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Introduccién

En el siguiente informe se hara una presentacion del proyecto denominado
“Recolector de Megafardos” correspondiente a la asignatura “Proyecto Final” de la
carrera de grado de Ingenieria Mecanica. EI mismo comprende el disefio y
desarrollo, calculo, confeccion de planos de dicho equipo, con el objeto aplicar
conceptos adquiridos durante el cursado de la carrera.

Con respecto al proyecto, la finalidad es realizar la manipulacion de megafardos
desde su lugar de produccion y transportarlos hacia su correspondiente lugar de
almacenaje o distintos puntos de dentro del establecimiento productivo.

Este equipo ha sido disefiado con el objetivo de poder operar en lotes forrajeros,
dafiando lo menos posible los cultivos existentes en estos terrenos, priorizando
una sencilla operacion, un facil mantenimiento y muy confiable, y asi reducir los
tiempo de trabajo para este tipo de actividad.
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Contexto de trabajo

Produccién de forraje

En las instalaciones agropecuarias, el forraje utilizado para la alimentacion del
ganado es de fundamental importancia, siendo uno de los insumos que mMas
influye en la rentabilidad para la produccién animal. El proceso en el cual el forraje
verde es convertido en forraje mas o menos seco para que pueda ser conservado
durante largo tiempo y ofrecido a los animales en el momento de escasez. El
procedimiento para la conservacion de estos insumos se pueden separar segun: la
inversion de capital y simplicidad de elaboracion.

e Heno y Ensilado son mas simples, los puede llevar a cabo el productor y
exige inversiones de capital.
e Henilaje requiere mas inversion.

Las operaciones principales para el proceso de henificacibn son el segado,
segado — acondicionado, el hilerado, el empaque, el manejo y almacenaje de las
pacas:

Segado: es la primera operacién en el proceso de recoleccion, y consiste en cortar
el tallo del resto de la planta. El segado puede ser manual o mecanizado.

T

Figura 1. Segado mecénico

Hilerado: los rastrillos son maquinas que trabajan después de las segadoras,
efectuando sobre el forraje las operaciones de remocién, esparcido, con el fin de
favorecer la aireacion y secado del forraje.
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Figura 2. Operacién de hilerado

Empacado: una vez que el forraje ya esta deshidratado en el campo, se realiza el
empacado, que consiste en recoger este forraje y formar paquetes comprimidos o
fardos, los cuales son atados y expulsados autométicamente por la misma
maquina.

Existen en el mercado una gran variedad de empacadoras, con amarre de hilo o
amarre de alambre, que forman prismas o rollos, con diferentes capacidades de
prensado, siendo las principales:

1) Para volumenes pequefos:

Empacadoras tradicionales, elaboran pacas rectangulares de 20 a 25 kg de peso,
longitud variable. Sujetan el forraje con hilo o con alambre.

2) Para grandes volumenes, se tienen dos opciones:

Empacadoras de rollo, confeccionan fardos de forma cilindrica. Se puede variar
tanto el diametro su peso. Sujetan el forraje con hilo o malla. El tamafio mas
comun de los rollos es 1.2 m de ancho por 1.5 m de didmetro y un peso promedio
de 400 kg. El uso de las empacadoras de rollos tiene un costo de operacion bajo y
requiere mayor espacio en el transporte y almacenaje.

Figura 3. Produccion de rollo
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3) Empacadoras gigantes, confeccionan grandes prismas o también llamados
mega fardos. Existen varios tamafios de empacadoras, todas ellas anudan con
hilo. Una de ellas, la mas comun, confecciona fardos de 450 kg de heno y con
dimensiones de 0,80 m de ancho, 0.90 m de altura y una longitud de 2,50 m. Con
estas empacadoras, se obtiene: ahorro de mano de obra; mayor capacidad de
empaque y un uso eficiente del espacio en transporte y almacenaje.

Una vez confeccionadas los fardos, es necesario recogerlas del campo para
seguir con las labores culturales del cultivo.

Figura 4. Forma tradicional de sacar el forraje del campo

Al mismo tiempo, con el desarrollo de los sistemas de empaque, se han
desarrollado sistemas de recoleccion (carga, descarga) de los fardos, asi como de
almacenaje. Cada establecimiento determina la forma mas eficiente y econémica
gue se adapte a sus necesidades.

Figura 5. Produccién y almacenaje de mega fardos

11
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Ventajas del uso de Mega fardos

Se ahorra en transporte ya que su mejor ubicacion en el camién respecto de los
rollos permite llevar mayor cantidad de kg.

Al estar cortada la fibra, no es necesario el empleo de desmenuzadores o
moledoras con lo cual se produce un ahorro en energia, tiempo y desgaste de
maquinarias.

El manejo de los megos fardos se realiza con el mismo pinche que para los rollos,
pero su estiba es mas eficiente ya que se aprovecha mejor el espacio.

Debido a su forma prismatica se puede almacenar aprovechando mejor el espacio,
ya sea a campo abierto o en un ambiente cerrado

Figura 6. Almacenaje interior y exterior

12
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Descripcion

El disefio de nuestra maquina esta enfocado en conseguir un producto sencillo y
funcional, prestando atencion a los aspectos técnico-econdmicos.

Los componentes principales de la maquina son:

Brazos recolectores
Rampa de carga
Plataforma de carga
Chasis

Brazos de descarga

arwNE

v
w

Figura 7. Partes principales

4

Nuestros esfuerzos se centran en conseguir un equipo sencillo y funcional, capaz
de funcionar con una fuente de potencia hidraulica necesaria para accionar los
distintos componentes del equipo, una fuente de potencia mecéanica capas de
remolcarlo, y una toma de corriente, requisitos con los que cuentan la mayoria de
los tractores.

El sistema hidraulico de la maquina, constara linea hidraulica principal compuesta
por dos conductos, una llevara el fluido hidraulico desde el tractor y la otra

13
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posibilitara el retorno del fluido al mismo. Los distintos actuadores del equipo
recibirian la potencia hidraulica a través de lineas secundarias que derivaran de la
principal, las valvulas direccionales serian comandadas eléctricamente y se
encontrarian ubicadas entre las lineas secundarias y el actuador. Este sistema
ofrece la posibilidad de tener un circuito hidraulico reducido, ya que al comandar
eléctricamente las distintas valvulas direccionales requeriremos de lineas
eléctricas entre el operario y la maquina en lugar de lineas hidraulicas.

14
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Funcionamiento

La maquina consta de una lanza enganche capas de pivotear en
un eje mediante un cilindro hidraulico, lo que permite alinear el equipo con el
tractor que lo remolca, esta posicion es la adecuada para el traslado del mismo, ya
sea que este cargado o no. Este sistema ademas permite desalinear el equipo con
el tractor, la tarea de recoleccion de mega fardos en el campo se realiza en esta

posicion.

Figura 1a. Posicién de transporte Figura 1b. Posicion de trabajo

La tarea de recolecciéon de mega fardos es realizada por el brazo recolector, el
cual sujeta el fardo que se encuentra en el suelo mediante puas, y lo eleva hasta
la rampa de carga por accionamiento de un cilindro hidraulico que trasmite el
movimiento a través de dos bielas, que son las que posibilitan el giro de 180°.

