendiente k.

kX7
> mnX,: ’

Igualando la energia cinética maxima a la energia potencial maxima, obtenemos @? =
Se supone ahora que la forma de deformacién del eje durante la vibracién es la misma de la curva de defor-
macién estdtica, esto es, se supone que X, = €8y, X, = €&, etc. Realmente esto es incorrecto, pero da una
aproximacion razonahle. Entonces -

Ekn&: L ngnSn

" Smsl SW°

®
va que my, = W, /¢ y k,5, = W,.

Suponiendo que la frecuencia natural de la vibracién lateral es igual a la velocidad critica de rotacién W,y

[eZ W5
eliminando los subindices n para simplificar, se obtiene finalmente . = ;TSQ X
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4. Las dos masas, m, y m,, unidas al eje de la figura 8-9 pesan

140 1b y 60 b respectivamente. Mediante un analisis de de-

formaciones, se ha encontrado que los coeficientes de influen-

cia para el eje son
ay; = 2x107° pul/Ib,
azo = 12x10°° pul/Ib,

105

ay, = ap = 4x10°° pul/ib.

w B = |
®
Fig. 8-9

(Recuérdese que aq; es la deformacion en la localizacion de la
masa No. 1 originada por una fuerza de 1 lb en dicha locali-
zacién, a,, es la deformacién en la localizacién de la masa
No. 1 originada por una fuerza de 1 lb en la localizacién No. 2,
etc.) Determinar la primera velocidad critica, ignorando la

masa del eje.
Soluciones:

(a) Usando la ecuaciéon de Dunkerley.

‘[ 386 —5 = 1174 rad/seg
(140)(2)10

386 .

g g
S i =
311 Wias
/ g / g
(DQ = —_— = -
522 Woaso
LR € i (S 1
2 2 2 2
(3 w; O, (1174)

(b) Usando la ecuacion de Rayleigh-Ritz.

e

85, = Wiay + Woaqp =
8y = Waapot+ Wiap =
W&
() (140,200 107% = (7,29)10°°
(2)  (60)(12,80)107% = _ (7,68)10 2

p3

(14,96) 102 1b-pul

(386) (14,96)10°2
(136,2)107°

@

(¢) Usando la ecuacion de frecuencias.

1 1 -
Pl (213m1 + 800 mQ)E + (@11000 — 158291 My =

(@1 mqt+ aoomg) = (2)(107%¢(

(11800 —a10809 )My Mo =

(140)(2)107° + (60)(4)107°
(60)(12)1078 + (140)(4)107°

[(2)(12) =(4)(4)

EON12)10°° 732 rad/seg

il
(732)°

[¢=W5
sSws®

] (140)(60)10°*2
(386

o, = 621 rad/seg

(65,2010 ~* pul
(12,80)10 ~* pul

w2
) (7,28)(107%) (5,200 107* = (37,9)10°°
(@) (1,88)(107) (12,80)107* =  (98,3)10°°
T o= (136,210 °b-pul?
651 rad/seg
0
140 e, 60, _ -6
3ag) + (12T (Gee) (2,59)10

(0,451)10 ™12

Asi, ﬁ' (2,59)10_8wi2+ (0,451)10—12 = 0, en la cual la raiz positiva mas pequefia es W, = 624 rad/seg.

Este es el valor verdadero de la velocidad critica (dentro de la exactitud de la regla de calculo). Para
este ejemplo particular, la ecuacién de Dunkerley es una mejor aproximacioén que la ecuaciéon de Rayleigh-

Ritz.
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El eje de acero de la figura 8-10 tiene unidos dos engranajes cuyos pesos son 50 lb y 100 1b respecti-
vamente. Despreciando la masa del eje, determinar la primera velocidad critica.

===
Wg = 100 1b
4 1%, = 501b
100 1b 201b
A Carga
4 A
701b 501b
700 Ib-pul
‘r _________ 400 Ib-pul
1
|
44 I Ay |
| £ Ay
: : {1 Momento flector
0 P (9]
8y
Curva de
deformacion
% }82 Zg
Zy
Z,
Fig. 8-10
i

Solucion:

/ Sw
Escogemos la ecuacién de Rayleigh-Ritz, W= gE - i . El mayor trabajo de calculo esta en la deter-
wo

minacién de los §. Se procede en la forma ilustrada en los diagramas de la figura 8-10.

(I) Se supone una carga estatica con fuerzas W1 y Wy iguales en magnitud y dirigidas en forma tal que el eje

se deforme en la forma més simple posible (sin inversién de curvatura). Esto da el diagrama de cargas mos-
trado.

(2) Se calculan las reacciones en los cojinetes, suponiendo soportes simples.

(3) Se determinan los momentos de flexién y se hace un esquema del diagrama de momentos flectores.
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(4) Se encuentran las deformaciones 81 y 05 por medio de una técnica adecuada. Aqui usamos el méto-
do del momento de las areas. Los pasos aritméticos necesarios se trascriben a continuacién.

(a) Z,EI = momento de las dreas A4,, 4,, A3 alrededor de @

(b) Z,EI = 76.667(10/20) 38.333 1b-pul®

(¢) ZsEI = 76.667(28/20) = 107.334 lb-pul®

2 3 2 3

(d) Z4EI — momento del 4rea A, alrededor de P = @)(27—00)(1—3?) — 11.667 Ib-pul®
(e) ZgEI = momento de las dreas A,, 45, A3, A4 alrededor de U
10)(300 20 8)(400) 16
= -———(10)(2700)(18 + %) + (10)(400)(13) + {10)(300) )(8 +—) + B0 )(’—)

= 157.216 Ib-pul ®
(fy 8.E1 = Z,EI — Z,El 38.333 — 11.667 = 26.666

(g) 84EI = ZgEl — ZyElI = 157.216 — 107.334 = 49.882

1)

4 4
) I = 7;—‘1— = léZ—) = 0785 pul*, E = (3)107 psi (acero)
(6) 81 = 49.882/(3)(107)(0,785) = (2,118)107° pul.
5, =  26.666/(3)(107)(0,785) = (1,132)107° pul.
(7 W8, = (50)(2,118)107° = (10,59) 107° W52 = (2,243 10°*
W,8, = (100)(1,132)107° = (11,32)107° W,85 = (1,282 107%
T = @1,9) 1072 3 = (3525107

o, - [EEWS _ [(386)@19) 107 _ 4o0 rad/seg
- 1ws* (3,525) 107

. Determinar la primera y la segunda velocidad critica para el sistema de la figura 8-10.

Solucion:

1. Usamos la ecuacién de frecuencias

1 1 -
i~ @umit a2 m)~5 ¥ (011820 — G1p000)mymy = 0

La mayoria del trabajo aritmético estd en la
determinacion de los coeficientes de influencia,
@44, @00, Q10 = Gz1. Deben hacerse dos anali-

sis de deformacion. T

{ :11

2. Para determinar ay; y a5y aplicamos una car- oy 11b
ga de 1 1b en el punto de localizacién de la ma-
sa No. 1 y resolvemos para las deformaciones
en los puntos de localizacién de las masas No. 1
y No. 2 respectivamente (véase la figura 8-11).

En forma similar se determinan ey, y 245 apli-

cando una carga de 1 b en el punto de locali- b Wz
zaci6n de la masa No. 2 y resolviendo para las j — ik
deformaciones en la localizacién de las masas 922 ‘A

No. 2 y No. 1, respectivamente. El proceso arit-
mético no se reproduce aqui. Los resultados son @

@y = 32 = 8,50010 ¢ pul/Ib

a1 = (25,35)107° pul/lb
a,,= (71,0710~ pul/lb

Fig. 8-11
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7.

2. La flexibilidad de los soportes aumenta la deforma-

VELOCIDAD CRITICA DE EJES

8. aumy +azomy = (2535) 107%(50/386) + (7,07)107%(100/386) =  (5,115)10~°
(@182 — agpap)mymy = [(25,35) (7,07) — (8,50)°] (50)(100)(10722) /(386)2 = (3,59) 10722

4. Por tanto, L, — (5415)(10‘%% + (3.591072 = 0 con raices positivas W, = 483 y @g = 1090
rad/seg.

Los cojinetes de soporte para el eje mostrado en la

figura 8-12 tienen una flexibilidad equivalente a W oW =13001b .

una constante de elasticidad, k, de 250.000 1b/pul = a4 L’b’ e

en cualquier direccién perpendicular al eje. Debido s g
a la flexién, el eje tiene una deformacién & de ?""'—"* . Soms—e ===
0,0018 pul en el sitio de aplicacién de la carga de

300 1b. ;,Qué efecto tiene la flexibilidad de los so- T,

portes sobre la velocidad critica? I» . .11 = 20"
Iy —t——— ly "
N, A

Solucion:

1. Si los soportes fueran completamente rigidos, la ve-
locidad critica seria

ws = Ve/8, = V386/0,0018 — 463 rad/seg T

S
cién en el sitio de la carga, medida con respecto a la  Rz= 2001b R,=1001b

linea central del eje descargado. Para calcular la ve-

locidad critica debemos usar Flg.8-12
W, = Vg/©@y+ )
l
n = Ru/k = 100/250.000 = (4)107* pul &g = m + (y2—-y1)ﬁ = (6,7 107* pul
1 2
Y, = Ro/k = 200/250.000 = (8)10™* pul O+ 05 = (180+6710% = (24,7)107* pul

Entonces w. = /386/(24,7 x 10 %) = 395 rad/seg. La flexibilidad de los soportes reduce la velocidad

critica en

463 — 395 _
( 63 )100% = 15%

Deducir la ecuacién de frecuencias

1 1

—a— (@amy + agoma)5 + (814850 — ag5851)mym, = O

@ [ Y
para un sistema con dos masas.
Solucion: NN

1. Véase la figura 8-13. Consideremos el eje en rotacion, defor-
mado por las fuerzas centrifugas m;y102 y myy002 sobre
las dos masas.

Y1 = Gumiyie? + a1pmoyow?,

2
mq y1w2 MaYo

Fig. 8-13
Yo = OgooMmoyow? + agy mgyi0?

2. Reorganizando las ecuaciones anteriores, reuniendo los coeficientes de ¥1 ¥ ¥o, y dividiendo por w?.

(umg — 1/w?)yy + (a1omo)y, = 0, (a1 my)ys + (az0mp — /%)y, = 0

3. Resolviendo ambas ecuaciones para y1/y5 ,

A a1omo Y1 _ Va? —ayom,
= —— 1272 £ . /% TT22ma

Yo 1/@w2?—ayymy Y2 @o1my

aiom 1/®2 —agom. .
Entonces 212 2 = 2272 la cual puede disponerse en la forma
1/w? —ayymy Q29 Mg
L 2280

o (@q1my + 022”12)(? (811820 — a18p1)mymy =
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4. Mas simplemente, se hubiera podido decir que para que las dos ecuaciones escritas en (2) sean satisfechas,
el determinante de los coeficientes de ¥, y y» debe ser nulo.

(@1 my — 1/w?) (a12my)
(ap1 my) (8oomo — 1/w?)

5. Para desarrollar la ecuacién de frecuencias con més masas, se podria seguir el mismo procedimiento, escri-
biendo una ecuacién para la deformacion en cada masa. Para que el sistema de ecuaciones sea satisfecho,
el determinante de los coeficientes de las y debe ser nulo.

Deducir la ecuacién de Dunkerley para un sistema de dos masas.

Soluciéon:

1. Comenzamos con la ecuacién de frecuencias deducida en el problema 8:

1 1 _
— = (@uumy + agomo)—2 + (@122 — 10 821)mame = 0
@ %
2. En cualquier ecuacién de la forma x2 + bx + ¢ = 0, la suma de las raices es —h: xy + x = —b. Por

tanto, en 18 ecuacion de frecuencias
/(1) + I/([) = QqqM4 + Qoo Mo
( Cl C2)

donde wci y (uc2 son la primera y segunda velocidad critica, respectivamente.

3. e, es mas grande que D¢, generalmente mucho mas grande. Entonces l/co es mas grande que 1/ mg
2
Por tanto, aproximadamente, 1/(:.)2 = @y mq taoomo.

4. Ahora, ay mq = ay We/g; y a1V = 011, la deformacién estitica en la masa No. 1 producida por W, ac-
tuando aisladamente. Por tanto, ajymy =811/8 = 1/&)1, donde @, = velocidad critica que existiria si
unicamente la masa No. 1 estuviera presente. Similarmente, asomo = l/a)

5. Asi, l/cog = l/co + 1/(o , aproximadamente, que es la ecuacién de Dunkerley.
1

6. Puede verse ahora la razén dada arteriormente de que la ecuaciéon de Dunkerley subestima la velocidad
critica. La ecuaciéon de Dunkerley supone que l/mv2 = ayymq + agoms , cuando realmente 1/(0 = aq mq +
agomg — 1/6?

Co

Un eje de acero de diametro D muestra una primera velocidad critica de 1200 rpm. Si el eje fuera
taladrado para hacerlo hueco, con un didmetro interior de § D, ¢cudl seria la velocidad critica?

Solucion:

1. a)2 es proporcional a 1/8; entonces “’ch/ =0 /Sh, donde @y, es la velocidad critica del eje huecoy @cs
la del eje solido, 5 la deformacién estatlca del eje solido y 3h la del eje hueco (ambas medidas en la misma
localizacién).

2. El taladrado del eje reduce su peso y rigidez, afectando la deformacién de dos maneras.

W _ D= 3D _ 1

El peso se reduce en la relacién Vs D2 T

I 4_ ,3apa
El momento de inercia I de la seccién trasversal se reduce en la relacion ho_ .D_('*iD) = 175

5 D* 256
3. Como © es proporcional a W/1, entonces 85 /5h = (16/7)(175/256) = 1562 y

wep, = WegV O /0y = 1200V 1,562 = 1500 rpm

La reduccién de masa tiende a elevar la velocidad critica, mientras que la reduccién de rigidez tiende
a bajarla. La masa se reduce mas que la rigidez; entonces, el efecto neto es elevar la velocidad critica.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

11. Un eje simplemente apoyado sobre dos cojinetes separados 20 pul entre si, soporta un volante de 80 lb, 7 pul a
la derecha del cojinete izquierdo. La curvd de deformacion estética indica lo siguiente:

Distancia del cojinete iz. pul 0 2 4 6 8 10 | 12 | 14 16 ' 18 | 20
Deformacién, pul 0 10,001 0,003 |0,005/0,007 (0,008 |0,009/0,008 |0,006 (0,002 0
|
Calcular la velocidad critica. Resp. 2400 rpm aproximadamente

12, Un eje de acero de 40 pul de largo estd simplemente apoyado en sus extremos y tiene un didmetro de 3 pul en las
20 pul centrales de su longitud, y un didmetro de 2,5 pul en el resto. En los sitios donde el diametro cambia se
hallan masas de 300 Ib cada una. Despreciando la masa del eje y usando la ecuacién de Rayleigh-Ritz, calcular
la primera velocidad critica. Resp. 61 = 6o= 0,00425 pul, . = 30 rad/seg

13. Determinar la velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-14. Despreciar la masa del eje.
Resp. 1900 rpm

14. El eje mostrado en la figura 8-15 debe construirse de acero inoxidable (E = 26 x 108 psi). Determinar un dii-

metro seguro que proporcione una velocidad critica no menor que 3600 rpm. Resp. d = 2% pul
14" SL5
e i \\Q 8 —i'l 5001b
N N BN 3001b sk
| | v |
[ ] 3 i Y4 S _,”‘_*4 {Iq\— : | 0 | —— L,
x| J; f N ﬂ] R
gl ! 1 N | .

26 t 20"

Fig. 8-14 Fig. 8-15

15. Para el eje de acero mostrado en la figura 816 calcular la primera velocidad critica, usando la ecuacién de Dun-
kerley. Resp. 1800 rpm

16. Para el eje de la figura 8-10 del problema 5, determinar la primera velocidad critica, usando la ecuacién de
Dunkerley. Resp. 442 rad/seg

17. Determinar la velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-17. Resp. 1480 rpm

_r__ 5001 T_,/smlb /32016
% | I it | N

I o
P 3” R
15—

A
- 10"

40" ——— — 18"

Fig. 8-16 Fig. 8-17




18.

19.

20.

21.

22,

23.

24.

25.
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El eje de acero mostrado en la figura 8-18 debe disefiarse para una velocidad critica no menor que 1800 rpm.
Determinar el menor didmetro d necesario para esto. Resp. 2 pul

Un eje (desnudo) tiene una velocidad critica de 800 rpm. Si se duplicara el didmetro del eje, (cudl seria la ve-
locidad critica? Resp. 1600 rpm

Un eje soporta dos masas iguales concentradas en las localizaciones 1y 2. Con la masa 1 aisladamente, las defor-
maciones estdticas en 1 y 2 son 0,008 pul y 0,007 pul, respectivamente. Con la masa 2 aisladamente, las defor-
maciones estaticas en 1 y 2 son 0,007 pul y 0,010 pul, respectivamente. Calcular la primera velocidad critica
para el sistema de dos masas. Resp. 1400 rpm (Dunkerley), 1480 rpm (Rayleigh-Ritz)

Para el eje descrito en el problema 20 determinar la primera y la segunda velocidad critica usando la ecuacién
de frecuencias. (Nota: my = mgp =m, ay = 0,008/mg, 221 =0,007/mg = 812, G292 = 0,010/mg.)
Resp. 1480 rpm, 4280 rpm

Determinar la primera y la segunda velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-19.
Resp. 340 rad/seg, 660 rad/seg

Fig. 8-19

Fig.8-18

Calcular la primera velocidad critica del eje de acero de la figura 8-19 por medio de la ecuacién de Dunkerley.
Resp. 303 rad/seg

Para el eje mostrado en la figura 8-20 se ha deter-
minado que las deformaciones estaticas debidas a
la flexién son 8; = 0,0009 pul, 55 = 0,0030 pul,
85 = 0,0013 pul. Los cojinetes de soporte tienen
una flexibilidad en la direccion vertical equivalente
a una constante de elasticidad k = 200.000 lb/pul.
En la direccién horizontal los soportes son esencial-
mente rigidos. Estudiar las velocidades criticas en

14

el primer modo. i

Resp. Deberian esperarse dos velocidades criticas
en el primer modo, una en la cual las defor-
maciones verticales fueran grandes y otra en
la cual las deformaciones horizontales fueran
grandes. Con base en las ecuaciones de Ray-
leigh-Ritz, nuestros cdlculos para ellas son
362 rad/seg y 428 rad/seg respectivamente.

Fig. 8-20

(a) Determinar la primera velocidad critica del eje de acero mostrado en la figura 8-21.
Sugerencia: Considerar la masa de cada porcién de 10 pul de eje como si estuviera concentrada en su
centro de gravedad.
(Emplear la ecuacién de Rayleigh-Ritz para su cédlculo.)
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(b) Para el mismo eje hacer una aproximacién mas fs——— 30" 20—t 30—
imperfecta. Tratarlo como un sistema de tres R N
masas, tomando la masa de cada una de las 7‘ J ]—L l
secciones de 3 pul de diametro como concentra- l' : 3 [ ol 1
da en el centro de gravedad de la seccién y la e —T— -
masa de 6 pul de didmetro como concentrada QQ'\ } T &

en el centro de esta seccion.
Fig. 8-21

Resp. (a) 778 rad/seg (empleando E = 30 x 10% psi y un peso especifico del acero = 0,283 1b/pul®)
(b) Igual a (a) dentro de la aproximacién de la regla de célculo.

Discusion: Realmente deberia esperarse que (b) diera un resultado ligeramente menor que
(a), pero la diferencia fue menor que la atribuible a la lectura de la regla de cdlculo.
Esto ilustra la afirmacion hecha anteriormente de que las masas distribuidas pue-
den remplazarse aproximadamente por un sistema de masas concentradas para el
proposito de calcular las velocidades criticas en el primer modo. Para calcular veloci-
dades criticas mas altas es necesario refinar las aproximaciones.

26. Para un ejemplo de diseno de ejes en el cual uno de los criterios es la velocidad critica, véase el problema 12 del
capitulo 9.

27. Calcular la velocidad critica del compresor de aire
mostrado en la figura 8-22. Cada uno de los cua-
tro rotores pesa 80 b (incluyendo f del peso del eje).
El eje de acero es hueco con D. E. de 6 pul y D. I. de
5,5 pul. Despreciar el efecto de produccién de rigidez
de los rotores.

Discusion: El eje es relativamente rigido (gran I)
pero de drea trasversal pequefa. La lon-
gitud del eje es apenas 5 veces el D. E.
Estas condiciones hacen que tenga im-
portancia en los cdlculos la deformacién
por corte.

Resp. (a) Ignorando la deformacion por corte y
usando la ecuacién de Rayleigh-Ritz,

Wy = 1430 rad/seg.
(b) Incluyendo la deformaciéon por corte
adicionada a la deformacién por flexién
y usando la ecuacién de Rayleigh-Ritz,

. = 1260 rad/seg.

Fig. 8-22



Capitulo 9

Trasmision de potencia mediante ejes

EL DISENO DE EJES consiste basicamente en la determinacién del didmetro correcto del eje para ase-

gurar rigidez y resistencia satisfactorias cuando el eje trasmite potencia en dife-
rentes condiciones de carga y operacién. Generalmente los ejes tienen secci6n trasversal circular y pueden
ser huecos 0 macizos.