- —

©

Figura 2a. Momento de Figura 2b. Instante que deposita la
recoleccion carga

El apilado de los fardos es llevado a cabo por la rampa de carga, esta permanece
alineada con la plataforma auto descargable mientras el brazo recolector realiza
sSu tarea, una vez que esta recibe dos fardos gira 90° colocandolos en la
plataforma, este movimiento es realizado por un cilindro hidraulico.

15
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Figura 3. La rampa deposita los fardos sobre la plataforma

Una vez que se complet6 la carga de la plataforma auto descargable y se desea
descargar, dicha plataforma gira hasta ponerse en posicion totalmente vertical,
esto permite descargar los fardos por gravedad, la descarga es controlada por los
brazos de descarga. EI movimiento de giro de la plataforma es accionado por un
cilindro hidraulico telescopico.

Figura 4. Posicién de descarga de la plataforma

Los brazos de descarga son los responsables de contener los megos fardos,
sobretodo en el momento de la descarga cuando la plataforma auto descartable se
encuentra en posicion vertical, sin embargo la funcion mas critica de los mismos
es depositar de forma segura los fardos sobre el suelo, evitando que estos se
desplomen y caigan. EI movimiento de estos se realiza mediante un cilindro
hidraulico, que acciona un conjunto de bielas que garantizan la apertura
sincronizada de ambos brazos.

16
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Figura 5. Brazos de descarga

El chasis tiene la funcion de contener los mecanismos descriptos anteriormente,
siendo capaz de soportar los esfuerzos generados por estos, integrandolos para
formar una maquina capaz de realizar la tarea para la que fue disefiada.

17
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Objetivos

El objetivo de este proyecto es el disefio de un equipo capaz de brindar una
solucion al productor agropecuario a la hora recolectar y manipular los mega
fardos, de manera que este pueda reducir el tiempo de trabajo requerido para
estos fines y producir un menor deterioro al forraje por causas de aplastamiento de
los cultivos.

18
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CAPITULO 1
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Descripcion y calculos de subconjunto Rampa

La rampa de carga es el componente de la maquina cuya funcion es la de
depositar los megafardos en la plataforma de carga. Cuando este contiene
completa su capacidad de carga (2 megafardos), por medio de un cilindro
hidraulico, la rampa pivoteara en la articulacion que lo une a la plataforma y
depositara los megafardos sobre la plataforma de carga.

A continuacion se realizaran los calculos de verificacion de los distintos
componentes que conforman este subconjunto.

1-1) Calculo chapa rampa de carga

Se comprobaré la tension de trabajo y la flecha maxima de la chapa que conforma
la rampa de carga.
Datos de entrada:

e Pesos de fardo 450 kg

e Largochapa2m

e Ancho de chapa2m

e Calibre chapa 4.7 mm

e Peso chapa 37.68 kg/ m 2

2000

J40

4,700

! |
FET I - - | I

L M

Figura 1.1. Dimensiones de la chapa

Célculo estatico del tramo AB con carga distribuida:

20
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Carga distribuida de la chapa

_peso de los fardos + peso chapa
.=

longitud de la chapa

k
0. =525-2
cm

(Separacion entre apoyos) lag=340 mm

Considerando la flexion con carga uniforme a lo largo de viga:

A,
A

®
{mm) 0

Figura 1.2. Carga sobre la chapa de tramo AB

74,56

(mxm] 170,0
Figura 1.3. Momento flector de la chapa

k
Q.. L’ _ 5.25 7‘%.(34cm)2

Mfnax = 3 < 3 =708 kgem

Momento flector maximo= 759 kg cm en L=17 cm

Médulo resistente de la chapa:

_bxh* 200%(0,47)?

c < =7.4cm3

Tension maxima de trabajo de la chapa:

21
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M 759
o = fmaxz__ 103_g
w 7.4 cm?

Para una chapa de acero F-24 cuya tensién de fluencia es de 2400 kg/ cm 2 el
coeficiente de seguridad seré el siguiente:

o 103

La chapa seleccionada y las dimensiones propuestas verifican con el coeficiente
de seguridad para la condicién de resistencia.

Ahora realizamos la verificacion para la deformacion:

Flecha maxima:

L 310 1
Ymax = To00 = 000~ O+ mm (1)
5% F *[3
Y T 38axEx]

F=Q,*lgy =525%34=179kg

, _bxh®_ 200+ (047)°

— 4
12 12 =1.7cm

_ 5%179% 343
"~ 384 %2.1x10° % 1.7

y = 0.025cm = 0.25 mm (2)

Verifica la deformacion ya que el valor de (2) < (1).

Si bien el coeficiente de seguridad es muy alto, se optara por dejar esta chapa, ya
que con un espesor menor reduciria el coeficiente de seguridad pero no verificaria
el limite de deformacion.

1-2) Calculo crucero rampa

Los cruceros son los encargados de soportar la chapa. Estos estan construidos
con chapa plegada formando un perfil U.

22
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Datos de entrada:
e Separacion entre crucero 340 mm
e Longitud de los crucero 2 m
e Calibre chapa 4,7 mm
e Peso chapa 37, 68 kg/ m 2
e Ancho del perfil 50 mm

e Altura del perfil 50 mm

2000

| . I_:_ |
|
3

‘ 900

Figura 1.4. Dimensiones cruceros

Carga distribuida sobe el crucero

Peso del crucero

Q. = Longitud del crucero + Carga distribuida calculada para la chapa
kg kg
= 0,06— + 5,26 —
Qer em " cm
kg
ch = 5'32%

23
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£ 5 F 7 LA A A

0 5E0, 1450, 2000,

Figura 1.5. Diagrama de cargas crucero

0,00
-260,95

-780,37 -789,37

1000,0 2000,0
Figura 1.6. Momento flector de la chapa crucero
R, =R, =5325kg
M fmax = 8046 kgcm en x = 550 mm y x = 1450 mm
Como se ve en la figura 1.6, los momentos méaximos se encuentran en los apoyos.

Para el calculo estatico por resistencia calculamos el momento de inercia del perfil
del crucero aplicando Steiner. Para ello se proponen las siguientes dimensiones:

25

4,7 /

Area 1 S~ Ve

Area 2

50

18,5
|
|
E— |

50 \
Figura 1.7. Perfil crucero Area 3

Célculo del momento de inercia del crucero:

24
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b x h3
12

0,47cm * (4,53cm)3 .
11 ES 12 = 12 = 4‘3,7cm

_ 5cmx (0,47cm)3

— 4
3 12 = 0,043cm

A; =A, =0,47cm = 4,53cm = 2,13cm?
A; = 5cm * 0,47cm = 2,35cm?
Ar = A+ Ay, + A3 = 6,61cm?
Y, =Y, =2,735cm
Y; = 0,235cm
Calculo del centro de gravedad:

A1 x Y+ A, xY, + A3+ Vs
Cg=
Ag

= 1,85cm

d, =d, =09cm
d; = 1,62cm
Ly = (I + Ay +d]) 4+ (I + Az +d3) + (I3 + A3 + d3) = 140,1cm*
Célculo del modulo resistente del crucero:

3 140,1cm*

= 44 3
3,15cm ) cm

Céalculo de la tensiéon méaxima seleccionado un material acero F-24:

 Mfpax 8046 kg
Omax = ™ = a5 T cm?

Verificamos el coeficiente de seguridad:

e O 2400
 Opax 181
N =13

25
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Célculo de las flechas maximas:
Flecha en el voladizo:
Longitud: 550 mm

Qg *l*  536+200°
Y T 8+ExI 8x21x10°+140.1

y = 0.021 cm = 0.21 mm (3)

Flecha méaxima admisible para el voladizo:

L 550

ymax = m = m = 0.55mm (4)
Flecha en la parte simplemente apoyada:
Longitud: 900 mm
_5%Qxl*  5%536%200"

y= 384+ E ] 384 %2.1x106 * 140.1

y = 0.0156 cm = 0.156 mm (5)
Flecha maxima admisible para la parte simplemente apoyada:

_ L _9%0 ]
Ymax = To00 = 000 - 00 ™ (6)

Verifican tanto los criterios de resistencia (N=13) como los de deformacién (3<4 y
5<6). Debido a los resultados obtenidos y se ve que este componente quedd
sobredimensionado con lo que podria recalcularse utilizando un calibre de chapa
menor, con lo que se lograria un ahorro de material y el peso de esta estructura.

26



Ingenieria Mecanica UTN

1-3) Calculo viga rampa

Las vigas de la rampa son las encargadas de resistir los esfuerzos transmitidos
por los cruceros. Para esto, necesitamos conocer los esfuerzos actuantes sobre
estos.

Célculos de las fuerzas ejercidas por los cruceros:
F, = peso chapa + peso fardo + peso crucero
area chapa = 200 cm * 39 cm = 7800 cm?
W, = area chapa * peso chapa

kg

Wy, = 7800 cm? * 0,003768 ——
cm

W, = 29,39kg
peso total

5

900
peso fardo = <

peso fardo =

peso fardo = 180 kg
peso crucero = area crucero * peso chapa
area crucero = 15 cm * 200cm
area crucero = 3000 cm?

kg
cm?

peso crucero = 3000cm? * 0,003768
peso crucero = 11,3 kg
F, = 29,39kg + 180kg + 11,3kg
F, = 220,52kg

Estas fuerzas estan soportadas en partes iguales por 2 vigas, por lo que la fuerza
neta que transmite cada crucero a las vigas es:
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Fy
Fviga = ) = 110,26 kg

Los cruceros que se encuentran en los extremos de la rampa soportan la mitad de
la fuerza anteriormente calculada:

Fviga

Fextremos = 2 = 55,13 kg

Las fuerzas actuantes quedan:
P1 =P6 = 55,13kg

P,=P; =P, =P, =110,26 kg

861 _ 1239

Figura 1.8. Perfil viga rampa

A FAY — & B
g5 5 T

0 133,7 £23,7 861, 1303,7 1693,7

Figura 1.9. Diagrama de cargas

0,00

2083,7

-208,0

-210,92
-1.025,71

-1.898,23
-2.007,73

Figura 1.10. Diagrama momento flector
Reacciones de vinculo:

R, = 709,17kg
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R, = 158,45 kg
Célculo de la tensién maxima:

Mfmax = 21385 kgcm en x = 861 mm

Célculo del momento de inercia:

4,7

P90
1464

Figura 1.11. Perfil y dimensiones viga

p bxh® [(b—2xe)x(h—2x¢e)3] ([b' *h3] )
— —_ - *
> 12 12 12

p 10 * 14,63 [(10 — 2 % 0,47) * (14,6 — 2 *0,47)3] ([0,47 * 93] )
- — — *
xx 12 12 12

L., = 569,5cm*
Maxima tension viga:

Mfmax
= *

IXX

o

_ 21406,73kgcm

= 7,3
d 569,5cm* *mam
k
o =27412—2
cm
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2400
= = 8’
274,12

Las dimensiones propuestas cumplen con las condiciones de resistencia. Se
podria recalcular dimensionado nuevamente la viga y reduciendo su tamafio con el
fin de ahorrar material y disminuir su peso.

1-4) Célculo del travesafio rampa

A continuacién calcularemos el esfuerzo P; que forma un angulo de 20° con la
vertical, realizada por el cilindro hidraulico sobre el travesafio de la rampa para
accionar la misma.

Datos de entrada:
R, =R, = 709,17kg
P,=2%R, = 1418,34 kg

P, = b
1™ cos(20°)

P, = 1509,37 kg

d, = 88.9mm
d; =76.1mm
2000
T e —
Ra - Rb
200

Figura 1.12. Dimension travesafio
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Ll

Figura 1.13. Fuerzas actuantes sobre travesafio

[ W
P P Y

1 u] 450, 900,

Figura 1.14. Diagrama de cargas travesafo

3.331,56

0,00

0,00

Figura 1.15. Diagrama momento flector

kg
Mfmar = 33960,86m

T
Ly = a * (de4 - d14)

U 4 4
Ly = 22+ (8.89* = 7.61%)
L., = 148,79cm*
Tensién maxima es:

— Mfmax

Ixx

g *C
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k
o =1014,54—2
cm
2400
~1014,56
N = 2,37

El componente disefiado, mediante los calculos efectuados, verifica las
dimensiones y el material propuesto, ya que el coeficiente esta dentro de los
resultados razonables.

1-5) Comprobacion del perno del cilindro rampa

Es el perno encargado de articular el cilindro hidraulico con la rampa de carga y la
plataforma. Este movimiento se realiza para trasladar los fardos desde la rampa
hacia la plataforma.

Figura 1.16. Esquema de perno

Mediante una simulacién en el software solidworks se obtendra el coeficiente de
seguridad correspondiente a los esfuerzos aplicados sobre este componente.

Seran construidos por acero 1020 templado, su didmetro sera de 25.4 mm y su
longitud de 90 mm

El criterio de célculo utilizado serd para materiales ductiles, mas precisamente el
de von Mises.
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FDS

Figura 1.17. Coeficiente de seguridad coeficiente de von Mises

N = 5.58

100.00

9213

84.26

. 76.39
. 6853
. 6066
L 5279
. 44.92
. 3705
. 2918

.23

1345

558

Verifica las condiciones de resistencia. Debido a que el coeficiente es alto se

podria redisefiar usando un didmetro menor y ahorrar asi material.
1-6) Célculo buje perno articulacién rampa-plataforma

Material del buje poliamida 6 (grilén).
Resistencia a la compresién 150/280 kg/cm?
Diametro interno: 30 mm

e: 10 mm

Longitud: 50 mm

&
@50

Figura 1.18. Buje travesafio
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El buje solo recibe compresion sobre la mitad de su cara interna. Entonces:

1509,37 1509,37

- (m*D;*L) - 23,56
2

g =

RN

k
o = 64,059 ——
cm

N 150
64,059

N = 2,34

Se verifico el buje y este cumple con las especificaciones de resistencia.