EL DISENO DE EJES DE MATERIALES DUCTILES, basado en su resistencia, esta controla-

do por la teoria del esfuerzo' cortante
maximo. La presentacién siguiente se basa en ejes de material dictil y seccién trasversal circular. Los
ejes de materiales fragiles deben disefiarse en base a la teoria del esfuerzo normal mdximo. Generalmente
los ejes estdn sometidos a torsidn, flexion y cargas axiales. Para cargas torsionales, el esfuerzo de torsién

s
G = M/l = 16Mt/77d‘3 para ejes macizos
Tey = 16Mta’o/71(d:— d:) para ejes huecos
Para cargas de flexién, el esfuerzo de flexion sp (traccién o compresion) es
s = Mpr/l = 32Mb/77d8 para ejes macizos
sp = 32Mbdo/77(d:— dz) para ejes huecos
Para cargas axiales, el esfuerzo de compresion o traccién sg es
S 4[*;;/77112 para ejes macizos
s = 4F(‘1/77(d§ - df) para ejes huecos

La ecuacién del cédigo ASME para un eje hueco combina torsién, flexién y carga axial, aplicando
la ecuacién del esfuerzo cortante maximo modificada mediante la introduccién de factores de choque,
fatiga y columna:

2
s 16 aF,d (1+K%
dy = ———— KM Bl ol Ry 2
3 msy(1- K*) [ S 8 ] + (R

Para un eje macizo con carga axial pequeiia 0 nula, se reduce a

3

d = % J(Kbe)Q + (KtMt)Q

en la cual, en la seccién en consideracion,

Toy = esfuerzo cortante de torsion, psi do = didmetro exterior del eje, pul
M, = momento de torsién, lb-pul d; = didmetro interior del eje, pul
My = momento de flexién, lb-pul F, = carga axial, Ib

K =d;/d,

K, = factor combinado de choque y fatiga, aplicado al momento flector
K, = factor combinado de choque y fatiga, aplicado al momento de torsién

113
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Para ejes estacionarios: Ky K,
Carga aplicada gradualmente 1,0 1,0
Carga aplicada repentinamente 1,5 a 2,0 1,56 a 2,0

Para ejes en rotacion:

Carga aplicada gradualmente 1,5 1,0
Carga repentina (choque menor) 1,5 a 2,0 1,0 a 1,5
Carga repentina (choque fuerte) 2,0 a 3,0 1,5 a 3,0

sp, = esfuerzo de flexion (tensién o compresidn), psi

s, = esfuerzo axial (tensién o compresion), psi
El c6digo ASME especifica para ejes de acero comercial
ss(permisible) = 8000 psi para ejes sin cunero

6000 psi para ejes con cunero

ss(permisible)

El cédigo ASME especifica para ejes de acero comprados con especificaciones definidas

sq(permisible) = 30% del limite eldstico sin sobrepasar del 18% del esfuerzo dltimo en trac-
cion, para ejes sin cufiero. Estos valores deben reducirse en 25% si existen
cuneros.

o= factor de accién de columna. El factor de accién de columna es la unidad para cargas
de traccién. Para compresién, o puede calcularse mediante:

a = m para L/K < 115

a = WQS:E (% - para L/K > 115

n = 1 para extremos articulados

n = 2,25 para extremos fijos

n = 1,6 para extremos restringidos parcialmente, como en el caso de cojinetes
k = radio de giro = VI/A pul

| = momento rectangular de inercia, pul*

A = érea de la secci6n trasversal del eje, pul?

Sy = esfuerzo de fluencia en compresién, psi

EL DISENO DE EJES POR RIGIDEZ TORSIONAL se basa en el angulo de giro permisible. La

cantidad permisible de giro depende de la
aplicacién particular, y varia desde 0,08 grados por pie para ejes de maquinas herramientas hasta 1,0
grados por pie para ejes de trasmisidn.

0
6

584 MtL/G(d:— a’f) para un eje circular hueco

584 MtL/Gd4 para un eje circular macizo

donde )

= 4ngulo de giro, grados

longitud del eje, pul

momento de torsién, lb-pul

moédulo de elasticidad en torsién, psi

H

A QS
I

didmétro del eje, pul
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EL DISENO DE EJES POR RIGIDEZ LATERAL se basa en la deformacién lateral permisible

para una operacion apropiada de los cojine-
tes, un comportamiento de precisién en maquinas herramientas, una accién satisfactoria de los engra-
najes, alineamiento del eje y otros requisitos similares. La deformacién puede determinarse mediante
dos integraciones sucesivas de

d°y/d? = My/EI
donde
M, = momento de flexién, 1b-pul
E = médulo de elasticidad, psi
I

momento rectangular de inercia, pul*

Si el eje tiene seccion trasversal variable, resulta practico resolver graficamente las expresiones an-
teriores. (Véase capitulo 5.)

LAS DIMENSIONES NORMALES DE LOS EJES han sido normalizadas tentativamente por
el American Engineering Standards Commit-
tee en la siguiente forma:

Diametro de ejes para trasmision, en pulgadas:
15/16, 13/16, 1 7/16, 111716, 1 15/16, 2 3/16, 2 7/16, 2 15/16, 3 7/16, 3 15/16,
4 7/16, 4 15/16, 5 7/16, y 5 15/16.

Diametro de ejes para maquinaria, en pulgadas:

1/2 pul a 2 1/2 pul,

de 1/16 pul en 1/16 pul,

2 5/8 pul a 4 pul, Las longitudes normalizadas de fabricacién son
de 1/8 pul en 1/8 pul, 16, 20 y 24 pies.

4 1/4 pul a 6 pul,

de 1/4 pul en 1/4 pul,

LOS MOMENTOS DE TORSION Y DE FLEXION son los factores principales que influyen
en el diseno de ejes. Uno de los primeros
pasos en el diseno de ejes es hacer diagrama de momentos flectores del eje cargado o el diagrama combi-
nado de momentos flectores, si las cargas que actiian sobre el eje estdn en mas de un plano axial. Los
puntos de esfuerzo critico de flexién pueden determinarse del diagrama de momentos flectores.
El momento de torsién que actia sobre el eje puede determinarse de

y - Bpx33.000 x 12 63.000 x hp 1b-pul
t 277 rpm oIl

Para una trasmisién por correas, el momento de torsién es

M, = (L-T)HR Ib-pul
donde
I, = tensién en el ramal tirante de la correa, 1b
T, = tensién en el ramal flojo de la correa, lb

R = radio de la polea, pul

Para una trasmisién por engranajes, el momento de torsién es
M =R
donde
F, = fuerza tangencial en el radio primitivo, b
R

= radio primitivo, pul
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PROBLEMAS RESUELTOS

Un eje de acero comercial de 3 pies de longitud debe trasmitir 50 hp a 3600 rpm por medio de un
acoplamiento flexible desde un motor de corriente alterna hasta un generador de corriente continua.
Determinar las dimensiones que debe tener el eje.

Solucién:
En este caso el eje solamente tiene esfuerzos de torsiéon y Ky es igual a la unidad, suponiendo que la carga

se aplica gradualmente.
ss (permisible) = 6000 psi de acuerdo con el cédigo ASME para un eje de acero comercial con cuiiero,

ss (permisible) 16 Mt/ md?

6000 = lﬁ(w)( 1 3) o d = 0,905 pul. Usar 15/16 pul, que es el didmetro normalizado mas cercano.

3600 d

Una seccién de eje comercial de 5 pies de largo entre cojinetes, carga una polea de 200 1b en su punto
medio, como muestra la figura 9-1. La polea esta acufiada al eje y recibe 20 hp a 150 rpm, los cua-
les son trasmitidos a un acoplamiento flexible colocado justamente afuera del cojinete derecho. La
correa conductora es horizontal y la suma de las tensiones en ella es 1500 1b. Suponer Ky = K =
1,5. Calcular el didmetro necesario del eje y determinar el angulo de giro entre los cojinetes. G =
12 x 108 psi.

I

fi— 30" 30—
Ty
T,+T, =15001b
T,
2001b
Cargas verticales ]
3 '
100 1b 3000 1b-pul 1001b
Diagrama de
momentos verticales
15001b
Cargas horizontales !
\ |
(el 22.500 Ib-pul | 70Lb
Diagrama de momentos
horizontales Fig. 9-1

Solucion:

Primero, es necesario determinar los momentos méximos de flexién y de torsién que actdan sobre el eje.

Mp(max) = +/30002+ 225002 = 22.700 lb-pul M¢(max) = 20(63.000)/150 = 8400 lb-pul

Ss(permisible) = 6000 psi para un eje con cufiero, segin ASME. Entonces,
3 16 2 2 16 2 2
& = 2 VE M+ (K M2 = Va5 +(15 x 8400
s, (KpMp)* + (KeMy) 78060 (1,5 X 22.700) © +(1.5 X 8400)
de la cual d = 3,12 pul. Usar un eje de 3 1/8 pul que es el didmetro normalizado més cercano.
@ = 584 M¢L _ 584 x 8400 x 30 2 0,128° giro

Gd* (12 x108) (3,125)



3. La figura 9-2 muestra las fuerzas que actdan so-
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4501t 3201b
bre un eje de acero que soporta dos engranajes. ] L T C.argas
Los engranajes estdn acunados en By D. Ay C [ 1 i horizontales
son los centros de los cojinetes. El eje trasmi- 220 1b 1550“1
te 9 hp a 650 rpm. De acuerdo con el cédigo 4" 8" L3
ASME el esfuerzo permisible para una seccién 105 1b 151511:
sin cunero es de 12.000 psi. K = K; = 1,5. Y Cargas verticales
(a) Hacer diagramas de momentos horizonta- “tanlh et “‘4401b
les, verticales y resultantes. Indicar los va- /\\"hu
lores en los puntos de cambio. ' b | Diagrama de
(b) Determinar el didmetro necesario para el \/ hm.omentlos
eje, aproximando hasta 0,01". Indicar la sec- 960 Ih-pul = “L : D e
2 ' oo i -pu
c1on tica.

) iy 750 Ib-pul i Diagrama de
Solucion: | | ; momentos
En el cojinete C: 1632 Ib-pul ! verticales

My ( ( ) 1b-pul | J.”’” Ib-pul -"T‘\ ‘

t(max) = 9(63.000) /650 = 873 lb-pu | I CRTiEE % .

Mp(max) = 16321b-pul en C Le” | N D“’gl:a“‘ta

. 16 ‘ 5 . = - | resultante
d = ————— V(1,5%1632) %+ (1,5 x 873

72000 © PX1632) 7+ (15 x8T3)
d = 1,07 pul HIEATE

Justamente a la derecha del engranaje B:

M;(max) = 873 lb-pul, Mp(max) =1132lb-pul

3 16
= 5 V(1,5x1132) + (1, F =1,07 pul
T8 Gaooe Y (L:5x11827 + (1,5x873) y d =1,07pu

Nota: A pesar de que el momento de flexién en el engranaje B es menor que en el cojinete C, se requiere el mis-
mo tamano de eje debido a la presencia del cuniero en B,

4. Una polea de 24 pul de diametro conducida por una correa horizontal trasmite potencia mediante

un eje solido a un pifién de 10 pul de didmetro, el cual a su vez conduce un engranaje. La polea pe-
sa 300 b, con el fin de proporcionar algin efecto de volante. La disposicién de los elementos, las
tensiones en la correa, y las componentes de las reacciones del engranaje sobre el pifidn se muestran
en la figura 9-3. Determinar el didmetro necesario del eje, utilizando el valor del esfuerzo dado en
el codigo ASME para ejes comerciales y usando factores de choque y fatiga: Ky = 2y Ki = 1,5.

" 1 "

e—29 - 15 10—
| 4001b
13241b }300 b |20 1200 1b 19201b
Cargas verticales | f ki
enly i Solucion:
Diagrama de momentos
verticales 11.016 BT Mt <max) = (Tl = TQ) 12 = (1200 - 400)12
Ibh-pul 2960 1b-pul = 9600 lb-pul
16001b
Cargas horizontales - | Mpmen) = V(L9167 ¢ (88657 = 14850 Ib-pul
985 1b 13500 tb-pul| 1315 1b] Sg (permisible) = 6000 psi cédigo ASME
8865 1b-pu|/
Diagrama de ? = D V(2 148507 + (1,5 96007 = 28
momentos horizontales T .
(L8 R 13.150 d = 3,04 pul. Usar 3 pul de didmetro.
~ . (max)
// e ,\li—pul
Diagrama de il o
momentos resultantes | Fig. 9-3
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Un eje de una maquina gira a 600 rpm y est4 soportado por cojinetes separados entre si 30 pul, como
muestra la figura 9-4. Veinte hp se suministran al eje mediante una polea de 18 pul localizada 10 pul
a la derecha del cojinete derecho. La potencia se trasmite desde el eje mediante un engranaje cilin-
drico de 8 pul localizado 10 pul a la derecha del cojinete izquierdo. La correa conductora forma un
angulo de 60° con la horizontal. La polea pesa 200 1b para proporcionar algin efecto de volante. La
relacion de las tensiones en la correa es 3:1. El engranaje tiene dientes a 20° y se acopla con otro
engranaje localizado directamente sobre el eje. Si el material seleccionado para el eje tiene una re-
sistencia ultima de 70.000 psi y un limite de fluencia de 46.000 psi, determinar el didmetro necesa-
rio del eje de acuerdo con el cédigo ASME y usando Kp = 1,5 y K = 1,0.

: 4021b T, 40214 Aieap
30 '—-—]——10"
o 2321b
.-I 206 1b
y '”
8
+

(Cargas verticales)
195 1b _i

18"
1911b | 2001b
\

hes— 10"

2020 Ib-pul
19501b-pul .
/-/ Diagrama de
= = momentos verti
5251b 2321h Alales
¥ ] .
\ i Cargas horizontales
A
2731b 2730 Ib-pul 4841b

\ Diagrama de momentos horizontales

| 2330 1b-pul

Solucion: o
My = 20(63.000)/600 =2100 lb-pul
De (T — T5)9 = 2100y 3T, = T,tenemos
To = 1161b, T, = 3481b, (Ty + To) = 4641b
4F, = 2100, F; = 525 1b, Fs = 525 tan 20° = 191 lb
18% x 70.000 = 12.600 psi. 30% X 46.000 = 13.800 psi, Sy (permisible) = 75% x 12.600 = 9450 psi.

M, (max) = V1950° + 2730° = 3360 lb-pul

& = 18 V(3360x 1,5)2+ (2100)% 0 d — 1,44 pul. Usarun eje de 15 pul.
0

6. Un eje hueco de 20 pul de didmetro exterior y 12 pul de didmetro interior est4 soportado por dos co-

Jinetes separados 20 pies. El eje es conducido por medio de un acoplamiento flexible situado en un
extremo y mueve una hélice de barco a 100 rpm. El empuje mdaximo sobre la hélice es 120.000 lb
cuando el eje esta trasmitiendo 8000 hp. El eje pesa 15.000 1b. Determinar el esfuerzo cortante ma-
ximo en el eje por medio de la ecuacién del cédigo ASME considerando el peso del eje y el efecto de
columna. Suponer Kp = 1,6 y Ky = 1,0.

Solucion:
Mp(max) = WL/8 = (15.000)(240)/8 = 450.000 Ib-pul
Mt (max) (8000 x 63.000)/100 = 5.040.000 1b-pul

I = 7(20* ~12%/64 = 6840pul*. A4 = 7(202 -12%)/4 = 201 pul?,

k = VI/A = V6840/201 = 584pul. L/k = 240/584 = 41,2, quees < 115. Entonces
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1
o = = A
1 — 0,0044(240/5,84)

do = 20pul, di = 12pul, y K = dj/do = 12/20 — 0,6.

ok 1+Kg) -
16 ‘/[Km'”a 4 cﬁ‘ﬁ%] + Ky My

Sq = —g—
S mY1-K%)
o 2
2ol e . [(1,5 L ity L2 2P RO NG )] + (1x 5.040.000)2 = 3800 psi
72071 — 0,64) 8
7. Un eje de 48 pul de largo recibe un momento Potencin de entrada
de torsién de 10.000 lb-pul de una polea loca- Momento = 10.000 lb-pul

lizada en el centro del eje, como se muestra
en la figura 9-5. Un engranaje en el extremo

izquierdo del eje trasmite 6000 lb-pul de es- §§ zjf

te momento, mientras el resto se trasmite ':’i )

mediante un engranaje localizado en el extre- -
Ly Ly

mo derecho del eje. Calcular la deformacién
angular del extremo izquierdo del eje con res- Momento = 6000 Lb-pul s
pecto al extremo derecho si el didmetro del eje i B ‘ r

es 2 pul y estd hecho de acero. Despreciar el 2 & ‘
efecto de los cuneros en el cdlculo. Fig. 9-5

Solucion;
La deformacion angular de un extremo del eje

con respecto al otro es la diferencia de la deforma-
cién angular de los extremos con respecto al centro.

= = 0,146°
Gd* Gd* (12x108) (2%

0 gL e 584(6000) (24) 584 (4000)(24) 584 (24) (6000 - 4000)
y - = =

8. Se suministran treinta hp a una rueda dentada de 30 pul por medio de una cadena, como se mues-
tra en la figura 9-6. En la polea de 24 pul se sacan 20 hp, y en la manivela de 8 pul se sacan 10 hp.
El peso de la polea es 1000 1b. La fuerza en el lado tenso de la cadena se representa por T, . La tensién
en el lado flojo es tan pequena que puede despreciarse. La relaciéon de las tensiones en la correa es 4:1.
El eje rota a 300 rpm. Las cargas se aplican con un choque moderado, Kp = 2 y K¢ = 1,5. De-

terminar el tamafnio necesario del eje si el esfuerzo permisible es s, = 8000 psi. Se supone que la
rueda dentada y la polea estdn acunadas al eje.
Solucion: = 8"Tx2"—-+-— 20" e 12"

[

Rueda dentada de 30"

(Cargas
verticiles) 156 th

1000 1h

Diagrama de momentos 3120 Ib-pul |

verticales

4261b | 2571b

Cargas horizontales

4201b |33601b-pul

3288 lb-pul 263 b
Diagrama de /r\ 3156 lb-pul
< | B

momentos horizontales ¢

| ! Fig.9-6
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De (T1 — T9)12 = 4200 y Ty = 4T, tenemos que T, = 4661lb, T, = 117lb y (T, + T,) = 583 1b.
Fc = 2100/8 = 263 1b.

Mt (rueda) = 63.000 x 30/300 = 6300 lb-pul, My(polea) = 2M¢(manivela) = 4200 Ib-pul,
Mt (manivela) = 2100 lb-pul.

Mp(max) = V32882 + 3120° = 4490 1b-pul en la polea, Mt(max) = 6300 lb-pul en la polea.

a* = —25 Vi m)z e kM2 = 16 \/(2x44902+ (1,5 x63002 = 11,06

s, (0,75) 77(8000) (0,75)
de la cual d = 2,23 pul. Usar un eje de 2—|36- pul.

9. Determinar el didmetro por debajo del cual el dngulo de torsién de un eje, en vez del esfuerzo maxi-
mo, es el factor determinante al disenar un eje sélido en torsién. El esfuerzo cortante permisible es
8000 psi y la maxima torsién permisible es 1/12 grado por pie. (Considerar un eje sin cuiias.)
G = 12 x 108 psi.

Solucion:
ss(permisible) = 16 Mt/77d°, @(permisible) = 584 My L/Gd*
My = 0d*G/584L momento que puede trasmitirse con la torsion permisible.
My = ss7Td3/16 momento que puede trasmitirse con el esfuerzo permisible.
d*G 7d° /12)(d* i 00077d°
Entonces, 0 = ) & (0 S5 g , de la cual d = 11,0".

584 L 16 584 (12) 16

10. Los ejes ABy CD estin conectados por engranajes rectos, como mues-
tra la figura 9-7. Un par aplicado en A esfuerza el eje AB a 8000 psi.
Determinar el didmetro del eje CD si alli el esfuerzo cortante no debe
sobrepasar de 8000 psi. Despreciar cufieros y cualquier accién de flexién.
G = 12 x 10° psi.

Solucion:
M sobre el eje CD es 3 veces My sobre el eje AB.

Sea d el didametro del eje AB y doel del eje CD. Entonces
3 3
S,TMdy/16 = S Tdy/(16x 3)

como di = 2pul, el didmetro requerido es do = 2,88 pul.

11. Para poder reducir el peso de los elementos de control y potencia usados en cierto tipo de aeroplano,
se planea usar un eje hueco para la trasmisién de potencia. Desarrollar una expresion para determi-
nar el porcentaje de ahorro en peso que puede obtenerse usando un eje hueco en vez de un eje macizo
de igual resistencia, para tal aplicacion.

Solucidn:

Para un eje macizo sometido a cargas de flexién y de torsidn, el esfuerzo cortante es
16
sg = == VM2 4+ M2
'rrd:3 b i3
Para un eje hueco sometido a las mismas cargas de flexién y torsién anteriores, el esfuerzo cortante es

164
Ss = ——4—0—4 V M§ + MtQ

T(dy — d;)
donde My = momento de flexién en la seccién critica, Ib-pul do = didmetro exterior del eje hueco, pul
M; = momento de torsién en la seccidn critica, lb-pul d;i = diametro interior del eje hueco, pul
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Como se supone que el eje hueco tendra la misma resistencia que el eje macizo, pueden igualarse los
miembros derechos de las dos ecuaciones anteriores, con lo cual se obtiene

16 16 d, a

d:
B T e de la cual ay 1 - (i)s =l =y
Td W(do_dl) dO dO

Desde el punto de vista del peso, el eje hueco sera m4s liviano que el eje macizo en un factor (1 — N/100),
donde N es el porcentaje de ahorro en peso obtenido por el empleo del eje hueco. Entonces

Tg-dprh = a-EHTPN o @) (B-d) - (-2

1004

donde L = longitud del eje, pul
A = peso especifico del material del eje, 1b/pul3

Remplazando el valor de d; de (1) en (2) y resolviendo para N, se obtiene

Vo= [t - s+ Via/ar = g7d | 100

El eje mostrado en la figura 9-8 (a) debe disenar-
se desde el punto de vista de su resistencia, velo-
cidad critica y rigidez. La potencia se suministra
a la polea P por medio de una correa plana y se
toma del eje a través del engranaje cilindrico
G. El eje esta soportado por dos cojinetes de bo-
las de surco profundo.

Se ha establecido la siguiente informacién:
Potencia = 10 hp (condiciones estacionarias de
carga)

Velocidad del eje = 900 rpm

El eje sera hecho de AISI 1035 laminado en ca-

liente (s, = 85.000 psi y sy = 55.000 psi)

Didmetro de la polea = 10 pul P

Didmetro primitivo del engranaje = 10 pul

Peso de la polea = 30 1b

Peso del engranaje = 30 1b

Relacién de tensiones en la correa T,/T, =

2,5

Angulo de presién del engranaje = 20°

La polea y el engranaje estdn montados con
ajustes de presion y cunas.

Dimensién A = B = C = 6 pul Fig. 9-8

T2

[~

8

Las fuerzas en la correa son perpendiculares al papel, con ) en el ramal tirantey T, en el ra-
mal flojo. La fuerza tangencial en el engranaje es Fy y la fuerza separadora es F, . F es perpendi-
cular al papel.

Se han impuesto las siguientes limitaciones:

(a) La deformacién del eje en el engranaje no debe ser superior a 0,001 pul.
(b) La inclinacién del eje a través de los cojinetes no debe exceder de 1°.
(¢) La velocidad de operacién del eje no debe ser superior al 60% de la velocidad critica inferior.

Solucién:

Los cubos del engranaje y de la polea contribuyen a la rigidez del eje, lo mismo que el anillo interior de ca-
da cojinete de bolas. Si un cubo es relativamente largo, su efecto es diferente del efecto si el cubo es corto. Para
efecto de este problema se considera que la mitad de la longitud de los cubos y de los anillos de los cojinetes es
efectiva para producir rigidez en el eje. El efecto de la aleta de la polea y del engranaje puede despreciarse en un
andlisis de deformaciones. El disefio se hard entonces sobre la base del eje simplificado que muestra la figura
9-8(b). Se determinara primero el didmetro D requerido por resistencia, de acuerdo con el cédigo ASME.
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El momento de torsién entre la polea y el engranaje es My = (10)(63.000)/900 = 700 lb-pul

La suma de las tensiones en la correa puede determinarse de

(T —To)(6) =700 y T1 = 25T,

de la cual T4 = 233,3lb, T, = 93,3lby (Ty + T,) = 326,61b.

Fuerza trasmitida Fy = 700/5 = 140 lb.
Fuerza separadora F, = 140 tan 20° = 51 lb.

De la informacién anterior pueden combinarse los diagramas de momentos vertical y horizontal para obte-
ner el diagrama de momentos resultantes que muestra la figura 9-9.

—_— — BN s e e
—%‘4 | —

R e R ~ g -
811b ; : 301b
L Cargas verticales
s L §
25,5 b 85,5 1b.
153 Ib-pul

momentos verticales

/\ Diagrama de

180 lb-pul

1401b 271
93 lbw v Cargas horizontales 1(3 {5

1\

560 1b

Diagrama de
momentos horizontales

558 lbh-pul
1962 Ib-pul Diagrama de
g momento resultante ~
s 7~
~ e ”
Ty s
5801b-pull™ ~ P
e d
~ -
—
— >
~al 7

1970 Ib-pul
Fig. 9-9
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El esfuerzo cortante permisible se determina por: 18% x 85.000 = 15.300psi, 30% x 55.000 = 16.500 psi.
Usar s (permisible) = 15.300 psi.

Como puede verse en la figura 9-9, la flexién resultante maxima se presenta en el cojinete derecho: M} =
1970 1b-pul, M; = 700 lb-pul.

Para carga estacionaria, Ky = 1,5y Kt = 1,0.

8 _ 16 ) G
p® - 7T(15_300)\/(1,5><19'70) + (1x700) 1,01

de la cual D = 1,00 pul, y 2D = 2,00 pul requeridos por resistencia.

En seguida, para poder determinar el didmetro requerido para operar por debajo del 60% de la primera velo-
cidad critica, es necesario calcular las deformaciones estaticas en las localizaciones del engranaje y de la polea,
debidas tnicamente a sus pesos. Es importante notar que para obtener la primera velocidad critica, el peso de
la polea situada en el extremo derecho del eje debe considerarse actuando hacia arriba para satisfacer el primer
modo de vibracién. El eje con su curva eldstica y su diagrama de momentos, para este prop6sito, se muestra en
la figura 9-10. Notar que es oportuno trazar la tangente a la curva eldstica en el extremo izquierdo, para emplear
el método de los momentos de las 4reas al determinar las deformaciones requeridas. En vez de hacer el diagra-
ma M/EI para las deformaciones siguientes, simplemente notamos que el momento de inercia de las seccio-
nes 2D es 16 veces el momento de inercia de las secciones de didmetro D.

6" . g" = 6
DO AN
l y 30l 301b +
7 161 + 7
— gl — - i 2 T
o i] S u'. 4
301b * m i : Carga I.nmu‘d.n hacia ‘ 301b
= \\\\. arriba para la primers —
velocidad critica
s
Y1
Y2 J,
]
Dg
A
A, A,
Bg
|
180 Ib-pul 180 Ib-pul
I
had 1
Diagrama de momentos

Fig. 9-10
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Se halla Al tomando momentos alrededor del extremo derecho del diagrama de momentos, y llamando
I al momento de inercia de las secciones con didmetro D. Usando calculadora y redondeando los resultados

finales, A, - (180)(6)(4 . (180)(6)(9) + (180)(6)(14) _ 10.327,5
=

2E1 16 EI 2EI El

AQ se encuentra tomando momentos alrededor del cojinete derecho:

A, - (80X (6)(3) . (180)(6)(8) _ (4522,5)
B 16 EI 2El El

Asse encuentra por proporcién:

A = 1_8 A _ _1_8 (4522,5) - 6733,71
5 12 2 12 EI El
_ 10.327,5—6783,75 354375
GO El R ]

A. _ (180)(6)(2) _ 1080
L = {80i(6)(2) _ 1080
2El El

A, 6783,75 2261,25

Bs = 3 Y El (por proporcién)
- A _ A, . 226125 -1080 _ 1181,25
: - - EI El

Remplazando los valores de y; y y, en la ecuacién de la velocidad critica (véase el capitulo 8) e igualan-
dola a 1500 rpm, ya que la velocidad de operacién de 900 rpm es el 60% de 1500 rpm, tenemos

3,7 5 !
1500 = 187.7 J [(30) (3543,75). + (30) (1131,2.;1(1/(!3 )?
[(30) (3543,75)% + (30) (1181,25) ° J/(ED)

187,7 (0,0184) V EI

de la cual VEI = 434; y para E = 30 x 106, I = 0,006275 pul4.

Ahora, I = 77D4/64 = 0,006275 pul* da D = 0,598 pul para una velocidad critica de 1500 rpm. Notar que
este diametro es menor que el requerido por resistencia.

Al disenar por la rigidez requerida sera necesario determinar la deformacién en el engranaje y la inclina-
cidén del eje, tanto en el cojinete izquierdo como en el derecho, debido a las cargas horizontales y verticales. La
figura 9-11 se basa en las cargas verticales. La curva elastica se dibuja y se le trazan tangentes en los puntos A
y B. Se hace el diagrama de momentos. Para facilitar la toma de mcmentos, se hace el diagrama de momentos
por partes consistentes en cuatro secciones triangulares y una rectangular. El diagrama de momentos se hizo
por partes, saliendo primero de la reaccién izquierda, pasando por la derecha y luego comenzando en el extre-
mo derecho del eje y regresando a la reaccién derecha. A1 se determina tomando los momentos de las secciones
I, I, III y IV, respectivamente, con respecto a la reaccién derecha, notando que los momentos relacionados
con la seccién de didametro 2D del eje se dividen por 16 EI y que el momento relacionado con la seccién D se
divide por EI Notese, ademas, que el momento de la seccién III es negativo.

A, - (53)B)(2) | (153)(6)(3) _ (486)(6)(2) , (153)(6)(8) _ 3719,%5
- (2)(18)El 16 El (2)(16)EI 2EI - EI
A . (183)(6)(2) _ 018
‘2 - I~ T Tamaa - T

2kl El
Ay = 3D, = 1859,625 /EI por proporcién

Yy = As - AQ = 0942/E]  (deformacién en el engranaje en el plano vertical)



TRASMISION DE POTENCIA MEDIANTE EJES 125

tan @, = 1859,625/6EI = 310/EI (inclinacién en el cojinete izquierdo en el plano vertical)

A4 se determina tomando los momentos de las secciones IV, I, II, y III, respectivamente, con relacion al
cojinete izquierdo.

b (153)(6)(4) , (153)(6)(10) 4 (153)(6)(9)  (486)(6)(10) _ 1728
b 2El (2)(16)EI 16El (2)(16)EI EI

tan O,= A,/12 = 144/EI (inclinacién en el cojinete derecho en el plano vertical)

811b
301b
Cargas verticales
(G ] A il ’ -
25,5 1b " T " S e
85,5 1b
f———— BH I 6" e 6” —
4 ¢ { 4 =
4 )
' 6; , 2
Ay
l ] &3
A,
N 1
A,
153 1b-pul
M
Diagrama de momentos
180 1b-pul
306 lb-pul
153 Ib-pul 1
S e i e e —rel 153 1b-pul
_ n "' Diagrama de
L' momentos, por partes
v
I
180 1b-pul

Fig. 9-11 N 486 Ib-pul
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La figura 9-12 se basa en cargas horizontales. Se dibuja la curva eldstica y se trazan tangentes en los pun-
tos Ay B. Se hace el diagrama de momentos y se divide en las secciones I, II, IIT y IV. A1 se determina toman-
do los momentos de las secciones IL IIl'y IV, respectivamente, con respecto al cojinete derecho.

A, = (598)(E)E)  (1404)(6)(2) | (558)(6)(8) _ 14.546,25
Q =

16 EI (2)(16) EI 2EI El

tan 6= 14.546,25/12E1 = 1212/EI (inclinacion en el cojinete izquierdo en el plano horizontal)
AQ _ (558)(6)(4) (558) (6) (9) Iy (1404)(6) (10) _ _11.211,75
2EI 16 EI (2)(16)EI EI

45

tan 0o= 11.211,75/12E] = 934/EI (inclinacién en el cojinete derecho en el plano horizontal)

140 1b Cargas horizontales
R \ 1327 b
93 1b
| et - = o *"""—’—!#—
I!_. o T, 1 Bgma 4
560 1b
Q8 AN
—= g -y 8" e £ —
14 B
I f A =
'9-1 vh 6? E
A
Ay
Ay
N
M
v I 1
558 Ib-pul J T T T == = == 558 lb-pul
1962 1b-pul

Fig. 9-12
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A. - (558)(6) (3) i (1404)(6)() _ 1680,75
¢ 16 EI (2)(16) El El
A 11.211,75 5605,875 .,
n = i = Bl por proporcién
- A A = 5605,875 — 1680,75 3925 (deformacién en el engranaje
o o= 4= =8 = El - El en el plano horizontal)

La deformacién resultante en el engranaje es igual a la suma vectorial de las deformaciones en los planos
horizontal y vertical.

y (engranaje) = iV9422 + 399252 = 4040

El El

La deformacidon en el engranaje estd limitada a 0,001 pul. Entonces

% = 0,001 o I = 8 d0i0] o . 0,1347 pul4, momento de inercia requerido

(30 x10%) (0,001)
mD*

64

0,1347 o D = 1,285 pul para limitar la deformacién en el engranaje a 0,001 pul.

La inclinacién resultante en el cojinete es igual a la suma vectorial de las inclinaciones en los planos hori-
zontal y vertical. En el cojinete izquierdo,

inclinacién = —=V3102 + 12122 = 1250,

El 1
Entonces, tan 1° = 0,0175 = 1250/EI, de la cual

limitada a tan 1°

I = 0,00238 pul* y D = 0,47 pul requeridas en el cojinete izquierdo.

En el cojinete derecho,

ELIV 1442 + 9342 = QEL}_IS’ menor que para el cojinete izquierdo.

inclinaciéon =

El siguiente es un resumen de los calculos anteriores:

Vertical Horizontal Resultante
Deformacién en el engranaje 942/EI 3925/E1 4040/E1
Pendiente en el cojinete izquierdo 310/EI 1212/ EI 1250/ EI
Pendiente en el cojinete derecho 144/EI 934/E1 946/E1

Diametro requerido de eje

Por resistencia, Basado en la Basado en la Basado en la
basado en el inclinacién en pendiente en velocidad
cédigo ASME los cojinetes cojinetes critica
D = 1 pul 1,285 pul 0,47 pul 0,598 pul
2D = 2 pul 2,57 pul 0,94 pul 1,196 pul
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13.

14.

15.

16.

17.

TRASMISION DE POTENCIA MEDIANTE EJES

PROBLEMAS PROPUESTOS

Una polea de 24 pul, conducida por una correa horizontal, trasmite potencia mediante un eje macizo de acero
a un pinoén de 10 pul, el cual a su vez conduce un engranaje. La polea pesa 300 lb para proporcionar algin
efecto de volante. La disposicidn de los elementos, las tensiones en la correa, y las componentes de la reaccion del
engranaje sobre el pifion se muestran en la figura 9-13.

(a) Dibujar lo siguiente: cargas verticales, momentos de flexion verticales, cargas horizontales, momentos de
flexion horizontales, momentos combinados de flexién.

(b) Determinar el didmetro necesario del eje usando los valores del codigo para ejes comerciales y factores de
choque y fatiga, Ky =20y Ky = 15.
Resp. My (max) = 9600 lb-pul, M} (max) = 16.350 lb-pul, d = 2,83 pul

400 ib

7001b
D

12001b 19201b

Fig. 9-13

A un eje soportado por cojinetes separados 36 pul se trasmite potencia por medio de una correa que se mueve
sobre una polea de 18 pul, la cual sobresale 10 pul del cojinete derecho. La potencia se trasmite desde el eje por
medio de una correa que se mueve sobre una polea de 10 pul localizada en el punto medio entre los cojinetes.
Las correas conductoras forman éngulo recto entre si y sus tensiones estan en la relacién 3 a 1, estando limitada
a 600 Ib la tension total en el ramal tirante de cualquiera de las correas.

(a) Hacer los diagramas de momentos.

(b) Determinar el didmetro necesario para el eje de trasmisién si es de acero SAE 1045 (resistencia ltima a la
traccién 97.000 psi, limite elastico en traccién 58.000 psi). Suponer Ky = 15yK; = 1,0.

(¢) Calcular la deformacién por torsién en grados.

Resp. Mt (max) = 2000 Ib-pul, My (max) = 7520 Ib-pul, d = 1,64 pul, 9°= 0,377°

Un eje de acero de 60 pul de largo tiene aplicado un momento de torsién de 10.000 1b-pul por medio de una polea
localizada en el centro del eje. Un engranaje situado en el extremo izquierdo del eje le aplica un momento de
torsion de 8000 lb-pul mientras un engranaje localizado 9 pul a la izquierda del extremo derecho del eje le apli-
ca un momento de torsién de 2000 lb-pul. Calcular la deformacién angular del eje si su didmetro es de 2 pul
para una longitud de 36 pul desde el extremo izquierdo del eje y de 1,5 pul para el resto de su longitud. Despre-
ciar el efecto de cufieros en el célculo. Resp. 0,424°

Un tramo horizontal de un eje comercial estd soportado por dos cojinetes separados 5 pies. Un engranaje acuna-
do, con evolvente a 20° y 7 pul de didametro, estd localizado 16 pul a la izquierda del cojinete derecho y es condu-
cido por un engranaje situado directamente detras de él. Una polea de 24 pul de didmetro esta acunada al eje
20 pul a la derecha del cojinete izquierdo y conduce una polea por medio de una correa horizontal colocada direc-
tamente detras de ella. La relacién de tensiones en la correa es de 3 a 1, con el ramal flojo en la parte superior.
Se trasmiten 60 hp a 330 rpm. Ky = K¢y = 1,5,

(a)} Hacer los diagramas de momentos, indicando los valores en los puntos de cambio.

(b) Calcular el didmetro necesario del eje.

(c¢) Calcular la deformacién angular en grados.

Resp. Mt (max) = 11.450 Ib-pul, M} (max) = 38.500 Ib-pul, D = 3,72 pul, 6 = 0,0677°

Un eje macizo y un eje hueco deben tener la misma resistencia en torsién. El eje hueco debe ser 10% mayor

en diametro que el macizo. ;Cuél ser4 la relacién entre el peso del eje hueco y el del macizo? Ambos ejes deben
ser del mismo material. Resp. El eje hueco pesard 0,6 del peso del eje macizo
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18. El coeficiente de rozamiento entre el disco seguidor y la leva que se muestran en la figura 9-14 es 0,3. El mo-
mento de torsién necesario para girar la leva bajo estas condiciones es suministrado en el extremo derecho del
eje de levas. Si el eje de levas esta hecho de acero SAE 1020 templado y normalizado para una resistencia ulti-
ma a la traccién de 80.000 psi y un limite de fluencia de 56.000 psi, ;cudl es el didmetro minimo requerido de
acuerdo con el cédigo de ejes ASME? Los factores de choque y fatiga seleccionados para las condiciones de car-
ga son Kp = 2,0y K¢ = 1,5. Despreciar el peso del eje y suponer que es continuo de cojinete a cojinete. Se
supone, ademas, que el momento de torsién méximo se presenta cuando el seguidor estd en la parte superior
de su recorrido, donde se muestra en la figura 9-14. Resp. d = 1,01 pul

500 1b

R

il

A

-+

—

L 5”—--1-— 8” -

Fig. 9-14 Fig. 9-15

19. Dos cojinetes separados 36 pul soportan un tramo de un eje comercial. Un engranaje de 500 b, 30 pul de dia-
metro y evolvente a 20° esta acunado al eje, 8 pul a la derecha del cojinete derecho. Una rueda dentada de 12 pul
esta acufiada al eje, 20 pul a la derecha del cojinete izquierdo. El peso combinado de la rueda dentada y de la
parte de la cadena tomada por el eje es de 210 Ib hacia abajo. Suponer que no hay tensién en el ramal flojo
de la cadena. El engranaje recibe 9 hp a 210 rpm desde un engranaje localizado encima de él. Cinco hp son to-
mados del eje en la rueda dentada y el resto son tomados del eje mediante un acoplamiento flexible localiza-
do 6 pul a la izquierda del cojinete izquierdo. La figura 9-15 muestra una vista extrema de la disposicién, tal
como se observa desde la derecha.
(a) Hacer los diagramas de momentos, indicando los valores en los puntos de cambio.

(b) Calcular el didmetro del eje, con base en su resistencia.
20

(¢) Calcular la deformacién angular en grados del extremo derecho del eje con respecto al izquierdo, bajo la
accion de las cargas, despreciando el efecto de los cufieros y el aumento de rigidez por los cubos de la rueda
dentada y de la polea.

Resp. Mt (max) = 2700 lb-pul, Mp (max) = 4700 lb-pul, d = 1,86 pul, 6 = 0,389°

. Un eje montado entre cojinetes separados 31 pies trasmite 13.000 hp a 90 rpm. El eje pesa 14.850 lb, tiene un
didmetro exterior de 18 pul y un didmetro interior de 12 pul. Determinar el esfuerzo producido en el eje v la de-
formacién angular entre los cojinetes. Considerar el peso del eje.

Resp. s = 9920 psi, 0 = 1,95°

21. La figura 9-16 muestra una disposicién de un mo- Rator del motor __ Rotor del excitador Pinidn de 8
tor y un excitador con un pinén sobre el mismo eje. 40001b m 100010 m oS B0t
El pinén conduce un engranaje colocado directa- (257
mente debajo de él. El motor desarrolla 75 hp a 200
rpm. El excitador absorbe 5 hp y el resto sigue al
pindn. El motor y el excitador estan montados so-
bre el eje por medio de un ajuste de presidén, mien-
tras que el pinon estd acuiniado al eje. Fig. 9-16

20 20— 20" 10"

Para esta unidad, ;cudl es el didmetro reque-
rido del eje (usando un didmetro constante)? El eje debe construirse de acero SAE 1035, el cual tiene una resis-
tencia ultima de 75.000 psi y un limite de fluencia de 48.000 psi. El angulo de presién de los engranajes es 20°
y se usan dientes ‘“‘stub”. Despreciar concentraciones de esfuerzos debidas al ajuste de presion.

Hacer todos los diagramas de momentos, indicando los valores en los puntos de cambio. K = 1,5y
K¢ = 15.

Resp. My = 23.600 lb-pul, My (max) = 69.200 Ib-pul, ss (permisible) = 13.500 psi, d = 3,81 pul




130 TRASMISION DE POTENCIA MEDIANTE EJES

22, Un eje de 18 pies de largo y 1% pul de didmetro gira a 500 rpm y tiene una potencia de entrada de 10 hp en un
extremo. Desde un punto a 8 pies del extremo mencionado se toman seis hp, mientras los 4 hp restantes se to-
man del extremo opuesto. Usando G = 12 x 108 psi, encontrar la deformacién angular de un extremo rela-
tiva al otro, debida a esta carga. Resp. 0@ = 2,49°

23. Un eje macizo de 9 pul de didmetro se usa para conducir la hélice de un barco de mar. Es necesario reducir el
peso del eje en un 70%. ;Cudles deben ser las dimensiones de un eje hueco hecho del mismo material del eje
macizo? Resp. do = 15,771 pul, d; = 14,980 pul

24. Un eje tiene un didmetro constante y la distancia entre los soportes (cojinetes) es 32 pul. Dos poleas acufiadas
al eje se encuentran localizadas entre los cojinetes. Una polea, de 8 pul de didmetro y 20 1b de peso, est4 localiza-
da 8 pul a la derecha del cojinete izquierdo; la otra polea, cuyo didmetro es de 16 pul y cuyo peso es de 60 b,
estd localizada 22 pul a la derecha del cojinete izquierdo.