1-7) Comprobacion del perno articulacién rampa-plataforma

Figura 1.19. Esquema perno rampa-plataforma

En las figuras siguientes se muestra los resultados obtenidos mediante el analisis
de elementos finitos realizado sobre la pieza.

Se propone un diametro de 25.4 mm, una longitud de 230 mm y acero 1020
templado.
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Criteric: Tensiones von Mises méx.
Distribucion de factor de seguridad: FDS min =88

100.00

I g2.40
L 8479
Akl

. G958

L 6193

| 5438

L4577

. 3847

- HAT

. 2396
1636
. l 575
zﬁ
Figura 1.20. Coeficiente de seguridad criterio de von Mises

Coeficiente de seguridad: 8.8

Verifica ampliamente las condiciones de resistencia. Los diametros son
propuestos con el fin de estandarizar las medidas.
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CAPITULO 2
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Descripcion y Calculo subconjunto Plataforma

La plataforma de carga es una parte del equipo que tiene como funcién almacenar
los megafardos durante su recoleccion. La misma esta construida por 4 vigas
principales unidas entre si por costillas soldadas (ver figura 2.5). La plataforma
tendra una capacidad maxima para trasladar 20 megafardos, los cuales seran
descargados gracias a la accion de un cilindro hidraulico telescoépico.

2-1) Calculo de viga plataforma

Calcularemos los esfuerzos sobre la plataforma y las reacciones en los apoyos.
Para esto tomaremos a la misma como una Unica viga. Realizaremos el célculo
estatico y para ello consideraremos que la plataforma trabaja horizontalmente.

1025

LA i

5345

8000

8080

Figura 2.1. Esquema plataforma
Datos:
Peso fardo= 450 kg
Peso plataforma= 1000 kg
N=20 megafardos
L viga= 8080 mm
P,=158.45 kg
Peso total=20*450=9000 kg
W= (9000+1000)/800=12.5 kg/cm
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A SN — 9
£ £ r £ OF FF

8030,
] 1025, 5345, £000,

Figura 2.2. Diagrama de carga viga plataforma

5,329,13
0,00

-6.442,06

-47.479,432

1478,3 2410,5 2342,71

Figura 2.3. Diagrama momento flector

Resultados:
R, = 3013.74 kg
RY = 7146.7 kg
Mfmax = 489990.11 kgcm

A continuacion calcularemos la fuerza del cilindro hidraulico necesaria para
accionar la maquina en la posiciébn descripta anteriormente, donde el cilindro
trabaja formando un angulo de 22° con la vertical:

v

b
——=7707.96k
cos (22°) g

Fuerza cilindro =

La fuerza del cilindro estd compuesta por la componente vertical RbY que es la
reaccion encontrada para la plataforma y otra componente horizontal que
calcularemos a continuacion:

R} = RY x tg(22°) = 2887.45 kg

El cilindro actia sobre un soporte ubicado a 90 mm de la plataforma, por lo que
transmite un momento a la misma debido a la fuerza horizontal, el momento
transmitido sera:
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M, = R}x cm = 2887.45% 9 kgem
M, = 25987.08 kgcm

La plataforma consta de 4 vigas, por lo tanto sumaremos los momentos
transmitidos por la fuerza horizontal del cilindro y el generado por las cargas.

Momento total = Mf,,, + M,

Momento total = 489990.11 + 25987.08 = 408288.19 kgcm

A continuacién verificaremos las dimensiones de las vigas de acero F24. Las
medidas propuestas son:

Figura 2.4. Perfil Viga plataforma

h=200mm
b =200mm
e =8mm

p _bxh® [(b—2e)x(h—2e)®
x12 12

L., = 3781,42 cm*

Momento total
o= * C
Ixx

408288.19
O=——"——%
4 % 3781,42
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k
o = 269,93 ——
cm

o 26993

N = 8,89

Las dimensiones propuestas cumplen con las condiciones de resistencia,
guedando la estructura sobredimensionada, pero considerando que algunos
esfuerzos pueden haber sido ignorados, se aceptara este resultado como correcto.

2-2) Soldadura orejas anclaje cilindro

Realizaremos el calculo para comprobar la soldadura y deberd ser lo
suficientemente resistente al esfuerzo aplicado sobre este componente. Para esto
nos basaremos en el reglamento de las normas CIRSOC para soldadura de filete.
En las tablas 2.1 y 2.2 se detallan las especificaciones que estas requieren.

Con respecto al calculo tomaremos la componente de la reaccién horizontal en el
apoyo B, cuya fuerza genera esfuerzo de corte y esfuerzo normal debido a la
flexion.

Figura 2.5. Esquema orejas de anclaje

Datos de entrada:

e F=R,"=2887.45 kg (ver punto 2.1)
e [|=90 mm
e e=12,7mm
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e d=10 mm
e h=80 mm
o electrodo E 70-56 (S,e=4930 kg/cm?)

Figura 2.6. Geometria de la soldadura

Cara de la
soldadura

Figura 2.7. Area resistente del filete

Segun las normas CIRSOC el area resistente a la soldadura de filete es a 45° (ver
figura 2.7), por ello se debe multiplicar Aw (area de soldadura) por cos 45°, o sea,
0,707. Los esfuerzos a los que esta sometida la estructura son corte y flexion.

Calculamos asi los esfuerzos sobre los filetes:
Esfuerzo de corte:
A, =bxh=1(0707*1%8)x*4

A, = 22.62 cm?
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F 288745

k= A, 2262

kg
E, = 127.63W

Esfuerzo debido a la flexion:
(0.707 * b) = h?
w = 6

_ [(0.707 x 1) * (8)*] x 4
v 6

W, = 30.16 cm3

F_F*L_2887.45*9
"W, 3393

kg
F, = 861.35W

1
2

E =[(F)*+ (F)?]

kg
F, =870.76—;

Ahora calculamos la resistencia de disefio Rd:
Ry=q@*F,*0,707 % 1

Donde:

®: factor de resistencia

F.: resistencia nominal del electrodo

Tabla 2.1. Especificaciones de soldaduras

Soldaduras de Filete

Corte en el drea efectiva Base 0,60 0.60Fexx Se permite usar metal de

Electrodo aporte con un nivel de
resistencia igual 0 menor
que la

Del metal de aporle
compatible

Traccién o compresion
paralela al gje de la Base 0,90 Fy
soldadura (d)
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R; =06%06x*F,,*0,707 x1

kg

Rd == 1255 m
4 F.  784.54
ne¢ T R; 1255

dpec = 0,69 cm = 7mm

De acuerdo a la tabla 1 el tamafio minimo de filete es 5 mm y el tamafio maximo
12,7-2=10,7 mm. Verifica la soldadura ya que el tamafio calculado se encuentra
dentro intervalo estipulado por la norma. (5=t <10,7) mm.