El eje gira a 900 rpm. Los ramales tirantes y flojos de las correas son horizontales y paralelos. Veinte hp
son suministrados a la polea de 8 pul. La potencia se trasmite desde la polea de 16 pul a otra polea localizada
de modo que se produzca el momento de flexién minimo en el eje, con los ramales de la correa horizontales,
como ya se dijo.

El esfuerzo en la correa esta limitado a un méaximo de 300 psi. La relacién entre el didmetro de la polea y
el espesor de la correa estd limitada a un minimo de 30. Se usara un espesor de correa de ¢ pul. El coeficiente
de rozamiento entre la correa y la polea puede tomarse igual a 0,3.

El eje estd hecho de acero SAE 1035 laminado en caliente, para el cual la resistencia altima puede tomarse
como 80.000 psi y el limite de fluencia como 49.000 psi. El eje estd montado sobre cojinetes con un ajuste de
clase 2.

Las condiciones de carga son estacionarias, sin choque.

Determinar el didmetro necesario del eje basado en resistencia, deformacién en los cojinetes y velocidad
critica. Despreciar el peso del eje y de las poleas en los cdlculos por resistencia y deformacién.

Resp. Didmetro del eje = 1,5 pul con base en la resistencia y de acuerdo al cédigo ASME. Para este didmetro la
velocidad critica es 2720 rpm, la cual estd por encima de la velocidad de operacién en condiciones de segu-
ridad. La deformacién estdtica bajo la polea de 20 Ib es 0,0039 pul, y la deformacién estética bajo la polea
de 60 1b es 0,005 pul. Se requiere un didmetro del eje de 2,25 pul para prevenir excesos de deformacioén en
los cojinetes con base en una relacién L/D de 1,5.



Capitulo 10

Diseno de acoplamientos

LOS ACOPLAMIENTOS se usan para conectar secciones de ejes o para conectar el eje de una ma-

quina conductora con el de la maquina conducida. Esto permite una co-
nexién permanente, en contraste con los embragues, los cuales producen acoplamiento o desacopla-
miento, a voluntad. Los embragues se tratan en una seccién diferente.

LA CLASIFICACION de los acoplamientos puede hacerse sobre la base de que los disefios sean rigi-
dos o flexibles.

(A) Acoplamientos rigidos:

Como un acoplamiento de bridas, uno de compresién o un acoplamiento cdnico. Es-
te tipo de acoplamiento es recomendable para velocidades bajas en ejes alineados con pre-
cision.

(B) Acoplamientos flexibles:

Como un acoplamiento flexible Falk, un acoplamiento Oldham, un acoplamiento tipo
engranaje, un acoplamiento de rodillos o de cadena silenciosa, etc.
Los acoplamientos flexibles se usan:
(a) Para tener en cuenta pequenas cantidades de desalineamiento no intencionales.
(b) Para suministrar un “extremo flotante”, esto es, movimiento axial del eje.

(c) Para aliviar el choque, suministrando trasferencia de potencia por medio de
resortes o para absorber algunas de las vibraciones en el acoplamiento.

Los acoplamientos pueden clasificarse también de acuerdo a su uso, especificado por la relacion
entre las lineas centrales de los ejes conectados:

(1) Las lineas centrales de los ejes son colineales.

(2) Las lineas centrales de los ejes se intersectan. (Puede usarse una unién universal de uno cual-
quiera de los numerosos tipos existentes.)

(3) Las lineas centrales de los ejes son paralelas pero no colineales. (Puede usarse un acoplamiento
Oldham con su elemento central deslizante. Este tipo de acoplamiento debe evitarse en lo
posible con cargas pesadas, a causa del rozamiento debido al deslizamiento.)

Como los acoplamientos rigidos pueden trasmitir flexién en un eje, esto origina esfuerzos que
pueden producir falla por fatiga. Es deseable, por consiguiente, proporcionar buen alineamiento y locali-
zar el acoplamiento en donde el momento de flexién sea practicamente nulo. Asi, tanto los acoplamien-
tos rigidos como los flexibles, se analizan generalmente sé6lo para torsion.

Aun cuando pueden comprarse acoplamientos normalizados por los fabricantes, el andlisis y el
proporcionamiento de las diferentes partes ilustra el procedimiento del disefio aplicado a un elemen-
to particular de una maquina.
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PROBLEMAS RESUELTOS

2,000
2,002
pul. Sobre un circulo de 5 pul de didmetro se colocan cuatro

pernos maquinados en orificios escariados. Si los pernos
estdn hechos del mismo material del eje, SAE 1030, el cual
tiene una resistencia ultima en traccién de 80.000 psi y un
limite de fluencia en traccién de 50.000 psi, determinar el
tamano necesario de los pernos para que tengan la misma ca-
pacidad del eje en torsién. Referirse a la figura 10-1, donde se
muestra la mitad del acoplamiento.

Solucion:

(a) La capacidad del eje, determinada del codigo ASME, se encuen-
tra de

3 _ 16
D= g Mok
'S
que es la ecuacion para un eje macizo sometido a torsién unica-
mente. Entonces

= L e MK, = 17.000 Ib-pul
7(14.400)0,75) "t t ° o &

donde sg es el menor de (0,18)Su = 0,18(80.000) = 14.400 psi
y (0,3)sy¢ = 0,3(50.000) = 15.000 psi
v la tolerancia por efecto del cufero es 0,75.

2,000

2,002

l

(6) El acoplamiento puede disenarse para choque y fatiga, K; iguala ], o (Mth) puede dejarse como un pro-

ducto y mantenerse durante el analisis. Se obtiene el mismo resultado final.

(¢) El analisis de los pernos puede hacerse en diferentes formas:

(1) Suponer que los pernos estan apretados a mano, y que la carga se trasfiere desde una de las mita-
des del acoplamiento a la otra por medio de un esfuerzo cortante uniforme en el véstago del perno.

(2) Suponer que los pernos estdn apretados a mano, y que la carga se trasfiere desde una de las mi-
tades del acoplamiento a la otra por medio de un esfuerzo cortante maximo en el véstago del per-

no igual a 4/3 del esfuerzo cortante promedio.

(3) Suponer que los pernos estdn suficientemente apretados de modo que la potencia se trasmite
desde una mitad del acoplamiento a la otra por rozamiento.

(4) Suponer que los pernos estan apretados y que parte de la potencia se trasmite por rozamiento y

el resto se trasmite por corte en los pernos.

Es corriente suponer en (1) y (2) que todos los pernos comparten la carga proporcionalmente, para per-
nos bien acabados y orificios escariados o taladrados. (Si los pernos se colocan en orificios holgados, es tam-

bién corriente suponer que la mitad de los pernos es efectiva.)

(d) Usando (I) arbitrariamente, lo que da el disefio mds conservador,

MKy = sy(§7d?)zDgoXn) o  17.000 = 14.400 (&7d”)(% x5)4), y

donde ss = esfuerzo cortante permisible, psi
d = didmetro del perno, pul, (didmetro del vastago)
DEC = didametro del circulo de pernos, pul
n = numero total de pernos para orificios taladrados y escariados.

d = 0,387 pul

(Notar que s, para el perno es el mismo obtenido del cédigo de ejes ASME.) Usar, por tanto, un perno

de 3/8 pul o uno de 7/16 pul.

(e) Usando ), M;K; = %ss(&WdQ)(% Dgo Xn), de la cual d = 0,447 pul; puede usarse un perno de 7/16 pul.

(f) El problema siguiente ilustrara una solucidn, utilizando (3).
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2. En el disefo de un acoplamiento rigido de bridas, es bastante frecuente suponer que los pernos se
aflojan con el uso y que la capacidad del acoplamiento se basa, en parte, en los esfuerzos cortantes
que se producen en los pernos. El efecto de apretamiento de los pernos, con el rozamiento como
base para la trasmisién de potencia, se desprecia normalmente. Sin embargo, el propdsito de este
problema es evaluar la capacidad de un acoplamiento particular, con base en el rozamiento

Suponer un acoplamiento de bridas con las siguientes
especificaciones:

Nimero de pernos, 6

Didmetro de los pernos, 5 pul 5

Carga inicial de los pernos, 5000 b en cada uno 2
b

8" Dia,
7" Dia.

Didmetro interior de contacto, 7 pul
Diametro exterior de contacto, 8 pul ol ]
Velocidad de rotacién del acoplamiento, 300 rpm
Coeficiente de rozamiento, 0,15

Diametro del eje, 2 pul

Fig. 10-2

Material del eje: SAE 1045, normalizado, con resistencia ultima a la traccién de 85.000
psi y limite de fluencia 45.000 psi.

Los pernos serdn colocados en agujeros de gran holgura. Referirse a la figura 10-2.

Determinar:

(1) La capacidad méxima de potencia con base en que el deslizamiento se presenta
entre las caras de contacto.
(2) Comparar la capacidad de potencia del eje con la capacidad por rozamiento. Suponer

condiciones de carga estacionarias y que el eje esta sometido a torsién unicamente.
Solucion:
(a) La capacidad de momento de torsién, con base en el rozamiento, es (véase capitulo 14)

My = F'fRf = 30.000(0,15)(3,75) = 16.900 Ib-pul

donde F <= fuerza axial causada por la carga de los pernos = 30.000 lb
= coeficiente de rozamiento
oL i 3 a
Rf = radio de rozamiento = E(M> = _2_(&_) = 3,75 pul,
3 "RZ2_R} 347357

lo cual supone que la presion estd distribuida uniformemente.

_MN 169006000 g0

Potencia por rozamiento = i k
63.024 63.024

(h) Capacidad del eje,
M, = ss7DY16 = 13.500(0,75) 7D%16 = 15.900 lb-pul,
donde S5 €s el mas pequeno entre 0,18(85.000) = 15.300 psi y 0,3(45.000) = 13.500 psi.
Notar el factor 0,75 que tiene en cuenta la concentracién de esfuerzos.

MiN
Capacidad del eje = i et = 75,7 hp
63.024 63.024

(¢) Para los datos dados, el acoplamiento tiene una capacidad de potencia mayor con base en el rozamiento
(80,4 hp) que con base en la capacidad del eje (75,7 hp).
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3. Los problemas 1y 2 se ocupaban del diametro de perno necesario para

trasmitir potencia a través de un acoplamiento de bridas. En este pro-
blema se tratan las proporciones necesarias para las diferentes partes de
un acoplamiento de bridas. Establecer las ecuaciones o relaciones nece-
sarias para determinar (a) el didmetro del cubo Dy, (b) espesor t del
vastago, (c) espesor h de la brida. Referirse a la figura 10-3.

Solucion:
(a) El didmetro del cubo se establece por medio de proporciones. El didmetro del
cubo debe ser alrededor de 12 a 2 veces el diametro del eje. Asi,
Dy = 1305 a 2p

(b) El espesor minimo de t se basa en dos consideraciones: (I) Corte en el plato.
(2) Contacto entre el plato y el perno suponiendo que los pernos estan apre-
tados a mano y estdn presionados contra el plato.

(1) Corte en el plato: La capacidad del plato se basa en el corte del
area menor, que ocurre en la unién del cubo y
del plato.

2My

TS D;

Dy
Mt = SS(WDH‘)—? o t =

h
d
—1
=
|
Dg -
By
|

| TR

t
Fig. 10-3

Generalmente, el valor de ¢t determinado de la ecuacién anterior es muy pequeno y la dificultad de fundi-

cién hace necesario usar un espesor mucho mayor que el calculado.

(2) Contacto del perno y el plato: La capacidad basada en el contacto es

D M.
M, = s (dt)ﬁn ) t = 2
=g 2 $5dDpn
5~~BC
donde s, = presion de contacto permisible para el perno o el plato (el que sea mas débil), psi de
B
drea proyectada
d = diametro del perno, pul
DBC’ = didmetro del circulo de los pernos, pul
n = numero de pernos efectivos, tomado como todos los pernos si se usan pernos bien

terminados en orificios escariados y tomado como la mitad del nimero total de
pernos si éstos estdn colocados en orificios holgados. Notar que esta hipétesis es arbi-

traria, pero da un resultado de disefio muy conservador.

(¢) El espesor de la brida se basa en proporciones y requisitos de fundicién.

. Un acoplamiento tipo Falk esta acunado a dos ejes de trasmisién de 1 pul (con ss permisible = 8000
psi para ejes no acunados, 6000 psi para ejes acufiados), como muestra la figura 10-4. El eje gira a
950 rpm. Si la banda de conexion estd a 1,50 pul del centro de los ejes, jcuantos dobleces de 0,010

por 0,100 pul de acero (SAE 1045, templado en agua
y sacado a 600°F) se requieren? El elemento de co-
nexion debe tener el 95% de la resistencia del eje de

acuerdo con su capacidad de operacién segiin el c6- (

digo ASME. ;Bajo qué condiciones podria operarse

este acoplamiento a 13,5 hp? El acero SAE 1045

templado en agua y extraido a 600°F puede consi-

derarse que tiene una resistencia al fallar en trac-
cion de 150.000 psi y un limite de fluencia de
114.000 psi.

Solucidn:

(a) Capacidad del eje, usando Sy = 6000 psi, con per-

miso para el cufero:

My = s;7d%16 = 600077(1°)/16 = 1180 Ib-pul

Fig.10-4
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(b) Suponiendo que los dobleces estan sometidos unicamente a corte, su capacidad es
M, = ssthan o 0,95(1180) = (27.000) (0,010)(0,100)(1,5)(n)
donde S, = esfuerzo cortante permisible, tomado como 0,18 de la resistencia dltima, como sugiere el
codigo ASME, o 0,18(150.000) = 27.000 psi
= espesor de la banda de acero, 0,010 pul

k = altura de la banda de acero, 0,100 pul

Rf = radio del centro del eje al doblez

n = nuamero de dobleces.

Resolviendo, n = 27,6; usar 28 dobleces.
(¢) Para 28 dobleces, la capacidad es
My = ssthan — (27.000)(0,010) (0,100) (1,5) (28) = 1140 Ib-pul

MyN __ 1140(950)
63.024 63.024
miento a 13,5 hp con posibilidad del 30% de sobrecarga.

- La capacidad segura es = 17,2 hp. Por tanto, puede operarse el acopla-

5. Un acoplamiento universal (unién universal, o union Hooke) se usa para conectar dos ejes que se
intersectan pero que no estin necesariamente en la misma linea, como muestra la figura 10-5.
La velocidad angular del eje de salida no es igual a la velocidad angular del eje de entrada, salvo
que ambos ejes estén en linea. La relacién de velocidades es

/V
28n cos 6
Ng 1 — cos?dsen?d
1
donde N52 = velocidad angular del eje conducido
Ny, = velocidad angular del eje motor

angulo entre lineas centrales de los ejes
o — 4ngulo del eje motor desde la posicién donde los pasadores del yugo del eje
conducido estdn en el plano de los dos ejes.

D
I

Un momento de torsién de 360 lb-pul se aplica al eje S; de una unién universal, en la cual S; ¥y
el eje de salida S, estdn en el mismo plano horizontal.

(a) Determinar el momento sobre el eje S, para la posicién mostrada en la figura 10-5.

(b) Determinar el tamafio de los pasadores de la cruceta para un esfuerzo de contacto permisible de
2000 psi (por area proyectada), un esfuerzo de traccién permisible de 20.000 psi, y un esfuer-
zo cortante permisible de 10.000 psi.

(¢) Calcular el esfuerzo cortante maximo sobre la secciéon E-E, la cual estd a 2 pul del eje Y-Y.

Solucidn:

(a) Existen varias formas de determinar el momento de torsién sobre S,. Un método consiste en examinar
la cruceta, aplicando las ecuaciones de equilibrio y determinando que las dnicas fuerzas que pueden
aplicarse son las mostradas en el plano de la cruceta. Sea F cada una de las fuerzas sobre la cruceta. Las
componentes de F, que actan sobre S, son F cos 20° y Fsen 20°. El elemento de torsién sobre S debido
a la accién de la cruceta es My = 360 = (F cos 20°)(2), de la cual F = 191,5 lb. El momento sobre el
eje S, es F(2) = (191,4)(2) = 383 lb-pul. Notar que, para la posicién mostrada, S, esta Unicamente
en torsién, mientras S, estdtanto en flexion como en torsién. Si el eje Sy se rota 90°, S, estara inicamente
en torsiéon, mientras el eje S, estard sometido a torsién y flexion.

Un segundo método consiste en usar la relacién de velocidades angulares para obtener el momento
de torsién. Si no hay pérdidas por rozamiento la potencia que entra debe ser igual a la que sale, esto es,
Ts,Ns,  Ts,Ns, cos 0

- Te No = To (Ng — 27
63.024  63.024 ¥ e S MV81 T cos?asenzd

Entonces para Ts = 360 lb-pul, § = 20° y a = 90°, para la posicién mostrada, se obtiene Ty =
360/(cos 20°) = 383 lb-pul, que es el momento de salida. Esto estd de acuerdo con el andlisis de fuerzas.
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¢ P

1Y

Cruceta de conexién

F cos 20¢ = 1914 cos 20

= i1 F sen A¥ = 191,4 sen 20°
65,4 1b

65,4 1b M = (1791(2) = 358 |b-pul

F cos 20°

Fig. 10-5

(b) El didmetro de los pasadores dependera de la carga mdxima, la cual se presenta en la posicién mostrada.
La carga méxima en el pasador es 191 Ib.

(1) Didmetro del pasador con base en el contacto: s, = i ,L, 2000 = g, d = 0,384 pul
b A zd 7d
Il L
(2) Diametro del pasador con base en la flexién: & = &, 20.000 = %ﬂ(id) , d = 0,29pul
I (77/64)d
(3) Didmetro del pasador con base en el corte trasversal: s. = (i)E 10.000 = (i)( 191 )
S 3°4° 37 gmd?”

d = 0,18 pul

Por tanto, el contacto impone el didmetro minimo del pasador; un didmetro de 7/16 pul puede usar-

se satisfactoriamente. ,
X 2) (2 65,4
(¢) Esfuerzo maximo de compresién en la seccién E-E,s = e + . - (1719x2)() +

8850 psi.
I 4 %(1%)/12 F(1)

Corte maximo = %(8850) = 4425 psi
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PROBLEMAS PROPUESTOS

Un acoplamiento rigido de bridas estda montado con cinco pernos en orificios escariados en una circunferencia
de didmetro 6 pul. Los ejes son de acero comercial (esfuerzo cortante permisible = 8000 psi; 6000 psi tomando
en cuenta el efecto del cufero) y tienen 1—:—2— pul de didmetro. Determinar el didmetro normalizado del perno
para trasmitir la resistencia del eje, segn el cédigo ASME.

(a) sobre la base de que los pernos estin flojos y el esfuerzo cortante estd distribuido uniformemente.
(b) sobre la base de que los pernos estan flojos y el esfuerzo cortante méximo en el perno es 4/3 del valor medio.
El esfuerzo cortante admisible en el perno es 10.000 psi,

Resp. (@) d = 0,270 pul, usar -I%pul. (b) d = 0,312 pul, usar %pul

. Un acoplamiento de bridas conecta dos tramos de un eje comercial de 2 pul de didmetro. Las bridas estdn uni-

das por medio de cuatro pernos del mismo material del eje. Los pernos estan colocados en orificios holgados. El

diametro del circulo de pernos es 9,5 pul y el espesor de la brida es 7/8 pul.

(a) Determinar el didmetro minimo del perno requerido para trasmitir el momento de torsién que puede
trasmitir el eje.

(b) (Qué potencia puede trasmitirse a 200 rpm bajo condiciones estacionarias de carga?

Basar los calculos en la hipétesis de que las tuercas de los pernos pueden aflojarse durante la operacion.

Resp. (a) Diametro del perno = 0,398 pul; usar un didmetro de % pul 0% pul (basados en que el esfuerzo
cortante es uniforme). El diametro del perno basado en el rozamiento es 0,0708 pul, con una presion

de rozamiento permisible igual al doble del corte permisible. El rozamiento no controla el diseno.

(b) 29,9 hp bajo condiciones estacionarias de carga (capacidad de momento de torsién = 9420 lb-pul)

Cada una de las mitades de un acoplamiento rigido de bridas con pernos ajustados, para un eje de diametro D,
debe instalarse sobre éste por medio de una cufia cuadrada de 1,25 D de largo. Deben usarse cinco pernos sobre
una circunferencia de didmetro 5D. Suponer que el acoplamiento, los pernos, el eje y la cuna son del mismo ma-
terial.
(a) ;Cudl debe ser el didmetro d de los pernos, en funcién de D, para que el acoplamiento y el eje tengan la
misma resistencia en torsién?
(b) ¢Cuales deben ser las dimensiones de la cufia, en funcién de D, si la cuha debe trasmitir la capacidad total
del eje de torsién?
Resp. (a) Con base en corte uniforme, d = 0,122 D. Con base en que el corte maximo = 4/3 del promedio,
d=0,141 D
(b) Ancho = espesor = 0,236 D

Las dos mitades de un acoplamiento ajustado sobre ejes de acero de 4 pul estan unidas con 6 pernos de 3/4 pul
colocados sobre orificios taladrados con holgura sobre una circunferencia de 10 pul. La resistencia dltima en
traccién y compresién del material del eje y de los pernos es 64.000 psi y la resistencia de fluencia es 48.000 psi.
Suponiendo que el esfuerzo permisible para el perno puede determinarse usando el cédigo ASME, calcular la
potencia que puede trasmitirse seguramente con esta combinacién de eje-acoplamiento a 180 rpm. Suponer que
la carga de flexion sobre el eje es despreciable y que prevalecen las condiciones de carga estacionarias.

Resp. Hp = 217 (con 76.000 1b-pul de capacidad de momento de torsién para los pernos, utilizando una distri-
bucién uniforme de esfuerzos cortantes y con 108.000 Ib-pul de capacidad de momento de torsién para el
eje)

Un momento M, = 360 Ib-pul se aplica al eje S; de una unién universal. Determinar
(a) el momento de torsiéon sobre el eje S,
(b) la fuerza sobre los pasadores de la cruceta,
(¢) las reacciones A, B, C y D.
Referirse a la figura 10-5 y rotar el eje Sy 90° a partir de la posicién mostrada.
Resp. (a) 348 lb-pul
(b) 180 lb
(c) Fuerzaen A=0, en B=0, en C=4111b, en D =411 1b




Capitulo 11

Cunas, pasadores y estrias

LAS CUNAS se usan para prevenir el movimiento relativo entre un eje y el elemento conectado a
través del cual se trasmite un momento de torsién. Aun cuando los engranajes, las po-
leas, etc, estdn montados con un ajuste de interferencia, es aconsejable usar una cufa disefiada para

trasmitir el momento total.

LOS TIPOS COMUNES DE CUNAS son la cuadrada (figura 11-1(a)), la plana (figura 11-1(b)),
la cufia Kennedy (figura 11-1(c)), y la cufia tipo Woodruff

(figura 11-1(d)).

b, b

[ o AT 95
t— b

(a) (Ib) (c)

Fig. 11-1

El ancho de la cufia cuadrada o plana es generalmente una cuarta
parte del didmetro del eje. Estas cufas pueden ser rectas o ahusa-

(d)

Ahusamiento

das aproximadamente '&IT pul por pie. La figura 11-2 muestra una
cuna con cabeza. Cuando es necesario tener movimiento axial re-

el

I
= = pit] por pie
3 PHIPOFR

i
Ao e

J']

lativo entre el eje y la parte acoplada se usan cufias y ranuras. Exis- o Wb

ten normas ASME y ASA para las dimensiones de la cufia y de la
ranura.

EL DISENO DE CUNAS CUADRADAS Y PLANAS puede basarse
en los esfuer-
zos cortantes y de compresién producidos en la cufia como resultado del mo-
mento de torsién trasmitido. Las fuerzas que acttian sobre la cuha se mues-
tran en la figura 11-3. Las fuerzas F' actian como un par resistente para
prevenir la tendencia de la cuha a rotar en el cufiero. La localizacién exacta
de la fuerza F no es conocida y es conveniente suponer que actda tangen-
cialmente a la superficie del eje. Esta fuerza produce esfuerzos cortantes y
de compresién en la cuna.
La resistencia al momento de torsién del eje T' puede aproximarse
por T = Fr, donde r es el radio del eje. El esfuerzo cortante s; en la cuia
es

F Fr T

S Nor e T

donde L es la longitud de la cufa.
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Fig. 11-2
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Fig. 11-3
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El momento de torsién del eje que puede soportar la cufia, desde el punto de vista del corte, es
T, = sgbLr

El esfuerzo de compresién s, en la cufia es

- F U Fr T

/2L — @/2Lr ~ (t/2)Lr

Sc

El momento de torsién del eje que puede soportar la cufia, desde el punto de vista de la compre-
sidn, es

s sc(t/Z)Lr

(o

Una cuna cuadrada puede soportar el mismo momento de torsién del eje tanto desde el punto de
vista del corte como desde el punto de vista de la compresion. Esto se prueba en uno de los problemas re-
sueltos igualando las dos ecuaciones del momento y usando la relacién aproximada s, = 2s5 para
aceros ductiles. Sobre la misma base, las cufas planas mas anchas que profundas fallan en compre-
sién, y las que son mas profundas que anchas fallan en corte.

LOS PASADORES se usan en uniones articuladas que conectan dos barras cargadas en traceion o en
compresién, como se muestra en la figura 11-4(a). Una carga excesiva F puede
hacer fallar la unién debido a cualquiera de los siguientes esfuerzos producidos:

1. Esfuerzo de traccién en la barra: T do*l
4 F

5
¢ mD* E

2. Esfuerzo de traccién en el drea del ojo; véa- F F
se la figura 11-4(b):

O g NG
t (do—d)b ==

3. Esfuerzo cortante en el ojo debido al ciza- ]-d-l
llamiento; véase la figura 11-4(c):

F
s = —— (a)
s b (do_ d) aprox.
4. Esfuerzo de traccién en el area neta de la
horguilla: F

t T (d,-d)2a
5. Esfuerzo cortante en la horquilla debido al
cizallamiento: do

L, T A
2a(d,—- d) aprox.

6. Esfuerzo de compresiéon en el ojo debido
a la presién de contacto del pasador:

o
T | 78

(b

7. Esfuerzo de compresién en la horquilla de-
bido a la presién de contacto del pasador:
ol
¢ 2da

8. Esfuerzo cortante en el pasador:

. - F _ Z2F

& A 77d2

Fig.11-4
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9. Esfuerzo de flexién en el pasador, basado en la hipétesis de que el F
pasador estd soportado y cargado como muestra la figura 11-5. El ““l
momento maximo de flexién Mb ocurre en el centro del pasador.

My=Fbss, 1 =md*/64, c = ajs, v g
s = & = 4_” S e
0 [ d°
.. . . F Fig. 11-5
10. Esfuerzo de compresién en el pasador debido al ojo: 52 S

b

11. Esfuerzo de compresién en el pasador debido a la horquilla: Se Ef—d
LAS CONEXIONES CON ESTRIAS, como muestra la figura 11-6 se usan para permitir el movi-

miento relativo axial entre el eje y el cubo del miembro co-
nectado. Las estrias son cufas hechas integralmente con el eje y generalmente son cuatro, seis o diez. Los
cufieros son elaborados en el cubo para el ajuste requerido. Las estrias generalmente se hacen con lados
rectos o cortados con perfil de envolvente. Cuando existe movimiento axial relativo en una conexién es-
triada, la presién lateral sobre las estrias debe limitarse a cerca de 1000 psi. La capacidad de momento
de torsion de una conexién con estrias es

T = pAr,

donde

presion permisible en las estrias, < 1000 psi
drea total de las ranuras, pul? estrias, pul®
3 (D — d)(L) (ntmero de estrias), pul®
D = diametro del eje, pul
d = D — dos veces la profundidad de la estria, pul

S
II

L = longitud del cubo, pul
r, = radio medio, pul
S22\
Fig. 11-6

Fig. 11-7

LOS PASADORES CONICOS, similares al mostrado en la figura 11-7 se usan frecuentemente para

acuiar los cubos a los ejes. El didmetro del extremo mayor del pasa-
dor es generalmente alrededor de una cuarta parte del didmetro del eje. La capacidad de este tipo de
conexion estd determinada por las dos areas de corte del pasador. El pasador de acufiamiento se usa
algunas veces como pasador de corte.
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PROBLEMAS RESUELTOS

. Probar que una cufia cuadrada es igualmente resistente en corte y compresion.
Solucion:

Desde el punto de vista de la compresién una cufia puede soportar el siguiente momento de torsién:
T, =s.{¢/2)Lr.
Desde el punto de vista del corte una cufia puede soportar el siguiente momento de torsién: Ts =5, = bLr.

Igualando las dos ecuaciones del momento para establecer la misma resistencia en corte y compresion, y
suponiendo que S, = 285 , tenemos T.= Tg, ZSs(t/Z)Lr, y t = b(una cufa cuadrada).

Determinar la longitud de una cufia cuadrada, si ésta y el eje deben tener el mismo material y la
misma resistencia.

Solucion:

El momento de torsién que puede trasmitir un e]e de didmetro d permitiendo una reduccién del 25% debi-
da a la concentraciéon de esfuerzos es T = 0,75 7rd® s, /16. Igualando este momento al momento que puede so-
portar una cufia cuadrada desde el punto de vista del corte tenemos

0,757d"s, /16 = sgbLr
Remplazar d/4 por by resolver para L = 1,18d; usar L = 1,25d.

. Una cufa cuadrada debe usarse para acufiar un engranaje a un eje de 1— pul. La longitud del cubo
del engranaje es 24 pul. Tanto el eje como la cuna deben hacerse del mlsmo material, el cual tiene
8000 psi de esfuerzo cortante permisible. ;Cudl es la dimensién minima de los lados de la cuna
cuadrada si se trasmite un momento de torsién de 3490 lb-pul?

Solucion:
Igualar la expresién del momento que puede soportar la cufia desde el punto de vista del corte a 3490 1b-pul
y resolver para b.
rLbs, = 3490, (1,4375/2)(2,5)(b)(8000) = 3490, b = 0,243 pul. Usar una cufia normalizada cuadrada de
0,25 pul.

. Una cuna de § pul de ancho por 5 3 pul de profundidad debe trasmitir un momento de 6000 lb- pul
desde un eje 15 pul de didmetro. La cufia de acero tiene un esfuerzo permisible de tracciéon y compre-

si6n de 16.000 psi y un esfuerzo permisible en corte de 8000 psi. Determinar la longitud requerida
de la cuha.

Solucion:

Como la cufia es mds ancha que profunda, fallard en compresiéon antes que en corte.
s (E/2)Lr "= 6000, (16.000)(0,375/2) (L)(0,75) =6000, L = 2,66 pul. Usar L = 2% pul.

Si la cufia del problema 4 hubiera tenido 3/8 pul de ancho y 4 pul de profundidad, ¢cudl habria
sido la longitud requerida para la misma carga y el mismo material?

Solucién:

En este caso la cuna es mas débil en corte que en compresién.
s4 bLr = 6000, (8000)(0,5) (L) (0,75) = 6000, L = 2 pul.

El pasador de una unién articulada como la mostrada en la figura 11-4(a) estd sometido a una
carga axial de 20.270 1b. Suponer que el espesor del ojo debe ser 1,5 veces el diametro del pasador. Los
esfuerzos permisibles del material en traccién y compresién debidas a la flexién son de 9000 psi, y el
esfuerzo permisible en corte es de 4500 psi. El esfuerzo admisible de apoyo es de 3000 psi. Determinar
el didmetro del pasador requerido.

Solucion:
Verificar el pasador para (a) flexion, (b) corte, (c¢) contacto
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- . (FL/8)(d/2) (20.270 x 1,5d /8)(d/2)
(a) Flexién: s, = == = 7Td4-/64 EES d*/64 :

I
d = 2,08 pul requeridas por flexién.

F F (20.270
(b) Corte: S, = & = ——, 4500 = .
s 4 27d”/4 amd®/a’
d = 1,7 pul requeridas por esfuerzo cortante.
X _ F _ (20.270
(¢) Contacto: $ = 75 = RETYE 3000 = 5% y

d = 2,1 pul requeridas por contacto. Usar d = 2T;-pul.

7. Una conexién de estrias de una trasmision de automévil consta de 10 estrias talladas en un eje de 23
pul de didmetro. La altura de cada estria es 0,214 pul y los cufieros en el cubo tienen 1,75 pul. Deter-
minar la potencia que puede trasmitirse a 2500 rpm si la presion normal permisible sobre las estrias
esta limitada a 700 psi.

Solucion:

Area total de las estrias = (0,214)(1,75) (10) = 3,74 pul?.
Momento = (3,74 x 700) (1,018) = 2660 lb-pul. Potencia = (2660) (2500) /63.000 = 106 hp.

8. Una cuna Woodruff de-3 pul por 1 pul se usa para acufiar un engranaje a un eje de acero SAE
1035 de l% pul de didmetro. La cufia se extiende - pul en el cubo de engranaje. La cuna ‘esta hecha
de acero SAE 1035 estirado en frio (s, = 92.000 psi y s, = 78.000 psi). Determinar la capacidad
de momento de torsion del eje de acuerdo con el codigo de ejes ASME. Calcular la capacidad de mo-
mento de torsién de la cufia usando un factor de seguridad de 1,5 basado en la resistencia a la fluen-
cia del material.

Solucidon:
El esfuerzo cortante permisible para ejes es el mas pequeno de 0,18 s, 6 0,30 Sy - En este caso el esfuerzo

permisible serda ss = 0,18(92.000) = 16.560 psi. Entonces, la capacidad de momento de torsién del eje, usando
una reduccion de 25% por el cufiero sera

T = 0,757D%, /16 = 0,7577(1,1875)°(16.560) /16 — 4100 Ib-pul

La capacidad de momento de la cufia en corte, usando un area A de 0,178 pul? serd

_ (0,6)(78.000) 1,1875 =
T = ssAsr = —1,5——(0,178)( B ) = 3290 Ib-pul

La capacidad de momento de torsién de la cufia en compresion sera (la cufia se extiende dentro del cubo t/2)

78.000 ~ 0,1875 1,1875
2

15 (T X y = 2900 Ib-pul

T = sy(E)Lr = (

Asi, la capacidad de momento de torsién de la conexién estia controlada por la capacidad de la cufa en
compresion.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

La figura 11-8 muestra una unién articulada hecha de acero SAE 1020. Suponiendo un esfuerzo permisible en
traccién de 15.000 psi, un esfuerzo cortante permisible de 7500 psi, y una carga axial de 5000 Ib, determinar:

(1) Una expresién algebraica para lo siguiente:
(a) Esfuerzo de traccién en la seccién A-A.
(b) Esfuerzo cortante en el pasador.
(c) Esfuerzo de contacto entre el pasador y la barra.
(d) Esfuerzo de contacto entre el pasador y el yugo.
(e) Esfuerzo de traccion a través del orificio en la barra.
(f) Esfuerzo de traccién a través del orificio en el yugo.
(g) Esfuerzo de flexién en el pasador.
(h) Desgarre de la barra por el pasador.
(i) Desgarre del yugo por el pasador.

_l'l

Resp. (a) s = 4F /11D?
(b) s. = 2F/7rd? :
(c) .SZ = F/de Yogs =l
(d) s, = F/2db Fig.11-8
(e) 4 = F/[e(m—d)]
() s = F/[2b(m-a)]
®) s, = 4Fc/md®
(h) s = F/2ce
(i) s = F/l2by2e)]

i

(2) Dimensiones de las diferentes partes.
Resp. D = 0,652 pul, d = 0,652 pul, ¢ = 0,66 pul, b = 0,33 pul, m = 1,306 pul, e = 0,505 pul

Algunas veces se usa una cufia como pasador de corte por razones econémicas, en el caso de sobrecargas extre-
mas. Un eje hecho de acero SAE 1045 con una resistencia ultima en traccién de 97.000 psi y un limite de
fluencia en traccién de 58.000 psi est4 trasmitiendo maxima potencia en torsién. El eje tiene dos pulgadas de
didmetro. Una cufa no normalizada (para un eje de 2 pul) de—.‘; X § pul debe usarse si es factible. ;Qué lar-
go debe tener la cufia si debe tener el 60% de la resistencia méxima del eje? La cufia debe ser de SAE 1030 esti-
rado en frio, con una resistencia altima en traccién de 80.000 psiy un limite de fluencia en traccién de 55.000 psi.

Resp. III Xi‘I X S'Epul

Un engranaje deslizante trasmite un momento de torsién de 6000 lb-pul a un eje de 13 pul de diametro me-
diante una cufia de § pul de ancho por %pul de espesor. Suponiendo que la cumnia estd hecha del mismo mate-
rial del eje y es tan fuerte como él, ;cudl es la longitud del cubo necesaria? Notar que en este caso la longitud
del cubo no es igual a la longitud de la cuna.

Resp. Longitud del cubo = 1,77 pul basada en- compresién

Una cuna cuadrada del2 X % pul se usa para trasmitir potencia desde un eje de 2 pul a un engranaje a través

de un cubo. Un momento de torsién de 15.000 lb-pul se aplica al engranaje. ;Cudl es la longitud necesaria de la

cufa si la carga es estacionaria? La cuna esta hecha de acero SAE 1035 laminado en frio con una resistencia ul-

tima a la traccién de 95.000 psi y un limite de fluencia de 60.000 psi. Usar el procedimiento de la ASME para

determinar los esfuerzos permisibles.

Resp. Longitud de la cufia = 1,75 pul. Usar 2 pul ya que la longitud de la cufa debe ser por lo menos igual al
diametro del eje para unas proporciones satisfactorias

Si una cufia y un eje estan hechos del mismo material, determinar la longitud necesaria de la cufa para tener
iguales resistencias en el eje y en ésta. La cufia es rectangular, con un ancho de D/4 y una altura de 3D/16.
El eje esta inicamente sometido a torsion.

Resp. Longitud de la cuha = 1,57D
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Un engranaje acuhado a un eje de 2 pul debe trasmitir un momento de torsién de 12.000 lb-pul en carga esta-
cionaria. Una cufia cuadrada de % X % pul con un esfuerzo permisible en corte de 9000 psi debe usarse. ;Qué
tan larga debe ser la cufia? ; Sera satisfactorio para el eje un acero SAE 1035 con un esfuerzo al fallar en traccién
de 80.000 psi y un limite de fluencia en traccién de 50.000 psi? Basar los cdlculos en el cédigo de ejes ASME.

Resp. Longitud de la cufia = 2,67 pul. El eje estaria esforzado por debajo de su esfuerzo permisible de 14.400 psi
de acuerdo con el cédigo

Determinar la relacién de las capacidades de potencia de los dos sistemas siguientes: Un eje de 1 pul de didme-
tro con una cuna de & X % X 2 pul y un eje de 1 pul de didmetro con un pasador de% pul de didmetro. El
pasador de acufiamiento es perpendicular a la linea central del eje y pasa a través de su centro. El factor de con-
centracion de esfuerzos para el eje es el dado en el cédigo ASME. El factor de concentracién de esfuerzos para el
eje de 1 pul con un orificio radial de % bul es 1,75. Suponer que solamente se trasmite torsién y que el material
usado para el eje es el mismo de la cufia y el pasador.

Resp. El eje con la cufa puede trasmitir el triple de la potencia del eje con el pasador

Una cufia Woodruff de {1 x 1 pul hecha de acero SAE 1035 estirado en frio (s, = 92.000 psi y s, = 78.000
psi) se usa para acufiar una polea a un eje de 1& pul hecho del mismo material. Usando un factor de seguri-
dad de 1,5 basado en la resistencia a la fluencia del material, determinar la capacidad de momento de torsién
de la cuiia, en corte y en compresién. El 4rea es 0,296 pul? y la cufia se extiende 0,25/2 pul en el cubo de la
polea. Calcular la capacidad de momento de torsién del eje de acuerdo con el cédigo ASME.
Resp. Capacidad de la cufia en corte = 8075 lb-pul

Capacidad de la cufia en compresién = 7172 Ib-pul

Capacidad del eje = 13.100 Ib-pul



Capitulo 12

| Tornillos de potencia y sujetadores roscados

LOS TORNILLOS DE POTENCIA suministran un medio para obtener gran ventaja mecdnica en

aplicaciones tales como gatos de tornillo, abrazaderas, prensas

| y actuadores de control de superficie en aviacién. Ocasionalmente se usan en cambios de marcha para
aplicaciones tales como los taladros de empuje.

LOS SUJETADORES ROSCADOS incluyen pernos pasantes, tornillos de cabeza, tornillos de ma-
quinas, tornillos prisioneros y una variedad de implementos es-
peciales que utilizan el principio del tornillo.

LA TERMINOLOGIA DE LAS ROS-
CAS DE LOS TORNILLOS seilus-

tra en
la figura 12-1. La forma de la rosca se
describe ordinariamente en la seccién
axial. Las formas de rosca Acme y cua-
drada se emplean generalmente para
tornillos de potencia (Fig. 12-2). Para
sujetadores roscados, las roscas Uni-
fied y American standard tienen la
forma bdsica y las proporciones mos-
tradas en la figura 12-3. Esta forma
basica tiene el contenido maximo de

Normal al perfil

Filo del plano tangente
al cilindro medio
{(cilindro primitivo)

Seccién n-n
(Seccién normal)’

metal. Para diferentes tipos de ajuste
se hacen variaciones que tienden a re-
mover mas material. Véase cualquier
texto corrtente de disefio de maqui-
nas o cualquier manual de; ingenieria
mecanica para tablas detalladas de
dimensiones normales, series de ros-
cas e informaciéon sobre clases de

ajustes.
0, 5487p + (0,17 x holgura)

\ SN\

Rosea de forma cuadrada

h = 0,5p + holgura

1 fo=1e
p T
VL
= h = 0,5p + 0,01”
N
\\‘TJO 62;\6\\\\
3 p + 0,0052""
‘\\\\ NUCCRRRRRRN
Rogea de forma Acme
Fig. 12-2

T Tangente al elemento
de rosca helicoidal en
el radio medio, iy

Perpendicular al eje
- a

Fig. 12-1

Linea
primitiva

Cresta
redondeada
oplana P

Linea
primitiva

Cantorno
- redondeado

== - = — dela raiz

Fig. 12-3
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Paso es la distancia desde un punto sobre un filete hasta el punto correspondiente sobre el filete
adyacente, medida paralelamente al eje.