Tabla 2.2. Especificaciones de soldaduras CIRSOC

Espesor del Material Tamaifio Minimo de la
Unido mas Grueso Soldadura de Filete (a)
mm mm
Hasta 6 3
Mas de 6 hasta 13 5
Mas de 13 hasta 19 5]
Mas de 19 8

« Ellado (cateto) maximo (d) del filete para cordones a lo largo de bordes sera:

2m
< 6mm| _Id t > 6mm

I T ] )

(@) < (espesor del material) si el espesores <6 mm.
(b) < (espesor del material menos 2mm) si el espesor > 6mm

o

2-3) Soldadura de las costillas de anclaje de cilindro telescopico

Este componente es el encargado de unir a las vigas principales que conforman la
plataforma de carga y estara unido a estas por medio de la soldadura. Los
esfuerzos a los que se sometera la mencionada soldadura seran de corte y flexion.

Datos:
e F=R,"=2887 kg (ver punto 2.1)
e b=100 mm
e e=8mm
e d=10 mm
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e h=100 mm
e brazo de palanca: 440 mm
o electrodo E 70-56 (S,e=4930 kg/cm?)

440

Figura 2.9. Geometria de soldadura costillas
Definida la geometria de la soldadura, calculamos los esfuerzos:
Esfuerzo de corte:
A, =bx*h=1(0,707 «1%10) * 16
A, = 113 cm?

F 2740
F,=—="—

A, 113

kg
Fv == 24 W

Esfuerzo debido a la flexion:
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b * h?
W, = 6
0,707 * 1 = (10)2
W, = - 16

W,, = 188.5 cm3

F_F*D_2740*44
"W, 1885

1
2

= [(F)* + (R)*]
kg
F} = 640@

Ry =0,6%0,6xF,, *0707 1

R, = 12559
a= cm?
Fr 640

nec = 13 = 1255

dpec = 0,52 cm = 5,2 mm

2-4) Célculo de los brazos de descarga

45

El espesor de chapa es 8 mm, por lo tanto, de acuerdo a las especificaciones
CIRSOC (ver tabla 2.2) el valor minimo de filete debe ser 5 mm y el maximo 6
(espesor de chapa menos 2). El valor calculado se encuentra dentro de estos
valores, razén por lo que nuestra soldadura sera capaz de resistir los esfuerzos a
los que estara sometido.

Los brazos de descarga son los encargados de soportar el peso de los
megafardos cuando la plataforma se encuentra en posicion vertical (posicion de
descarga). El esfuerzo recibido es transmitido a la viga que los soporta. Ver figura
2.10y 2.11.
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Figura 2.10. Esquema de los brazos de descargas

200

B850
1200

3000

Figura 2.11. Esquema de carga sobre brazos
Datos:
L4=180 cm (longitud de carga distribuida)

Peso= 10000 kg (9000 kg fardos + 1000 plataforma)

Y . JEE « B}
s A & i i F
i 200, 850, 1200.

Figura 2.12. Diagrama de carga brazos de descarga
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0,00

0,00

0,00

-88.281,17

-122.612,74

Figura 2.13. Diagrama momento flector brazos de descarga

10000kg

2 kg
—= =278—
180cm 8 cm

q=
R, = 192289 kg
R, = 29218.57 kg

Mf = 1249867.5 kgcm en x = 850 mm

Para dimensionar estos componentes proponemos un

Seleccionaremos uno de un catalogo de dimensiones normalizadas:

Masa Momento Médulo | Médulo

Rado o de

de g0 flexion flexion
elastico plastico

por Area de la de

Espesor  unidad s Cccon inercia
de trans versal deo

ongitud flexddn

Diametro
exienor

hueco.

Aroa
superficial
por meto

linoal

Tabla 2.3. Cafios redondos para brazos

D=323.9 mm
e=12.5 mm

Acero F24

m*D* [m=(D— Di)*
Ixx= 64 -

. _ m*3239* [m*(32.39 —29.89)*
xx 64 64

a7

mm-—mm_—m'

3000,

Longitud
nominal
por
tonelada
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L, = 14847 cm*

Verificamos la tension de trabajo:

Mf
0=—xcC
Ixx

1249867.5 (32.39)
= *
9= 14847 2

kg
o =13633—
cm

El coeficiente de seguridad es:

2400
"~ 1363.3

N =1.76

Las dimensiones propuestas verifican las condiciones de resistencia, por lo tanto,
el perfil seleccionado sera el utilizado para este componente.

2-5) Célculo de la plataforma en posicion vertical

Calculado el momento generado por los brazos de descarga (ver punto 2.4), dicho
momento sera transmitido por medio de la viga soporte a las vigas principales.

[ . N B
P 7’ Fd & 7’ rd Fd

i 40z, 1110, 5530, 8000,

Figura 2.14. Diagrama de cargas plataforma en posicién vertical
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0,00 0,00

-151.074,00
-151.074,00

Figura 2.15. Momento flector plataforma en posicion vertical
R, =R, =3484.1kg

Mf = 124986.5 kgcm

Mf 1249867.48 20
o= *C = * —
41, 4%3781 2

kg

cm

Comparando la tension de trabajo con la de la fluencia del material acero F24,

obtenemos el coeficiente de seguridad:

2400
~1018.25

N =290

Claramente el esfuerzo en la posicion vertical es mayor que en la posicién de
transporte, pero las dimensiones adoptadas para este componente verifican la

condicion de resistencia.

2-6) Calculo soldadura de costillas en posicidn traseras en posicion de

descarga

En esta posicién los esfuerzos son maximos ya que todo el peso de la carga es
soportada por este componente unido a la plataforma. La soldadura debe ser

capaz de soportar estos esfuerzos.
Los esfuerzos actuantes son de corte y flexion:
Fuerza de corte=10000 kg

Momento flector= 1249867.5 kg cm (ver punto 2.4)
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El espesor de chapa seleccionado es de 8 mm de acero F24.

Figura 2.16. Costillas traseras

Primero se determinan las areas y médulos resistentes de la soldadura:

150

10

180

Figura 2.17. Geometria de la soldadura costilla traseras
El area resistente de la soldadura:
A, =[(0.707 15 % 1) * 2 + (0.707 * 1 % 18) * 2] * 4
A,, = 186.65 cm?
El médulo resistente de la soldadura:
W, = {[(0.707 % 15) % 12] * 2 + [(0.707 = 1) * (18)2] * 2} * 4

W, = 1917.4 cm3
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El esfuerzo de corte es:

El esfuerzo normal:

_ Mf  1249867.5

W, T 19174

kg
Oop = 651.85 W

El esfuerzo resultante:
2 2 1
Oy = [(Gc) + (Gn) ]2

o, = [(53.6)2 + (651.85)2]2

kg
0, = 654.05—
cm

Determinamos la resistencia de disefio (Rd) aportada por el electrodo (ver tabla
2.1):
R;=0,6%0,6*F,, *0,707 x 1

R, = 12559
a= cm?

El tamario de filete sera:

_ g, _ 65405

~R; 1255

d=0.521cm

Teniendo en cuenta que el espesor del material es 8 mm, las especificaciones de
la tabla 2.2, el tamafio minimo de filete deber ser 5 mm y el maximo debe ser el
espesor de material menos 2, por lo tanto, las dimensiones del filete deben estar
comprendidas entre 5 mm y 6 mm. El valor calculado es 5.21 mm, o sea, verifica
las condiciones establecidas por la norma.
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2-7) Calculo de las soldaduras de las orejas
Como se ve en la figura 2.16, estas orejas estan unidas a las costillas traseras y

cumplen la funcién de articular, mediante un perno, el movimiento de rotacion de
la plataforma con el chasis al momento de la descarga.