Avance es la distancia que avanzaria el tornillo relativa a la tuerca en una rotacién. Para un
tornillo de rosca sencilla, el avance es igual al paso. Para un tornillo de rosca doble, el avance es el doble
del paso, etc.

El angulo de la hélice a estd relacionado con el avance y el radio medio r por la ecuacién

L
avance

a =
e 27 ry

En algunos célculos se usara el angulo 6, que mide la pendiente del perfil de la rosca en la seccién
normal. Estd relacionado con el angulo g en la seccién axial y al dngulo de la hélice como sigue:

tand, = tan6cosa

Nota: Cuando aparece cos 6, en las ecuaciones que siguen, se remplaza con frecuencia por cos 6. Esto
da una ecuacién aproximada pero, para los valores normalmente pequenos de ¢, no introduce error
apreciable.

EL MOMENTO DE GIRO Y LA CARGA AXIAL estdn relacionados entre si mediante la si-
guiente ecuacién para avance contra la car-

6,
I oW [r ( tana + f/cos @, ; +fcf]

ga (o elevando la carga):

m"*1-ftand/cos 6 =
donde f s

T — momento aplicado para girar el tornillo o la tuerca, cualquiera que sea el que se esté
girando

W = carga paralela al eje del tornilio

rn = radio medio de la rosca

. = radio efectivo de la superficie de rozamiento contra la cual se apoya la carga, llamado
radio del collar

(ors coeficiente de rozamiento entre las roscas del tornillo y la tuerca

fc = coeficiente de rozamiento en el collar

ad = angulo de la hélice de la rosca en el radio medio

6, = éngulo entre la tangente al perfil del diente (sobre el lado cargado) y una linea radial,

n g

medido en un plano normal a la hélice de la rosca en el radio medio.

El momento requerido para avanzar el tornillo (o la tuerca) en el sentido de la carga (o des-
cendiendo la carga) es

-tand + f/cos @,
i [r”‘ 1+ ftanot/cosen) * fcc]

Este momento puede ser positivo o negativo. Si es positivo, debe efectuarse trabajo para avanzar
el tornillo. Si es negativo, el significado es que, en equilibrio, el momento debe retardar la rotacién, esto
es, la carga axial aisladamente producira rotacién (situacion de taladro por empuje). Se dice en este
caso que el tornillo debe sobrecargarse, o que sufrira arrastre.

LA EFICIENCIA DE UN MECANISMO DE TORNILLO eslarelacién entre el trabajo de sali-
da y el trabajo de entrada.

100 (W) (avance) o — 100 tan o

27T 77 tand + f/cos B, o fere
1 - f tan@/cos @, Tm

Eficiencia =

%
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LOS ESFUERZOS EN LA ROSCA se calculan considerando que la rosca es una viga corta en vo-

ladizo proyectada desde el nucleo. (Véase figura 12-4.) La car-
ga sobre la viga se toma como la carga axial del tornillo W, concentrada en el radio medio, esto es en
la mitad de la altura h de la rosca. El ancho de la viga es la longitud de la rosca (medida en el radio
medio) sometida a la carga. Con estas hipodtesis el esfuerzo de flexién en la base de la rosca es, muy
aproximadamente,

3Wh

s = ——
2 27 nr, b*

y el esfuerzo cortante trasversal medio es

M
s 27 nry b

donde n es el numero de vueltas de rosca sometidas a la carga y b es el
ancho de la seccion de la rosca en el nucleo.

La imagen de los esfuerzos en la unién de la rosca y el nucleo es realmente muy complicada, y
las expresiones anteriores son apenas aproximaciones que sirven como guias en el disefio. En vez de
r, en estas expresiones, muchos proyectistas usan r; para el tornillo y r, para la tuerca, lo cual es una
mejor aproximacién ya que reconoce que la rosca de la tuerca es menos propensa a robarse que la del

torniljo.

Fig. 12-4

LA PRESION DE CONTACTO entre las superficies del tornillo puede ser un factor critico en el dise-
no, especialmente para tornillos de potencia. Esta dada aproxima-
damente por

_ w
B S 27nr, h

Este célculo es bajo porque (I) las holguras entre la raiz y la cresta de las roscas interna y externa sig-
nifican que la carga no es soportada sobre la profundidad total h y (2) la carga no esta distribuida uni-
formemente sobre la longitud de la rosca.

LOS ESFUERZOS EN EL NUCLEQO del tornillo pueden calcularse considerando que las cargas
y los momentos son soportados por el cilindro desnudo (des-
preciando el aumento de resistencia por efecto de la rosca). El esfuerzo cortante torsional es

_ar
Ss i rf
donde r; es el radio de fondo del tornillo. T es el momento apropiado, esto es, el momento de torsién al
cual est4d sometida la seccién considerada. Este puede ser el momento total aplicado, el momento por
fricci6én en el collar inicamente, o el momento del tornillo solamente (total menos momento por friccidn
en el collar). Cada caso debe examinarse con cuidado para ver cudl se aplica.
El esfuerzo directo, que puede ser de traccién o compresion, es
W W

S, = I TR =i
tw area base T rf

Una modificacién de la férmula anterior se usa frecuentemente en los cdlculos de los sujetadores rosca-
dos para tener en cuenta, aproximadamente, el efecto de aumento de resistencia producido por la rosca.
Basicamente la modificacién consiste en suponer que el cilindro tiene un radio mayor que el real. (Véase
el capitulo 13.) Entonces
/4
a e

n  area de esfuerzo

Tanto las dreas de esfuerzo, como las dareas de base, se encuentran tabuladas en muchos textos y ma-
nuales.
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PROBLEMAS RESUELTOS

El tornillo mostrado en la figura 12-5 se opera por medio de un momento aplicado al extremo infe-
rior. La tuerca estd cargada y su movimiento est4 restringido mediante guias. Suponer que el roza-
miento en el cojinete de bolas es despreciable. El tornillo tiene un didmetro exterior de 2 pul y una
rosca triple Acme, de 3 filetes por pul. El coeficiente de rozamiento de la rosca es 0,15. Determinar
la carga que puede levantarse con un momento T de 400 lb-pul.

Solucién: e |
tand + f/cos
T = Wl (———————2) + f.r.]
m. l—ftand/cosen) fee
donde:
profundidad de la rosca = 0,18 pul
rp = 100 —0,18/2 = 0,91 pul
avance 1,00 _
tan 2T, = 2moen - 0,175
= 992 |
@ = 14,5° para rosca Acme
tand, = (tanf)(cos®)
= (tan 14,5°) (cos 9,92°) = 0,255
6, = 12 Fig. 12-5

Obsérvese que la diferencia entre on y @ es tan pequena que se hubiera podido utilizar €. Entonces

0,17 5/0,96
400 = w091 (— 2l + OI5/0968 - 0 o o 19901
1— (0.15) (0,175)/0,968

2. (Debe sobrecargarse el tornillo del problema 1?7

Solucién:

El tornillo debera sobrecargarse si el momento en la ecuacién siguiente es negativo.

r =Wl —tan 0+ f/cos @,
=l T ftand/cos 6,

) + for ]

Como fc = 0 para este problema, T serd negativo si (— tan a + f/cos 6n ) es negativo.

Del problema 1, tan @ = 0,175 y f/cos en = 0,15/0,968 = 0,155; por tanto, el tornillo debera sobrecar-
garse, esto es, para prevenir su rotacién cuando se aplica la carga W, debe aplicarse un momento de sostén.

3. Para el tornillo del problema 1 determinar la presion media de contacto entre las superficies del torni-

llo y la tuerca.

Solucion:
P = 14 Iy 1290 L) g
27nrgh 277 (6)(0,91)(0,18) pst
donde n = M— =2 = 6 vueltas de rosca compartiendo la carga
paso 1/3 %

4. Deducir la ecuacién para el momento T requerido para avanzar un tornillo contra una carga W.

Solucion:
Con referencia a la figura 2-6, la fuerza normal total ejercida por los filetes de la tuerca contra los filetes del

tornillo es Fy. Esta esta distribuida sobre la longitud y sobre la profundidad de la rosca, pero para el propésito
de este andlisis puede considerarse concentrada en un punto en el radio medio del tornillo, rp.
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1 Collar
(No rotatorio)

Tuerca (Fija)

Tornillo
(Rotatorio)

Momento de
rozamiento

F.senf, 1)
a

£ cos 6,

Seccidn n-n

Fig. 12-6
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El vector fuerza normal Fn aparece en su longitud verdadera en la seccion normal. La componente Fy, cos (9n

es tangente al cilindro primitivo y forma un 4ngulo o (4ngulo de la hélice) con el eje del tornillo. La compo-
nente Fn sen en es radial.

La fuerza de rozamiento es fF,, la cual actia a lo largo de la hélice de la rosca.

Actuando también sobre el tornillo esta la carga axial W, el momento de rozamiento del collar Wf.re ¥y el
momento de torsién aplicado, T.

La suma de las fuerzas paralelas al eje del tornillo da

W — F,cos0, cos® + fE,sentt = 0

La suma de momentos alrededor del eje del tornillo da

T - E,r,cos@sen0 — fF,r, costt — Wf.r, = 0

Eliminando Fn entre estas dos ecuaciones se obtiene

T =wl

tan @ + f/cos 6,

n 1—/tan0t/cosen) + fee ]

5. Los siguientes datos se aplican a la prensa en C de la figura 12-7.

(a) ¢Cual es la longitud necesaria de la manija?
(b) {Cual es el esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo
y dénde se presenta?

(c¢) ¢ Cual es la presion de contacto P sobre la rosca?

Rosca American Standard
13 filetes por pul (rosca simple})
Didmetro exterior = £ pul

Didmetro del nucleo = 0,4001 pul

Area del nucleo = 0,1257 pul®

Coeficiente de rozamiento de la rosca = 0,12 (= f)
Coeficiente de rozamiento del collar = 0,25 (= fo)
Radio medio del collar = 0,25 pul

Carga W = 1000 1b

El operario puede ejercer cémodamente una fuerza de 20 1b

en el extremo de la manija.

Solucion:
(¢) El momento requerido es BT
T - Wi tan® + f/cos @, 1
= —_— +
m ¢ 1-ftan Q/cos Gn) fere
donde r, = & (0,5000 + 0,4001) — 0,225 pul, tan — —2V8RCe_ _ __ I8 454

2mr, 270,225
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Se toma 0, = @ = 30° ya que el dngulo de la hélice es tan pequefio. Entonces

0,0544 4 0,12/0,866
— 0,120,054 0866 ) * (0,25)(0,25) ]

T o= 1000[0,225(1
= 43,8 (momento del tornillo) + 62,5 (momento del collar) = 106,3 lb-pul

Para desarrollar este momento con una fuerza de 20 lb, se necesita L = 106,3/20 = 5,32 pul.

(b) La seccién A-A, justamente encima de la tuerca, esta sometida a momento de torsién y a flexién. La seccién

(c)

B-B, justamente debajo de la tuerca, estd sometida a momento de torsién y a carga directa de compresién.
Es necesario verificar ambas secciones para el esfuerzo cortante maximo.

En A-A - ! .t Tr _  (106,3)(0,200)
sfuerzo cortante torsional, -7 0,00251

5 = 8470 psi
donde T = 106,3 lb-pul (de lo anterior), r = r. = 0,200 pul, J = 37 r4 = 0,00251 pul4

1

Mye (120) (0,200) )
Esfuerzo de flexién, s4 = y = 000126 - 19.100 psi

donde My = (20) () = 120 Ib-pul, ¢ = r. = 0,200 pul, I = 37r% = 0,00126 pul*

1
Esfuerzo cortante mdaximo, 7(max) = \/(%st)2 + 832 = 12.750 psi
En B-B
Esta seccién estd sometida al momento del rozamiento en el collar W f.r.. Por tanto el esfuerzo cor-

tante torsional es
(Wi _ (1000) (0,25) (0,25) (0,200)

Sy = 7 = 0,00251 = 4970 psi
] - - v _ 1000 _ q
El esfuerzo directo de compresién es & = 4 0,1257 7960 psi.
El esfuerzo cortante méximo es T(max) = V (7960/2)2 + (4970)2 = 6370 psi

La conclusién es que el esfuerzo cortante maximo se presenta en la seccién A-A y es 12.750 psi.

LU = 1000 1090 psi
27nr h 277 (13)(0,225) (0,050)

longitud tuerca 1

donde n = SREh = ﬂﬁ = 13 filetes, y h = ro —r; = 0,250 —0,200 = 0,050 pul.

1

Se propone construir un gato de tornillo de acuerdo con el esquema de W

la figura 12-8. Ninguno de los tornillos gira. El didmetro exterior del g
tornillo es 2 pul. La rosca es cuadrada (profundidad = 4 paso), sen- R.D., § paso
cilla, y el coeficiente de rozamiento de la rosca se calcula que es 0,15. )
(a) {Cudl es la eficiencia del gato? Wil

(b) ¢Qué carga puede elevarse si el esfuerzo cortante en el cuerpo de

(a)

los tornillos se limita a 4000 psi? Suponer que el momento de
torsién se aplica a la tuerca de modo que no se produzcan esfuer-

zos de flexién en el tornillo inferior. R. D., § paso

Se presenta una accion diferencial del tornillo. En una vuelta de la tuerca
la carga es elevada una cantidad igual a la diferencia en filetes de los dos

tornillos. Fig. 12-8

Solucion: ﬁ % | Base g
&




(b)
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Por tanto, el trabajo efectuado en una vuelta es
Trabajo efectuado por vuelta = W (avance del tornillo superior -— avance del tornillo inferior)

= W(3-1)=W/8lb-pul

No existe rozamiento en el collar ya que no hay rotacién en el tornillo al cual se aplica la carga.

El momento 7" requerido para girar la tuerca, con relacién al tornillo es:

al t
e W[ (t_f/_i)] - W[z(_ow)] — 0,230 Wib-pul (superion

5
m 1—ftan<x’/c050;b 32\ 1—(0,15)(0,118)
donde ’111 L ,.o’_ profundidad rosca } l—i ) ﬂpul, o avancle ) B e
g 32 32 27y, 277(27/32)

Para girar la tuerca con relacién al tornillo inferior se requiere el siguiente momento 7"'. Notar que en
este caso la tuerca avanza en la direccion de la carga aplicada a ella.

T' =W ,”('ta"“ * f{“"’san) =W 1( e LU 0715) = 0,051 W Ib-pul (inferior)
"\l + ftan®7cos 6] 8\'T + (0,15)(0,0910)

donde ,,7;1' . r(;' _ profundidad rosca 1 =L _ 7 pul, tana’ - avanc':a = 1/2 _ 0,0910,
2 8 27, 277(7/8)

y se toma G:L= 8" = o0°

Por tanto el momento total T que debe aplicarse a la tuercaes T = T' + T" = 0,281 W lb-pul

trabajo de salida por vuelta w/8 -
- = 0 = 0,071 = 7,1%
trabajo de entrada por vuelta 271 (0,281 W)

Eficiencia =

El tornillo superior es critico ya que estd sometido al mayor momento y tiene la menor drea en el nacleo
Existen un esfuerzo directo de compresién s, y un esfuerzo cortante de torsién s que deben tenerse en
cuenta.

14 |4 |4
- — = —5 = ————— = 0614 W
%7 Greabase | 72 m(11/16)2
donde r; = My = profundidad de la rosca = 1- % = % pul
_ Ir _ (0,230 W) (11/16) _ 0.452 W

Ss T 7T 0,350

donde r = r, = :—6' pul J = %77,; = 0,350 pul,y T = T"de (a) = 0,230 W

Esfuerzo cortante médximo, 7(max) s (sC/Z)2 + ;

4000 = V(0,674 W/2)2+ (0,452 W) o W = 7100 Ib

7. Un implemento para limpiar vdlvulas, operado manualmente, se maneja forzando una tuerca ha-
cia abajo a lo largo del vastago que posee ranuras helicoidales, cuadradas en una seccién axial. La
accién de sobrecarga rota el véstago y gira la valvula en su asicnto, bien sea mediante la punta de
un destornillador o mediante una capsula de succién, de acuerdo al tipo de véalvula. Suponer los
siguientes datos, adicionales a los mostrados en la figura 12-9.

Coeficiente de rozamiento f entre tuerca y vastago = 0,10.
Coeficiente de rozamiento f, entre valvula y asiento = 0,35.
Radio medio de rozamiento entre vdlvula y asiento = 1,0 pul.

Determinar el angulo de hélice minimo « que podria usarse bajo las condiciones supuestas.

Solucion:

El 4ngulo de hélice debe ser por 10 menos tan grande que asegure la accién de sobrecarga. Este valor sera el

que hace T = 0 en la ecuacién
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n —tan® + f/cos 0,
vy I:r”‘(l+fta.n0£/cos9n)Jr fcrc]

raf * refecosf,  (0,170,1) + (1,0)(0,35)(1)

t = = = 2,72 y a (min) = 69,8°.
Entonces, tan a r cos gn_ I L 0,17)(1) — (1,0)(0,35) (0,1) a
Gira con la manija
W (R [ Cabezal
e
Tueren / v
g :1 e SNONNYT Manguito 4
W1 i Lo Lildgtladatelad . o e L
Cy
} e ]
i T . N—
i P
| ™~
!' Radio primitivo (medio)
| = 0,17 pul i
< Collar
Fig.12-9 Volante Fig. 12-10

8. El portamanguito de la figura 12-10 se opera girando el volante para introducir el manguito en su
asiento conico en el cabezal. Esto aprieta las cuatro piezas del manguito contra la pieza, aprisionan-
dola en su sitio. Suponer los siguientes datos:

Coeficiente de rozamiento entre el manguito y el asiento cénico = 0,20.

Coeficiente de rozamiento en el collar = 0,15.

Coeficiente de rozamiento de la rosca = 0,10.

Radio efectivo del collar, . = 0,75 pul.

Rosca, 60° — V, didmetro exterior 1 pul, 0,84 pul de didmetro en la base y 16 filetes por pulgada.
Si cada parte del manguito debe ejercer una fuerza de 100 lb contra la pieza, ;cual es el momento
requerido en el volante?

Solucion:

Si se desprecia la rigidez de las partes del manguito, entonces un
esquema de cuerpo libre de una de las partes del manguito serd como lo
muestra la figura 12-11.

W es la fuerza axial total sobre el manguito. P es la fuerza normal
del asiento cénico contra la parte del manguito. Pueden escribirse las
siguientes ecuaciones para el equilibrio de las fuerzas paralelas y perpen-
diculares al eje del manguito:

W/4 = P sen 20° + 0,20 P cos 20°

P cos 20° — 0,20 P sen 20° = 100

La solucién simultdnea da W = 243 ih. Esta es la fuerza axial que debe
desarrollar el mecanismo de tornillo.

Fig. 12-11

El momento de torsién requerido sobre el volante (tuerca del mecanismo de tornillo) es
tan @ + f/cos@.
T =Wilr (————-——-——-f i ) + f T,
M\l —f tan 0/cos @, cce

1 4 0,84 avance 1/16
= ————— = 0,460 pul t = = = 0,0216.
donde g 1 P Yy e = e | Im4e0 | 0O

Usando ademas gn = @ = 30° y los valores dados de f, y r. , se obtiene T = 43 lb-pul.
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9. Calcular el momento maximo de torsién que puede aplicarse al apretar un tornillo de 2 pul si el es-
fuerzo cortante en el cuerpo del tornillo no debe sobrepasar de 20.000 psi.
Diametro exterior del tornillo = 0,7500 pul.
Didmetro de la base = 0,6201 pul.
La seccién de la rosca tiene 60° de angulo interno (g9 = 30°). Filetes por pulgada = 10.
Radio efectivo de rozamiento bajo la tuerca, 7. = 0,50 pul.
El coeficiente de rozamiento entre la rosca y el collar se calcula que es 0,10.

Selucion:
Esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo, 7 (max) = \/(%St)2 + sg
donde s, = esfuerzo directo de traccién = v . L7 = 331l W
t r? 7 ©0,31002
T'r; T'r;
i i
S = = ——— = 21,35 T,
o J % i r.4 g
i
T' = momento del tornillo = momento en la llave — momento de rozamiento en el
collar.
. tan 0 + f/cos 0,
Sin embargo, T =W ["m (l ~ tand/cos 0ﬂ)+ . fe
0,7500 + 0,6201 avance 1/10
= —_— = = = = (.
donde T'm I 0,3425pul, tana 27y 277 (0,3425) ,0465

f = fc — 0,10, e = 0,50 pul
Tomando G = @ = 30°, tenemos

0,0465 + 0,10/0,866
1— (0,10)(0,0465) /0,866

T =W [0,3425 ( ) + (0,50)(0,10)]

= 0,056 W + 0,050 W = 0,106 W

Entonces s, = 21,35 T" = (21,35)(0,056 W) = 1,195 W.

Resolviendo para W en la ecuacién de 7 (max), W = 9800 lb.
Asi, el momento de torsién en la llave es T = 0,106 W = (0,106) (9800) = 1040 lb-pul.
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PROBLEMAS PROPUESTOS

10. Los siguientes datos se aplican a la prensa mos-

A
trada en la figura 12-12. ‘Em:
Didmetro exterior del tornillo =  pul. | L 1
H—A{;‘-

Diametro del nicleo = 0,4350 pul.
Paso (rosca simple) = 0,0500 pul. 60°.
Radio de rozamiento del collar = 0,200 pul. M
Coeficiente de rozamiento del collar = 0,15.
Coeficiente de rozamiento del tornillo = 0,15.
Suponer que el operario puede ejercer co-
modamente una fuerza maxima de 30 lb Fig. 12-12
sobre la manija.
Determinar (a) la fuerza de prensado desarrollada entre las mandibulas de la prensa
(b) la eficiencia de la prensa
(¢) el momento en el cuerpo del tornillo en la seccion A-A
Resp. (a) 19051b, (b) 10%, (¢) 57 Ib-pul

Radio
efectivo = 5"

11. Deducir la expresién del momento de torsion requerido para avanzar un tornillo o tuerca en el sentido de la car-
ga. (Sugerencia: Usar un esquema como el de la figura 12-6, pero invirtiendo el sentido del momento de roza-
miento en el collar T y el sentido de la fuerza de rozamiento fFn.)

12. La figura 12-13 muestra cuatro situaciones diferentes en lo que respecta a localizacién de la carga y aplicacién
del momento. En cada caso la carga axial W es 1000 lb, el momento de torsién aplicado externamente es 90 lb-pul
y el momento de rozamiento en el collar es 30 1b-pul.
(1) Establecer para cada caso, el valor de la fuerza axial y el momento de torsion que debe usarse al calcular
esfuerzos en el cuerpo del tornillo para una seccion, justamente por encima de la tuerca.
(2) Lo mismo, pero para una seccién, justamente por debajo de la tuerca.

Resp. (1) (a) 1000 1b, 60 lb-pul Resp. (2) (a) 0 lb, O Ib-pul
(b) 1000 lb, 30 Ib-pul (b) 0 1b, 90 lb-pul
(¢) 0 1b, 90 1b-pul (c¢) 1000 1b, 30 lb-pul
(d) 01lb, O lb-pul (d) 1000 1b, 60 lb-pul
Ir No rotatorio i,
3
’ T
T I
/- No rotatorio
(@) 4 (c) (C)

Fig.12-13

13. Un perno de 1 pul estd apretado para desarrollar una fuerza axial inicial de 10.000 lb. Usando los datos que se
dan a continuacién, determinar
(a) el momento de torsién necesario para aplicar a la tuerca
(b) el esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del perno
Didmetro exterior del perno, 1 pul; didmetro del nuicleo, 0.8376 pul; 8 filetes por pul; fo = f= 0,15; ro = 0,625
pul. Resp. (a) 1938 lb-pul, (b) 12.650 psi

14. Usando los datos del problema 13, ;cual es el coeficiente de rozamiento necesario bajo la cabeza del perno de mo-
do que no sea necesario sostenerla mientras se aprieta? Suponer el mismo radio efectivo de rozamiento de la
tuerca. Resp. 0,16



15.

16.

17.

18.
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En una valvula de compuerta empleada en una linea de agua a alta presion, la compuerta pesa 1500 lb y la fuer-
za de rozamiento debida a la presién del agua que se opone a la apertura, es 500 lb. El vastago de la valvula no
es rotatorio y se eleva por medio de una rueda con rosca interna que actia como una tuerca rotatoria sobre el
vastago de la valvula. La rueda se presiona contra un collar de soporte de 12 pul de didmetro interior y 3 pul de
didmetro exterior. El vastago de la vdlvula tiene 3 filetes cuadrados (rosca sencilla) por pulgada. Suponiendo
que el coeficiente de rozamiento para el collar es 0,25 y para la rosca es 0,10, determinar .

(a) El momento que debe aplicarse a la rueda para elevar la vialvula de compuerta

(b) La eficiencia del mecanismo de tornillo y collar

(¢) El esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo

Resp. (a) 818 lb-pul, (b) 13%, (c) 1215 psi

Un tensor de doble rosca se usa para tensionar un cable metdlico. Las roscas son sencillas, una derecha y otra iz-
quierda, de seccién cuadrada. El didmetro exterior del tornillo es 1% pul y el paso es L pul. El coeficiente de
rozamiento entre los tornillos y las tuercas es 0,15. ; Cudl es el momento necesario sobre el tensor si el cable debe
ser tensionado a 2000 1b? Resp. 618 lb-pul

Un tornillo de acero que conduce una tuerca de bronce debe desarrollar una carga axial de 80.000 1b en una prensa
de extrusién. El tornillo tiene un didmetro exterior de 4 pul y una rosca cuadrada sencilla (profundidad = §
paso) con un avance de %pul. La longitud de la tuerca debe escogerse de modo que la presién de contacto entre
la rosca del tornillo y la tuerca no exceda de 2300 psi y que el esfuerzo cortante sobre la rosca de la tuerca no ex-

ceda de 4000 psi. Determinar la longitud aconsejable de la tuerca. Resp. 6 pul (controla la presién de contacto.)

La figura 12-14 muestra un tipo de picaporte de una ventana. Suponiendo que los coeficientes de rozamiento
son 0,3 y 0,2 sobre la rampa y el collar respectivamente, ;qué fuerza F sobre la manija se requiere para desarro-
llar una fuerza de 70 b prensando la ventana? Resp. 10 1b

4 F
™y e
|57 i— v ]
i :
1 |
F = |
|
[
Unido'l LF
horde | J
\a‘JLJJﬁ“Jﬁ 100

B
! Unidoa la ventana y

1 T LA
pa—l), 75"
se mueve con ella

Fig. 12-14




Capitulo 13
Pernos

LAS UNIONES CON PERNOS SOMETIDOS A TRACCION se encuentran corrientemente en

. el disefio de sujetadores. El perno
estd sometido a una carga inicial de traccién, W,, seguida con frecuencia por la aplicacién de una carga
externa, W,, como muestra la figura 13-1. La carga resultante W sobre el perno se determina por medio
de

Vo= W+ Wy my + Mo+ Mg+ ... + my, . ;
b+my+my+mg+ ... +m, W, W,
m
6 W = W + W,(——
1 Q(m + b)
donde W, = carga inicial en el perno debida al apre-

tamiento, lb
W, = carga externa, lb

W = carga resultante sobre el perno debida a
W, y W,, Ib

mi, mo Yy my se definen como las deformacio-
nes en pul por lb de carga para los ele-
mentos sujetados con pernos, mi, mo y
mg . Estos simbolos se refieren a todas
las partes en el conjunto, incluyendo el
empaque

Fig. 13-1

= suma de m,, m,, etc.
se define como la deformacién en pul
por lb de carga para el perno.

o 3

LA SEPARACION DE LA UNION 24.000. 1
ocurrird si Wo = W. La ecuacién dada an-
teriormente es la de una linea recta de pen-
diente m/(m + b) y ordenada al origen,
W,. La grafica de esta linea, como la mues-
tra la figura 13-2, da un método rapido para
determinar cudndo se va a presentar separa-
cién de los miembros. La linea AC es la si-
tuaciéon extrema de pendiente nula que se
presenta cuando los miembros no tienen
practicamente ninguna deformacién por lb s . |
de carga en comparaciéon con el perno, es- Wi Carga lmmal? R :
to es, m/b = 0. La linea AB representa la *

20.000

G0N0

La separacién se presen-

Lnel ta cuando la linea de car-

A f m C | ga se extiende a este con-
L v 1 0 | torno a 45°
' 1

W (Carga resultante)

20.000

24.000

situacion extrema en que el perno no tiene
practicamente ninguna deformacién por b W (Carga externa)
de carga en comparacién con los miembros,
esto es, b/m = 0. La situacién real se pre-
senta entre estos extremos, como indican las
lineas AD y DE.

Fig. 13-2
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LA TENSION INICIAL DEL PERNO debida al apretamiento puede resultar del uso de una lla-

ve de torsion o puede depender del juicio de un mecanico
experto. Los resultados experimentales indican que la carga inicial W, en un perno apretado por un
mecdnico experto puede calcularse por

W, - Kd

donde d = didmetro nominal del perno y K varia entre 10.000 y 16.000.
Si se usa una llave de torsién para apretar el perno, el valor de la carga inicial W, puede aproxi-

marse por
W = T/0,2d

donde T = momento de apretamiento aplicado y d = didmetro nominal del perno. La ecuacién an-
terior se obtiene usando la ecuacién del momento del tornillo (capitulo 12), despreciando el angulo de la
hélice, suponiendo un coeficiente de rozamiento de 0,15 para las roscas y la tuerca, y suponiendo
que el radio de rozamiento del collar de la tuerca es aproximadamente 2/3 del didmetro primitivo del
perno. Para roscas bien lubricadas, la tensién inicial del perno puede llegar al doble de la indicada por
las expresiones anteriores. El uso de la ecuacién del momento del tornillo se prefiere a la aproximacién
anterior.

La carga inicial en el perno puede calcularse también de la expresion teorica

T = momento de la rosca + momento del collar = W, r,( tan & + f/cos 6, ) + Wifr.
"1 - ftana/cosd,

donde r, = radio medio de la rosca, pul 0. = angulo de la hélice
f = coeficiente de rozamiento de la rosca B = 4angulo de la rosca
f. = coeficiente de rozamiento del collar r. = radio de rozamiento del collar, pul

LOS ESFUERZOS PRODUCIDOS EN PERNOS SOMETIDOS A TRACCION son el resul-

tado del corte
torsional combinado con la carga axial resultante en el perno. El esfuerzo cortante maximo en un per-
no en traccién puede calcularse por

T(max) = Vh/24F + (6T/d}Y

donde T(max) = esfuerzo cortante maximo en el cuerpo del tornillo, psi
A, = area del nucleo, pul?
Tf = momento de la rosca, 1b-pul
, = didmetro de la rosca en el nucleo, pul

= carga axial resultante en el perno, lb

Para un disefioc menos conservador A, y d, pueden remplazarse por A5 y ds basdndose en el area de es-
fuerzos A4 la cual es un valor medio del 4rea obtenida con el didmetro primitivo promedio y el drea ob-
tenida con el didmetro menor promedio, para tolerancias de la clase 3A, y dg = V4A /7.

En general, para cargas estaticas, el esfuerzo cortante maximo producido en el perno no puede ex-
ceder de cerca de 3/4 del valor de la resistencia a la fluencia en corte del material; sin embargo, algu-
nas veces, especialmente en el caso de pernos pequenios (3pul y menos), se excede el punto de fluencia.
Para cargas variables el perno debe disenarse para fatiga. Debe observarse que corrientemente los per-
nos pierden su esfuerzo de torsion inicial cuando estdn sometidos a cargas dindmicas. Esto es debido al
hecho de que la cabeza del perno y/o la tuerca se devuelve si la resistencia por rozamiento en el collar
es insuficiente,

LOS ESFUERZOS POR IMPACTO resultan cuando los pernos se someten a cargas aplicadas re-
pentinamente o cargas de impacto.

U = 3F8
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donde F = fuerza causada por impacto, 1b;§ = deformacién causada por impacto, pul; U = energia
de impacto, lb-pul.

LA ALTURA REQUERIDA PARA LA TUERCA puede calcularse suponiendo que cada vuelta
de la rosca soporta una parte igual de la carga
resultante W, como muestra la figura 13-3.
La resistencia del perno en traccién debe ser igual a la resistencia de la rosca en corte. Para el
perno en traccion, W = ﬁwdfst; para la rosca en corte, W = 7d hs para materiales ductiles,
ss = zs; . Entonces

S 5

smd, = $7mdh 0 h o= %d

il

d—— t
ISR e SN

i

Fig. 13-4

W
Fig.13-3

La hipotesis de que cada filete de la rosca comparte proporcionalmente la carga no es verdadera.
Como la tuerca estd bajo compresién y el perno bajo traccién, la carga se desplaza hacia los filetes infe-
riores de la tuerca. Para pernos con cargas muy grandes, se usan algunas veces tuercas especiales para
obtener una mejor distribucion de la carga, como muestra la figura 13-4.

LA RESISTENCIA A LA FATIGA DE UN PERNO depende de las cargas maximas y minimas

a las que estd sometido. Cuando la carga
externa W, es fluctuante, la carga inicial del perno W, debe ser suficiente para prevenir la separacién,
con un factor de seguridad razonable. La separacién estard a punto de ocurrir cuando la carga externa W,
sea igual a la carga resultante en el perno W. Entonces

m
m+ b

Wo = W+ Wy )

o sea que W, debe ser = W,(1- —b) para prevenir la separacion. Cuando no ocurre separacion, la
m+

carga puede variar entre W, y W, + W, (”T'_':—b ).

LA CONCENTRACION DE ESFUERZOS EN LA RAIZ de una rosca ordinaria corriente es al-

ta. Los ensayos fotoeldsticos mues-
tran factores de concentracién de esfuerzos estdticos hasta de 5,62. Esto puede no ser muy grave para
pernos hechos de materiales ductiles cuando estdn sometidos a cargas estaticas. Sin embargo, se ha en-
contrado que el factor de concentracion de esfuerzos disminuye el limite de fatiga de las roscas ordina-
rias corrientes en factores que varian de 2 a 4. Asi, el esfuerzo fluctuante en un perno roscado debe mul-
tiplicarse por un factor conveniente de concentracién de esfuerzos.
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Deducir la ecuacion de la carga resultante en un perno W en funcién de la carga inicial W, y de la
carga externa aplicada Wo.

Solucién:

Consideremos dos elementos unidos por medio de pernos. La figura 13-5 muestra los elementos y el perno
como cuerpos libres sélo con la carga inicial de apretamiento W;. La figura 13-6 muestra los elementos y el perno
como cuerpos libres después de la aplicacion de la carga externa Wo. Notar que el cambio en la longitud del perno
es igual al cambio de los elementos, si no existe separacién de las partes. Entonces

(ALy, = (AL) + (DL,

y W=W)b = [We— W=Wo)Img + [Wy — (W=W,)]mo
_ m1+ mo B m
% Vo e, T T )

donde los simbolos son los mismos dados previamente. (Nota: la carga se supone aplicada al perno.)

(W —Wy)
_ (W= W?}l
‘J j g Elemento | 1
Elemento 1
> Ww- Wﬁ}'
A
(W— W.)_)i
e { &
Elemento 2
% Elemento 2 $

Fig. 13-5 Fig. 13-6

Fig. 13-7

2. Un perno se usa para sujetar dos elementos como muestra la figura 13-7. Los elementos y el perno
son del mismo material y tienen igual drea en su seccién trasversal. Determinar bajo qué carga ex-
terna W, se producira separacion si la carga inicial de apretamiento W, es 5000 lb.

Solucion:
Como los elementos unidos y el perno son del mismo material y tienen la misma seccién trasversal, tienen
la misma deformacién por 1b de carga. Asi, m = by W = W, + WQ(m—’:—b5 = Wi+ ‘EWQ-

Ocurre separacién cuando W = W, ; entonces W, = 5000 + ; W, = 10.000 Ib antes de que se produzca
separacion.
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3. Varios elementos se unen entre si por medio de pernos en forma tal que la deformacién por lb de car-
ga para los elementos es la misma que para el perno, estoes m = b o m/(m + b) = 1. Usando la
figura 13-2 determinar graficamente lo siguiente:

(a) ;Cual es la carga externa que debe aplicarse al perno para producir la separacién de los elemen-
tos, si la carga inicial de apretamiento sobre el perno es 10.000 1b?
(b) (Cudl es la carga resultante en el perno para una carga externa de 12.000 1b?

(¢) ¢(Cual es la carga resultante en el perno para una carga externa de 24.000 1b?

Solucion: Referirse a la figura 13-2.

(a) Ocurre separacién en el punto D para el cual una carga externa W5 = 20.000 lb justamente causard la se-
paracion.

(b) Para una carga externa W, = 12.000 Ib, la carga resultante en el perno es W = 16.000 lb.

(c) Para una carga externa W, = 24.000 Ib, la carga resultante es W = 24.000 1b (ha ocurrido separacién).

4. El conjunto mostrado en la figura 13-8 se ha cargado previamente apretando la tuerca de modo que
el perno tiene una carga inicial de 1200 Ib. Si la relacién entre la deformacién por Ib de carga en el
elemento y la deformacién por lb de carga en el perno es 1/3, jcudl es la magnitud de la carga en el
perno cuando se aplica una carga externa W, = 2000 lb en la forma indicada?

Solucion:

Como m/b = 1/3, W = Wy + Wa( ’:b) = Wy+ W, = 1200+ §(2000) = 1700 lb.
m

Como W2 > W, los elementos se han separado y la carga final sobre el perno es 2000 lb.

Elementos
g |
:?jgr ‘Efi_.j‘ / |;‘,(7/// CI ‘
‘Il
At 1= w7zl T
- - !
W, VD lssmmmth Il Ry W, =
— —
ey ———— 3" R
Fig. 13-8 Fig. 13-9

5. La tapa de un recipiente a presién de hierro gris, mostrada en la figura 13-9, se mantiene en su sitio
por medio de diez pernos de acero de 4+ pul que tienen una carga inicial de apretamiento de 5000 Ib
cuando el recipiente estd a 70°F y la presi6n inicial es la atmosférica. Determinar la carga en cada
perno (a) si la presion aumenta a 200 psi, (b) si el recipiente se calienta a 250°F con presién interna
atmosférica, (c} si el recipiente se calienta a 250°F con una presién interna de 200 psi.

E para el acero = 30 x 108 psi, para la fundicién de hierro gris = 12 x 106 psi, para el
cinc = 12 x 108 psi.

Coeficiente de dilatacién lineal para el acero = 6,6 x 10°/F, para la fundicién de hierro
gris = 5,6 X 10-6/°F, para el cinc = 17,8 x 10-6/°F.

Solucion:

(a) El area de la seccién trasversal de la pestafia y el empaque de cinc por perno es

16 +22
2

2

1 1
A = —(T1D = =TT = 17,9 pul
5 0nt) = 57 )(3) pu

Area de la seccién trasversal de un perno de 3 pul = 0,196 pulg?
Asi, 4drea neta para el cinc y la aleta de hierro = 17,9 — 0,196 = 17,7 pul?/perno.
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i
De s = A—LL B g , tenemos % = 1E pul de deformacién por lb de carga.

0,25 1
AEY - < 1/1b
(L /AE cine 17,7 (12) (10%) @0 om Pul/lb carga
2,0 1
L/A % o 1/1b carga
| (L/AE) yg TTHaDae - wedon T e
2,25 1
L/AE = s = 1/1b
(L/AEYpemo = G156 G009 - @m0y o/ careR
1 1 1 m 1
= + 1 b= —— 1/1 = = =
™ = (850)(108) T (106y(108) PUYIP carea, @62 (108) PUV/Ibcarga TS = oo
2
W, = 7167 200y _ 4000 1b por perno, ¥ W = 5000 + 2220 _ 51501
4 10 37
A5
(b) (ALY dshida. gl cambio| do ‘temps = LI U QTE) T L GEMSLEI. vl
106 108
. . _ @3180)6,6 _  (180)(11,2)
(ML)ye debida al cambio de temp. = g = ——3p8 pul
4 g
(AL)permo debida al cambio de temp. = (2’25)(110860)(6’6) = (IHUIJ{:;LJ] pul
180 180
(ALYeine + (BL)yg = 10—6(4,45+ 11,2) = 10—6(15,65) pul
(AL Yperno = (AL)eIementos. (AL)perno aumentard tanto por un aumento en temperatura como por un

aumento en la carga. Sea W'l la nueva carga en el perno; recordando que W, = 5000 lb.

(W3 — 5000 (2,25) , (180)(14,9)

(A =
(8L perno {0,196) (30) (10%) 108

(AL)elemenms tender4d a disminuir por un aumento en la carga, pero tenderd a aumentar por un au-
mento de temperatura; asi

_ (W1 — 5000)(2,25) L _(180)(15,65)

(AL) elementos 5 17,7 (12) (106) 108
Haciendo (AL)perno = (AL) elementos S€ obtiene W'l — 5360 1b. Esta es la nueva carga inicial en el

perno.

(¢) Después de la aplicacién de la presién externa la carga resultante en el perno serd W = 5360 + 4020/37 =
5469 lb.

6. Un perno largo de acero, 12 UNC, de 4 pul por 10 pul estd sometido a una carga de impacto. La
energia cinética que debe absorber es 35 lb-pul. (@) Determinar el esfuerzo en el vastago del perno si
no existe rosca entre la tuerca y la cabeza del perno. (b) Encontrar el esfuerzo en el vastago si su drea
se reduce al drea de la raiz de la rosca.

Solucion:

(a) La energia de impacto se absorbe por el alargamiento del vastago del perno, que tiene un drea de 0,196 pul®.

2 = = -y
-28 - ;" Zé J 2FA§ ik ‘/ZAEU _ [@0199GYADGE | cio01b corsa de impacto

I 10

El 4rea en la raiz es Ay = 0,1257 pul2. El esfuerzo con base en esta area es s = 6400/0,1257 = 50.900
psi. En este valor se ha despreciado la concentracién de esfuerzos.
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(b) Si se reduce el diametro al de la raiz,

2 7)(35)
EROIBNORATIEN  _ si0b y s = = 40.900 psi
10 0,1257

Esto ilustra cémo el esfuerzo debido al impacto puede reducirse haciendo el didmetro del vastago
igual al didmetro en la raiz de la rosca. Los esfuerzos de impacto pueden reducirse también aumentando
la longitud del perno.

7. Un perno de 1", 8NC-2 tiene 15 pul entre los elementos pernados. Se aprieta a una carga inicial de
10.000 lb. Suponer un coeficiente de rozamiento para la rosca y el collar de 0,625 pul. (a) Determi-
nar el momento de torsién necesario que debe aplicarse para apretar la tuerca, usando la ecuacién
tedrica del momento en la rosca de un tornillo. (b) Determinar el esfuerzo cortante maximo en el

perno.
Solucion:
d,=1" d, = 0,9233"
(a) Para la rosca especificada o e tan o =2Yance_ 0.125 = 0,04312
d; = 0,8466"  r, = 0,4617" Tdy  77(0,9233)

0,15/0,866 + 0,04312
1 — (0,15) (0,04312) /0,866

T = 10,000[0,4617 ( ) + (0,625)(0,15) ] = 1080 + 938 = 2018 Ib-pul.