Los esfuerzos considerados son de corte y flexion.
Datos:

F=10000 kg

Mf=1249867.5 kg cm

e=8 mm

520

340

%

Figura 2.18. Geometria de la soldadura articulacién
Las areas y modulos resistentes se calculan como:
A, =(0.707 «52 % 1) * 2 + (0.707 x 1 % 34) x 2
A, =77.8+48.1
A, = 126.5 cm?
W,, = [(0.707 * 52) * 12] * 2 + [(0.707 * 1) * (34)?] * 2

W, = 77.8 4+ 1634.6

W, = 1712.4 cm?

El esfuerzo de corte:
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__ fe _ 10000kg
¢ A, 126.5 cm?

k
o, = 79.05%

El esfuerzo debido a la flexion:

_ Mf 1249867.5

Ty T 17124

k
o, = 729.9%

El esfuerzo resultante:

N =

o = [(0)* + (00)°]
1
2

o, = [(79.05) + (729.9)]

kg
0, = 734.16 m—z

Determinamos la resistencia de disefio (Rd) aportada por el electrodo (ver tabla
2.1.):

Ry =0,6*0,6* F, % 0,707 * 1
kg
R, = 1255—
d cm?

El tamafo de filete sera:

_ o, 73416
R; 1255
d =0.585cm

Los parametros para el tamafo de nuestro filete serd d minimo=0 MM Yy d maximo=6
mm, por lo tanto la soldadura verifica el criterio de resistencia que establece las
normas CIRSOC.
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2-8) Calculo del buje del eje de vuelco
Por medio de este sera encauzado el eje de vuelco (ver figura 2.16). Dicho

componente sera construido con poliamidas (grilbn) cuya comprobacion sera
hecha para la compresion:

El area de compresion si el diametro es de 50 mm y su largo es de 520 mm sera:

T*Q
A, = * | (consideramos la mitad de la circunferencia)
T * 3.81
=T 52

A, = 311.20 cm?

La tension de trabajo si la Fuerza es de 10000 kg:

_F 1000

ot T4, T 31120
k

o, = 32.13%

Calculamos el coeficiente de seguridad considerando la o del grilén 150 kg/cm

~ o, 3213
N = 4.66

Los esfuerzos aplicados sobre el buje no superan el limite de fluencia del material.
Las dimensiones y el material propuesto cumplen con las condiciones de
resistencia.

2-9) Verificacion de las orejas de vuelco de la plataforma

Este componente soldado a la plataforma, mas precisamente a las costillas,
permite la articulacion entre la plataforma y el chasis. A continuacién
verificaremos el coeficiente de seguridad mediante la simulacion en Solidworks. El
material empleado sera acero 1020 laminado en frio y su espesor sera de 8 mm.
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wvon Mises (kgficm®2)
113686
1.0422
. 9477
. 8533
. 7588
. BB45
| . s700
. 4756
. 3312

. 2867

192.3
I g79
35

FDS

100.00
9193
8386

. 7579
. 67.72
. 5965
B 5155
- 4351
. 3544

. 2737

. 19.30
l 1122
315

Figura 2.19. Coeficiente de seguridad y tensiones principales orejas plataforma

Como se puede ver el coeficiente de seguridad es 3.15, con lo que cumple
claramente con la condicién de resistencia. (Segun criterio de von Mises)

El calculo fue estatico para la posicion de descarga (ver figura 2.16).
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2-10) Calculo de la viga soporte de brazo de descarga

Figura 2.20. Vigas soportes

Este componente, como se puede ver en la figura 2.20, estara unido a las vigas
de la plataforma. Ademés tendra unidas a ella las orejas que, mediante pernos y
bujes, los brazos de descarga pivotaran al momento de la descarga. Ambas
uniones se haran mediante soldaduras.

Debera ser disefiado para resistir los esfuerzos generado en el momento de la
descarga (ver 2.4).

P.,= 29218.57 kg
P,= 19228.9 kg

Figura 2.21. Dimensiones de orejas soporte
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X
(mm}) 0 61, 711,

Figura 2.22. Carga sobre soporte de los brazos

46,31E+06 49,00E+06

(mxml 0,00
Figura 2.23. Flexidn sobre el soporte
RY = 4500 kg
Mf = 1249867.5 kgcm

Las dimensiones propuestas para su disefio:

b = 180 mm

h =520 mm

e =8mm
| :b*h3_l(b—2e)*(h—2e)3l
xx 12 12

Iy = 35945 cm*

Calculamos la tensién de trabajo:

M, (1249867.5)
O=—C=|———————) %
Ly 35945

k
o= 904—“"2
cm
_gF 2400
o 904
N = 2.65
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Las dimensiones propuestas para este componente satisfacen la condicion de
resistencia. Estas seran las dimensiones finales.

2-11) Soldadura viga soporte de brazo de descarga

La soldadura de este componente se realizara soldando los cuatro lados. De esta
manera se determinara el tamafio del filete segun especificaciones mencionadas
en la seccién 2-2.

Los esfuerzos aplicados sobre el componente son de corte y normal, este ultimo
debido a la flexiébn, para ello calcularemos los mencionados esfuerzos. La
verificacion se hara considerando la posicion de descarga (ver 2-4), ya que en
esta los esfuerzos son maximos.

150

520

Figura 2.24. Esquema y geometria de soldadura soporte
Datos:

F=10000 kg
Me=1249867.5
e=11 mm
d=10 mm
h=520 mm
b=200 mm

Esfuerzo de corte:
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A, =b=*h=1(0,707 «20) * 2+ (0.707 * 52) = 2

A, = 101.81cm?

_F 4500
% =4, T 10181
kg
O, = 98.2 CW
Esfuerzo debido a la flexion:
(0.707 = b) = h?
w = 6
0.707 * 1 * (52)? 0.707 * 18 * (1)?
w,, = c * 2+ G * 2

W,, = 1216.86 cm?

M, 1249867.5

n =W, ~ 1216.86
k
o, = 1041.55 %

N =

or = [(0.)? + (0,)?]
kg
o, = 1046.32W

R; =0,6%0,6*F,,, *0,707 x 1 (ver tabla 1)

R, = 12559
a= cm?
o, 104632

nec = R, 1255
dpec = 0.82 cm = 8.22 mm (ver seccion 5 — 2, tabla 2)

Verifica las condiciones propuestas por la norma, ya que el espesor de chapa es
11 mm y segun la norma el d minimo debe ser 5 mm y el maximo 11-2, o sea, 9 mm.
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2-12) Soldadura orejas viga brazo de descarga

Se realizard la comprobacion de la soldadura de las orejas que van unidas a la
viga que soporta los brazos de descarga, soldando los bordes como se muestra
en la figura 2.25. Los esfuerzos para lo que verificaremos sera considerando el
mayor esfuerzo transmitido (traccion).