Obsérvese que la parte del momento de torsién aplicado absorbida por la rosca es 1080 lb-pul y la absorbida
por el collar es 938 lb-pul.

(10.000) (4) | (1080)(16) . 5 5 :
(b) s, =————— = 17.750psi, T,,= —ot2L _9050psi, y T(max) = V8875 + 9050 = 12.700 psi.
X 77 (0,8466) 2 P %Y 77.(0,8466) 2 . B

A pul i

8. Deducir una expresién para el esfuerzo maximo pro-
ducido en el alma de un perno horizontal cuando la 4

cabeza se somete al impacto de un peso concéntrico
W con una velocidad V. Despreciar la flexién debida
a Wy la concentracién de esfuerzos. Ver la figura ad-

¥
junta. 2

Solucion:

La energia cinética del peso mévil debe absorberla el
perno por impacto. Usando 1b, pul y segundos,

2MV? = 3PS, (We)WVW? = (sAYSL/E), v s = VNWERAL psi (traccién)

9. La carga externa aplicada a una unién con pernos fluctia entre cero y 1600 1b. La relacién entre la
deformacion en pul por b de carga para el perno y la de los elementos es 3. El limite de fatiga s,
del material del perno en carga axial con inversién es 30.000 psi y el limite de fluencia es 50.000 psi.
El drea en la raiz de la rosca es 0,1257 pul?. Suponer un factor de concentracién de esfuerzos Kf =25
y un factor de seguridad N = 2 basado en la resistencia a la fluencia del material. En este caso
Kf incluye los efectos de superficie y tamano. Determinar:

(a) La carga inicial de apretamiento minima que debe aplicarse para prevenir la separacién.

(b) El esfuerzo medio, s,y el esfuerzo variable, s,, con base en la carga inicial determinada en (a).

(¢) Hacer el diagrama de esfuerzos de trabajo de Soderberg para el material y determinar si el perno
estd seguramente cargado con base en la carga inicial determinada en (a).
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Solucion:

(a) Wy > Wo(l— %) bara prevenir la separacion, donde = i Entonces
m

m+b
Wi(min) = 1600(1—g) = 1200 1b

(b) W(max) = 1200 + 1600/4 = 1600 lb
W(min) = 1200 + 0 = 1200 1Ib
W, = 1400 Ib (carga media)
W, = 2001lb (carga variable)

15.000 psi
&

Sy = 1400/0,1257 = 11.150 psi
Kfsu = 2,5(200/0,1257) = 3980 psi

Sy
N
e

(¢) La suma del esfuerzo promedio y del varia- s, = 3980 psi
ble se indica en el punto A de la figura i
13-11. Como el punto A cae por debajo de la S,
linea de esfuerzo de trabajo, el perno estd be— S, = 11.150 psi —=
cargado seguramente. Notar que el factor de
concentraciéon de esfuerzos se aplicé dnica-
mente 2.11 esfuerzo variable, y no al esﬁ'Je.rzo Fig. 13-11
promedio el cual puede considerarse estatico.

—

]
=

=[S

= 256.000 psi —=

PROBLEMAS PROPUESTOS

10. La tapa de un recipiente a presién se mantiene en su sitio por medio de diez pernos UNC de 3”. La presion
es 200 psi y el area efectiva de la tapa expuesta a la presion es 314 pul?. La relacién entre las rigideces de los
pernos y las partes unidas es f, donde la rigidez se define como pul de deformacién por lb de carga. Cada
perno esta apretado inicialmente a 6000 lb, antes de aplicar la presion. (a) ;Se separard la unién como resul-
tado de la carga debida a la presién interna? (b) Si la unién no se separa, determinar el esfuerzo de traccién

en cada perno, debido a la carga axial. Resp. (a) Los miembros no se separan. (b) s = 33.000 psi "

11. Un cilindro de aceite mantiene sus extremos en el sitio por medio de cuatro pernos pasantes, cada uno con un
srea de 0,2 pul? y apretando con una carga inicial de 3000 1b. El drea trasversal del cilindro es 2 pul?. La longi-
tud efectiva de los pernos y el cilindro puede tomarse como la misma, e igual a 18 pul. Considerando rigidas
las placas extremas, determinar la carga en cada perno si se aplica una presion interna que produce una fuerza
de 6000 1b sobre la cabeza y el pistén, en la posicién donde la biela esta completamente extendida. El material
del perno y el cilindro es acero SAE 1030 con una resistencia altima de 80.000 psi y un limite de fluencia de

50.000 psi. Resp, 3430 lb

12. Un perno pasante de acero 10-UNC-2A, de 3”, se emplea para apretar dos placas extremas contra un cilindro con
un d.e. de 4 pul y un d.i. de 3 pul. La fuerza inicial de apretamiento en el perno es 12.000 1b. El 4rea en la raiz
del perno es 0,3020 pul?. Ensayos hechos sobre una maquina de compresién para medir la flexibilidad del cilin-
dro y las placas extremas, sin el perno, muestran una deformacién de 0,001 pul como resultado de una carga
de 32.000 1b. Si se aplica una presién interna con aceite de 3000 psi dentro del cilindro, ;cudl serd la carga del

perno? Resp. 20.344 1b

13. Una cabeza de cilindro de hierro gris se sujeta a un cilindro de 20 pul (didmetro interior) por medio de 8 pernos.
Considerar que el perno es extremadamente flexible en comparacién con las partes unidas. Para una presion
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14.

15.

16.

17.

PERNOS

interna de 200 psi, ;cudl seria la fuerza axial sobre cada perno, si los pernos fueran apretados justamente hasta
el punto de prevenir la apertura de la unién bajo una presién de 300 psi? Resp. 11.775 1b por perno

Un perno se usa para sujetar dos placas con un empagque entre ellas. Se sabe que la
relacién entre la deformacién del perno por unidad de carga y la deformacién de
las partes unidas por unidad de carga es %- Qué porcentaje de la carga aplicada a
las placas se afiade, por perno, a la carga inicial de apretamiento? Suponer que las
placas no se separan bajo la carga.

Resp. El 809 de la carga aplicada va al perno

Deducir una expresion del esfuerzo de tracciéon producido en un perno vertical cuan-
do un peso concéntrico W cae desde una altura h pul, como se muestra en la figu-
ra 13-12

(1 + ‘/ 2%” + 1) 5 (eididy

ENES|

Resp. s =

La carga externa aplicada a una unién con pernos fluctua entre cero y 1400 1b. El

perno esta apretado con una carga inicial de 1300 lb. El drea de la raiz del perno

es 0,1620 pul?. La relacién entre pul de deformacién por lb de carga para el perno

y la de los elementos es 3.

(a) Determinar las cargas maxima y minima en el perno.

(b) Determinar el esfuerzo promedio y el esfuerzo variable, suponiendo un factor
de concentracién de esfuerzos de 2,8 que incluye los efectos de superficie y
tamano.

(c) Hacer un diagrama de esfuerzos de trabajo de Soderberg y determinar si el
perno estd cargado seguramente para un factor de seguridad de 1,8. El ma-
-terial tiene un limite de fluencia de 40.000 psi y un limite de fatiga en carga
axial con inversién de 20.000 psi.

Resp. (a) W(max) = 1650 lb, W(min) = 1300 lb

(b) s, = 9260 psi, g, = 3030 psi
(¢) El perno esta cargado seguramente

NOOMNNNNN

i

— A pul?

Fig. 13-12

Determinar la carga inicial de apretamiento y el esfuerzo cortante maximo en un perno de % pul cuando se
unen dos miembros y la tuerca esta apretada con un momento de 600 Ib-pul. Suponer un coeficiente de roza-
miento de 0,15 para la rosca y el collar. El radio del collar puede tomarse como 0,35 pul. Despreciar la concentra-

cion de esfuerzos.

Resp. Carga inicial del perno = 5260 Ib. Esfuerzo cortante maximo — 33.000 psi (con base en un didmetro

en la raiz = 0,3978 pul)



Capitulo 14

Embragues

UN EMBRAGUE es un implemento de rozamiento que permite la conexién y la desconexion de

ejes. El disefio de los embragues y los frenos es comparable en muchos aspectos.
Esto se ilustra bien mediante un embrague de multiples discos, el cual se usa también como freno.
Un problema de disefio mas evidente en el diseno de frenos comparado con el disenio de embragues
es el de la generacion y disipacién de calor. Los embragues de rozamiento generan calor como resulta-
do del movimiento relativo entre las partes, pero normalmente la cantidad de deslizamiento no es tan
grande como la de un freno. En el anélisis de un embrague es muy frecuente imaginar que las par-
tes no se mueven entre si, aun cuando no se debe pasar por alto el hecho que la trasmisién de potencia
por rozamiento generalmente envuelve algin deslizamiento. Por esta razdn, cuando se necesita tener
trasmisién positiva de potencia debe apelarse a un implemento positivo tal como un embrague de
mandibulas.

EMBRAGUES DE DISCOS O LAMINAS

UN EMBRAGUE DE MULTIPLES DISCOS

se muestra en la figura 14-1. Las laminas A son Bl'1B BF

generalmente de acero y estan colocadas sobre R, -—g

estrias en el eje C, para permitir el movimien- Al 14l 14] |4

to axial (excepto para el dltimo disco). Las la- _D '*RT"‘ c
minas B son generalmente de bronce y estan — - 1" e — .._:.x,-w_u-.'—l_.&

colocadas en estrias del elemento D.

El nuimero de parejas de superficies que
trasmiten la potencia es uno menos que la su- : S0 oy 10
ma de los discos de acero y bronce, y es ademds B = Gy
un numero par si el diseno es tal que no se re-
quieren cojinetes axiales. Fig. 14-1

e

n = PBoaeco v Phronce — 1

Para el sistema mostrado, n = 5 + 4 — 1 = 8 parejas de superficies en contacto.

La capacidad de momento de torsion esta dada por

i = FfRf n
donde T = capacidad de momento, lb-pul
F = fuerza axial, lb
f = coeficiente de rozamiento . 4
Rf = radio de rozamiento = %( g——%) si se supone que la presién de contacto es uniforme
R 1= B3
R, + R; .
= 0—2—1 si se supone desgaste uniforme
Ro = radio exterior de contacto de las superficies, pul

R: = radio interior de contacto de las superficies, pul

n = numero de parejas de superficies en contacto.

165
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La fuerza axial F est4 dada por
F = pm(R:—R)
donde p es la presién media.

La capacidad de potencia es
HP = TN/63.000

donde 7' = momento en el eje, Ib-pul y N = velocidad de rotacion, rpm.

Para desgaste uniforme, la variacién de presion estd dada por

C F
T 277( RO = Rt) r

donde C es una constante y r es el radio del elemento diferencial mostrado en la figura 14-3.

EMBRAGUES CONICOS

UN EMBRAGUE CONICO debe su eficiencia a la accién de cuia de la parte cénica en la parte recep-
tora.

(a) La capacidad de momento de torsién de un embrague cénico con sus partes ajustadas con base en
presion uniforme es

r - _Ff z(Rfi—R‘Z)
send {3 \R?_R?

La capacidad de momento puede escribirse también
como

3 .
Ro - R? ) 4
3R,b sen?q

T = Ff(

donde T = momento, lb-pul

Fa

= fuerza axial, 1b

7 Embrague
y///‘ ajustado

= coeficiente de rozamiento

= radio exterior de contacto, pul

= radio interior de contacto, pul Fig. 14-2
= radio medio = %(Ro+ Ry, pul

= ancho de la cara, pul

= angulo del cono

2 (RS- RS
o T = Ff[— g1 ] donde K, = p(2mR,)(b).
n 3(R(2)—R§) ”

53 o~;°f’o>°\, "xy
|

(b) La capacidad de momento de un embrague cénico, con base en un desgaste uniforme, viene dada
por

r-h . p_ g

sen ¢

La variacién de presién, suponiendo desgaste uniforme, es

F

p = m (Véase la figura 14-8.)
La presién méxima se presenta en el radio menor: Prax = Mfm :
o~ i)Yy
La presion minima se presenta en el radio mayor: p = E

min  277(R,—R)R,
)
m(R3— RY)

Presion media =
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ACOPLAMIENTO DE EMBRAGUES CONICOS. Un problema que se presenta con los embragues
cénicos y no ocurre con los embragues de multi-

ples discos es la posibilidad de que se necesite una fuerza mayor para acoplar el embrague que la que se
requiere durante la operacién cuando el receptor y el cono giran a la misma velocidad. El anélisis se com-
plica por el hecho que la direccién de las fuerzas de rozamiento depende de la forma del acoplamiento,
esto es, de la relacién entre el movimiento rotatorio relativo y el movimiento axial relativo del receptor
y el cono. Un procedimiento conservador consiste en suponer que no se presenta movimiento rotatorio
relativo durante el acoplamiento, para lo cual la fuerza axial maxima F, necesaria para acoplar el recep-
tor y el cono es
F, = FE((send + fcosa)

Esta fuerza es la maxima requerida para obtener la fuerza normal deseada Fy, la cual a su vez desa-
rrolla la fuerza de rozamiento que produce el momento de rozamiento deseado.

FUERZA AXIAL PARA MANTENER ACOPLADOS EL RECEPTOR Y EL CONO. La fuerza re-
querida para

mantener acoplados el cono y el receptor, teniendo en cuenta el rozamiento, varia entre
F = F, sena v F = E(sent — fcosa)

Debido a la vibracion, el rozamiento puede no ser muy confiable y es conservador suponer que la fuer-
za axial para mantener acopladas las partes la da el mayor valor de F: F = Fy, sen a.

FUERZA AXIAL REQUERIDA PARA DESACOPLAR EL RECEPTOR Y EL CONO. Nor-
mal-

mente, con los 4ngulos de cono comunmente usados, no se necesita una fuerza para desacoplar las par-
tes, aun cuando es posible que si f cos « > sen a, sea necesaria una fuerza axial Fj para desacoplar

las partes:
F; = E(fcosa —send)

LA CAPACIDAD DE POTENCIA DE UN EMBRAGUE CONICO es la siguiente, de acuerdo con si
se supone desgaste uniforme o

presion uniforme:

Desgaste uniforme: Hp =

TN  (BfDy/2N _ FfRW( N
83.000 63000  send 63.000)
Rg-Rf) N _ Ff z(Rg-Ri) N

TN 2
63000 ~ sena ‘3°\p2_pg?/ 63.000
3

u 2
63.000 an(§)(R§_R§

Presion uniforme: Hp

donde F = fuerza axial, 1b
f = coeficiente de rozamiento
R, = radio exterior, pul
R; = radio interior, pul
= velocidad, rpm
0, = angulo del cono
F, = p(27R_)(b), donde p es la presién media, Ry es el radio medio del cono, y b es el ancho
de la cara
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PROBLEMAS RESUELTOS

1. Deducir la capacidad de momento de torsién de una pareja de superticies presionadas entre si
con una fuerza axial F. Suponer presiéon uniforme. (Véase la figura 14-3.)
Solucion:

Considerar un érea diferencial dA = 277 dr. Fuerza diferencial normal — dN — pdA = p@27rdr).
Fuerza diferencial de rozamiento = d@Q = fdN — f(p277rdr). Momento diferencial de rozamiento = dT =
rdQ = r(fp27rdr); integrando con p Yy f como constantes, el momento total es

R 3 3
o L
T = 277fpf‘r2dr = 27Tfp(R03 1’)

& ‘
La fuerza axiz}l F = pem) 'RQ—RQ~)'! de donde la presion media P = ot L )
A =p (Ry i) p W(RS—R?:)
8,7 3 .3
_R® RE_RS
Remplazando este valor de p en T = 27Tfp(LO SR’P) ,se obtiene T = Ff [%( g é)] = FfRf.
R,—R;
o~

N\

Fig. 14-3

2. Deducir la capacidad de momento de torsién de una pareja de superticies presionadas entre si con
una fuerza axial F. Suponer desgaste uniforme. (Véase la figura 14-3.)

Solucion:

Cuando un embrague es nuevo, quizds es verdad que la presion es casi uniforme. Si las superficies son re-
lativamente rigidas, la parte exterior, donde la velocidad es alta, se desgastard mas que la parte interior. Des-
pués del desgaste inicial, es razonable suponer que la curva del perfil mantendra su forma; o, que el desgaste
de ahi en adelante sera uniforme.

El desgaste uniforme puede expresarse de una manera diferente diciendo que en cualquier intervalo de
tiempo el trabajo hecho por unidad de area es constante:

(tuerza de rozamiento) (velocidad) _ (fp27irdr) rw)
area : 27Tr dr

constante ('

op :C’/fr(o. Entonces, como fy w son constantes, p = C/r, donde C es una constante.

Otro método para demostrar que la presién varia inversamente con el radio es considerar que el desgaste
O es proporcional a la presién p y a la velocidad V. Asi, &= KpV = Kp(rw), o p=C/,yaque 8 y K son cons-
tantes y @ es fija para un embrague dado.

Como en el problema 1, el momento de rozamiento diferencial es dT — r(fp27rdr); el momento de tor-
sién total es

R 2R 2
7 R —R;
T '= f St Cyamdr - ompe et

e 2
Ry i Ry .
Para encontrar C:F :f p(2Trdr) = f (Cry(27rdry = 2TC(Ry—R;), o €C = —F—
. o 2T(Ro— Ry)
i i

. Ro+ Ry
Remplazando este valor de C en la ecuacién de T:T = Ff( 5 Jl = F[Rf .
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3. Comparar el radio de rozamiento con base en presién uniforme y en desgaste uniforme para dos

€asos:

(1) Ro = 4pul, R; = 3,5pul; (2) Rp = 4pul, R; = 1pul

Solucion: R g2 s
_ RS 3 3 S

(1) Presion uniforme, R =§2‘( (27 12’)=%(42_3’52) = 3,76 pul. Desgaste uniforme, R_ = 02 = 4+23’5 -

| T S\RZ-R] 4°-35 b
3,75 pul
8 3
Y 2 (Ro—Ri\_2/a%1® . RotRi_4+1 _
(2) Presién uniforme, R, =—( )= —( = 2 8 pul. Desgaste uniforme, R, = =2-= = 25pul.
FO3\RZ_RY 3\4P1? ! ¢ il g

Asi, para valores bajos de R, /R; la diferencia entre desgaste uniforme y presién uniforme es muy peque-
fa. A medida que R,/R; aumenta, la diferencia se hace mayor.

4. Hacer la grafica de la relacién entre el radio de rozamiento y el radio exterior (Rf/RO) contra la
relacion entre el radio interior y el radio exterior (Ri/Ro)’ suponiendo presién uniforme y desgas-
te uniforme. (Véase la figura 14-4 para la solucién.)

1,0
Grafica que muestra la relacion entre radivs
de rozamienio para embragues de rozamiento
Presién unilorme comparada
con desgasle uniforme
0.9
/"i
7
Presion unilorme A
08 3 3 P
R,= 2,014
=30
0~ M1
re
8 oz ~
=i
e
- i =
E‘Z ——
- T
2%
E o Desgaste unilvrme
Y S 2
oE 06 o RO +R1,
- S R:=
ol & i 2
o
@
15
I
| 5 )
s e
0.5 all
4
(1]
0 0.1 0.2 0.3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0
R

%y _ radio interior

Ro radio exterior

Fig. 14-4
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5.

6.

EMBRAGUES

Determinar las presiones maxima, minima y me-
dia en un embrague de placas en el cual la fuerza
axial es 1000 1b, el radio interior de contacto es T
Rj = 2pul, el radio exterior es Rp = 4pul. Se n
supone desgaste uniforme. (Véase la figura 14-5.) K= =

Solucion: i

La variacién de presién esta dada por F= 1000 b F = 1000 1b

¢ m o Vilem
Por am®, Ry

i
022
\\\mﬂj N

La presién maxima ocurre cuando r = R;

1000 _
277(4 — 2)(2)

p(max) = 39,8 psi.

La presiéon minima ocurre en r — R, Fig. 14-3

p(min) = TN 19,9 psi.

fuerza ; F 1000 .
Ea_de conﬁct?) e 7T(R2 _ RQ) = 77(42 _ 22) = 26,5 psi.
0 i

Presién media p =

Un embrague de multiples discos tiene 4 discos de acero y 3 discos de bronce y cada superficie tie-
ne un érea de contacto de 4 pul® y un radio medio de 2 pul. El coeficiente de rozamiento es 0,25.
¢ Cudl es la capacidad de potencia para una fuerza axial de 90 lb, si el embrague gira a 400 rpm?
Suponer desgaste uniforme en las placas del embrague.

Solucién:

T = FfR_n = 90(0,25)(2)(6) = 270 lb-pul HP = T'N,/63.000 = 270(400),/63.000 = 1,71.

f

Un embrague de multiples discos, de acero sobre bronce, debe trasmitir 5 HP a 750 rpm. El radio
interior de contacto es 1,50 pul y el radio exterior es 2,75 pul. El embrague opera en aceite con un
caeficiente de rozamiento esperado de 0,10. (El aceite se usa para dar un acoplamiento mas suave,
una mejor disipacién de calor, aun cuando se reduce la capacidad.) La presién media permisible
es 50 psi, maximo. (Se usan presiones bajas de disefio con el fin de suministrar un tamafo sufi-
ciente para dar una buena capacidad de disipacién de calor.)

(1) (Cuadl es el total de discos de acero y bronce requerido?
(2) (Cuadl es la presién media?

(3) (Cudl es la fuerza axial requerida?

(4) (Cudl es la presién maxima que se presenta?

Solucion:

(a) Primero se determina la capacidad de momento de un par de superficies en contacto, suponiendo desgas-
te un