.0000

1 .21700

Figura 2.26. Geometria de la soldadura
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Datos:
F, = 29218,57 kg
e= 12,7mm
d =10mm
h =140 mm
Definimos la resistencia de disefio para esfuerzo normal:
R;=06%0.6%F,, *0.707 xd * 1
R; =0.6%0.6+49300.707 x1 1

R, = 12559
a= cm?

Esfuerzo Normal:

La fuerza considerada es soportada 2 planchuelas, por lo tanto, sera F; es la mitad
para cada planchuela.

A,i =bxh=(1%0,707 «14) 2
Ay = 19.8 cm?

Ay, =b*h=(1%07071.27) * 2
Az = 1.79 cm?

Ape = Ay1 + Ay

Ayr = 21.6 cm?
F,
3 146093
=T 216
kg

o = 676.48 W

4 Fn _ 676.48
nec T Rd 1255

dpec = 0.539 cm = 5.39 mm
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De acuerdo con las normas, el tamafio de filete debe ser mayor a 5 mm y menor a
10. 7 mm (espesor-2), ya que e=12.7 mm. Con estos valores calculados, queda
verificada las condiciones establecidas por la norma.

La verificacion de la soldadura de las planchuelas unidas a los brazos de descarga
no sera realizada, ya que esta tiene una mayor longitud (angulo barrido), en
consecuencia el area resistente sera mayor a la soldada a la viga soporte. Por
esta razon se entiende que queda verificada la soldadura de estos componentes.

2-13) Verificacion del perno de cilindro hidraulico

Para este componente proponemos las siguientes dimensiones:
Didmetro= 38.1 mm
L=150 mm

Acero 1020 templado

Figura 2.27. Perno cilindro hidraulico telescépico
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FDS

100.00

91.83

8366
. 7549
. B7.32
. 5815
. 5098
- 4281
. 3483

. 2646

. 1828
I 1012
185
Figura 2.28. Coeficiente de seguridad

Realizando la simulacién en el software Solidworks, el componente calculado da
como coeficiente de seguridad N= 1.95, aplicando el criterio de von Mises. De esta
manera las dimensiones y materiales propuestos son aceptadas para este perno.

2-14) Verificacion del perno de brazo de descarga

Estos pernos son los deben hacer las veces de pivot de los brazos de descarga y
las vidas soportes de estos ultimos, como se pude ver en la figura. También deben
ser capaces de resistir los esfuerzos generados al momento de la descarga (ver
figura. Para ello proponemos las siguientes dimensiones:

Diametro= 50 mm
L=170 mm

Acero 1020 templado
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Figura 2.29. Esquema pernos brazos de descarga

Figura 2.30. Coeficiente de seguridad

El andlisis realizado en Solidworks, nos da como resultado un coeficiente de
seguridad de 2.42 (criterio Von Mises), con este valor podemos que las
dimensiones y material seleccionado son aceptables para la fabricacion de este
componente.
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Descripcion y calculo de barandas y columnas de contencién

Estos elementos son los encargados de encausar y mantener la carga sin que
esta se vuelque lateralmente. Deben ser capaces de soportar dicha carga en caso
de ocurrir el vuelco.

Para la construccion de las columnas se realizara mediante el corte de chapa y
luego el armado de estas por medio de la soldadura.

3-1) Célculo de barandas

Las barandas irdn unidas a las columnas de contenciones con el fin de que estas
sirvan de guia al momento de que se produzca la carga. Cuando la rampa de
carga deposite la pila de 2 megafardos sobre la plataforma, estos empujaran a los
gue ya estén sobre esta Ultima, y asi ir manteniendo la carga alineada ya que en
momento de producirse la descarga es muy importante esta condicion.

Seran 2 barandas por lado y el calculo se llevara a cabo considerando la carga
méaxima apoyados sobre estas.

e
—

I
—e

Figura 3.1. Esquema de Barandas

La carga distribuida:

peso total 9000
kg

2 2
= = = 6.43—
Q L 700 cm
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Los tramos de carga considerados:

W:“‘“
R

= ; I
1550

[ 2850 ‘
3550
4550
5550
6550

/550

———
=

.
=

2
V)

Figura 3.2. Esquema de Columnas en chasis

El tramo a analizar sera el comprendido entre la columna 1y 2 (ver figura 3.6). La
longitud es de 1000 mm como se ve en las figuras a continuacion:

[ .
s L L 7 s L L7

®
ey 0 1000,

Figura 3.3. Diagrama de carga sobre columna

788,50

0,00

0,00

{mm}) £00,0

Figura 3.4. Diagrama de momento flector
R, =R, =321kg

Mf = 8038 kgcm
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e =3.20mm

11,6

20

23,2
%_

219 467

| o

o 234,5

L)

i

Figura 3.5. Seccion de las barandas

Calcularemos el momento de inercia de la figura (zona rayada), pero primero la
separaremos en areas (zona lisas). Por ultimo, sumaremos estas Ultimas y se la
restaremos al rectdngulo para obtener en momento de inercia resultante.

El momento de inercia en un triangulo se calcula como:

; b * h3
36

Primero calcularemos el momento de inercia del area de cada figura:

by *hi  2.26*(2.32)°

. =1, =
1= 36 36

11 = 111 = 053 Cm4

b, b3 226 % (2)°
36 36

I =1 =

12 == 110 = 050 Cm4

_byxhi  4.94x(2)°
12 12

13 == 19
13 == 19 = 329 Cm4

_byxhi  219x(2)°
- 36 36
68
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14_ - 15 - 17 - 18 - 0.4‘8 Cm4

_ bgxhi 467 x(2)°
12 12

Is

I =3.11cm*
Ahora se suman todos:
I'=0L*x24+L*24+%2+ 1, x4+ I
I"’=053%24+050%2+3.29%2+0.48+4+3.11
I’ =13.67 cm*

Ya sabiendo el momento de inercia de cada una de las figuras, calcularemos el
momento de inercia de la figura completa como si fuese un rectangulo macizo:

b =2345mm

h=23.2mm

[ bxh3  23.45x(2.32)°
12 12

I =24.40 cm*
El momento de inercia resultante queda:
Ly=1-1
L = 24.40 — 13.67
L, = 10.73 cm*

Ahora calculamos la tensién de trabajo:
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2400
~ 868.97

N =2.76
Cumple con la verificacion para los criterios de resistencia.
Verificacion por deformacion:

5*q*L4

Y = 38axEx1,

_ 5 % 6.43 * 100*
"~ 384 %2100000 = 10.73

y

y=037cm = 3.7mm
Tomando como referencia la deformacion maxima permitida como:

L1000
Ymax = 500 = 200

Ymax = 5mm
Como y<ymaxp cumple con el criterio de deformacién. Las dimensiones y material
propuestos son correctos.

3-2) Calculo de columnas

Estas van unidas mediante tornillos al chasis y tienen como funcion sostener las
barandas. Las mismas son 7 como se ve en la figura a continuacion:

%}ttx:
SWICShs

@@

Columna 1/ Columna 2/ Columna 3 olumna 4 1Columna 5 N\Caolurmna &~ Columng 7

a4

Figura 3.6. Esquema de Columnas
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Columna 2:

Ya calculados los esfuerzos sobre las barandas, estos seran transmitidos a las
columnas. La verificacibn de este componente se realizara considerando la
columna numero 2, ya que esta soporta 2Ra y 2Rb, estas dos ultimas calculadas
en el apartado anterior. En cuanto a la columna 1, si bien es mas larga, la carga a
soportar es Ra y Rb, y las columnas desde 3 hasta 7 su carga aplicada es 2Ra y
2Rb pero sus longitudes son menores. La distribucion de las cargas se puede ver
en la figura 3.6.

P,=P,=R, =R, =321kg

v

2Ra-fi-——

2Rb-f{-—

2832

1923

Figura 3.7. Distribucién de cargas

1

l l

BALLLS L

0 1923, 2832,

Figura 3.8. Diagrama de cargas columna 2
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0,00 0,00

-5.724,88

-28.945,89

2832,0

Figura 3.9. Diagrama de momento flector columna 2

La seccidn considerada estara sometida a esfuerzos normales y de flexion:

F=P %2+ P,*2
F=321%2+321%2
F =1284 kg
Mfax = (Py % 2) *283.2 + (P, % 2) * 192.3
Mfax = (321 % 2) * 285.9 4+ (321 * 2) * 205
M frnax = 314974.51 kgem

Para su disefio se propone las siguientes dimensiones:
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120

&4

I
170

100

Figura 3.10. Seccion resistente de columna

Para calcular el médulo resistente y el area de la figura se tomara el area de la
columna y el area equivalente de los nervios o soportes.

El &rea de la columna:
Ac=bxh—{[b—(2xe)]*[h—(2*e)]}
A, =10%17 = {[10 — (2% 0.64)] * [17 — (2 * 0.64)]}
A. =32.92 cm?
La de los soportes:
A, =(b+*h)*8
A = (0.64 % 12) = 8
Ag = 61.44 cm?

A = Ag + A, = 94.36 cm?
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Ahora se calculara el modulo resistente:
El de la columna:

_bxh* (b—2xe)x(h—2+xe)’
6 6

We

_10%17% (10— 2% 0.64) * (17 — 2 % 0.64)?
cT 6 6

W, = 481.7 — 359.14

W, =122.52 cm3

b * h?
Ws = 3 * 8

0.64 * (12)2

El de los soportes:

W, = 122.88 cm?3
W, = W, + W, = 245.46 cm3
Ahora se verifica la tension de trabajo y el coeficiente de seguridad:

_ Mfmax F
o= +—
We A

_ 31497451 1284
=T o4546 9436

o =1283.20 + 13.61

kg
o =1296.81——
cm

2400
"~ 1296.81

N =185
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Coeficiente de seguridad verificado. Este componente cumple con la condicion de
resistencia.

Considerando que esta es la columna que mas esfuerzos soporta, el resto de las
columnas no seran verificadas. De esta manera, las dimensiones finales seran las
utilizadas para todo el conjunto.

3-3) Célculo de tornillos

Como la columna n°® 2 es la que mayor esfuerzo debe soportar, seleccionaremos
los torillos con los cuales seran unidos al chasis:

M finax = 314974.51 kgem

Figura 3.11. Esquema de unién atornillada
Datos:
Tornillo: 3/4 pulgada rosca UNC
Material: Acero SAE grado 5
6,= 6187 kglcm® o= 8437 kg/cm?
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6,35

7

Toll's)
| w| f
N YR G
/o Blol 99
&3 -:\1-:\1““*
L
] 5 -

Figura 3.12. Representacion y distancias de la union atornillada

Al producirse el vuelco lateral de la carga lo soportara las columnas unidas al
chasis, donde estas pivotaran sobre el punto “O”.

M fnax = 314975 kgem
M finax = 28.375 % Fy * 2 + 0.93F; = 25.125 = 2 + 0.123F * 4.875 x 2 + 0.0526F; * 1.6250 x 2

F, = 2861.11kg

Definimos la rigidez del tornillo:

mxdi m*1.9052
b= =T

A, = 2.85 cm?
Para definir la rigidez de la junta, primero se debe conocer el area equivalente que
seria el &rea tedrica que es capaz de sujetar el tornillo de las caracteristicas dada.
El area equivalente se calcula como:

Didmetro equivalente es

z 1.435
d, = (A+§)—db =285+ >

d, =333cm
d. =3.33—-1.90
d, =143 cm
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Donde:
A es el ancho entre lados de la cabeza del tornillo (cabeza hexagonal);
L es el largo de la junta a unir.
Para un tornillo de %” A=2.85 cm
dp= diametro del buldn
L=e;+ €,=0.64+0.8=1.435 cm

mxd? m=(3.33—1.905)?
Ae=—4— = 4

A, = 1.60 cm?
Definimos la rigidez del tornillo:

. Ap*E, _ 2.85 2100000
b= T 1.435

k
ky = 2.18x106 -2
cm

La rigidez de la junta queda:

A *E; 1.60 * 2100000
L 0.96

k. =

k
k, = 1.91x10° -2
cm

Conociendo la rigidez de la junta y el perno se puede calcular las cargas variables
en el perno:

kp
kp + k.

AszFl*(

4.17x10°
) = AF, = 2861.11 *

4.17x10° 4 2.34x10°

AF, = 1523.78 kg

Si es conocida la fuerza externa actuante, se puede estimar la fuerza inicial de
apriete actuante en el tornillo como:

ke

ke +ky

2.34x10°
) =2%2861.11 *

Fi=Q*F
i = QxFyx ( 2.34x106 + 4.17x106
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F, = 2674.67 kg

Ya con todas las fuerzas conocidas se pueden calcular las fuerzas medias y
alternas:
AF, 1523.78
Fm = Fi +T = 2674.67 + —
F, = 3436.54 kg

_AF, 18327
a2 2

E, =761.89kg
El area de esfuerzo de un tornillo de 19 mm es de 2.155 cm?, los esfuerzos

variables son:

B, 343654
om = 4. T 72,155
k

o, = 1594.61%

_F, 76189

%a = 4 T 2155
k

oy = 353.54%

Ahora se comprueba el coeficiente de seguridad tomando un k=2.6:

1 op Oq
— =" ko2
N oy oy *an

1 1594.61 353.54

N~ Teie7 T¥* 12185

N =212

Comprobado los tornillos en la zona mas critica, en las demas columnas se
utilizara estos tornillos. EI material y dimensiones propuestos son correctos.
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CAPITULO 4
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Descripcion y calculo subconjunto colector

El brazo recolector es el encargado de juntar el megafardo del suelo y depositarlo
sobre la rampa. El mismo esta compuesto por los brazos principales y el marco
sobre el cual se encuentran las puas (ver figura 4.1.). También las bielas, las
cuales permiten realizar de un movimiento lineal (cilindro hidraulico) y movimiento
circular para realizar la carga del megafardo recolectado del piso hacia la rampa
de carga.

Los célculos se realizaran considerando la posicion de los brazos mostrados en la
figura, ya que en esta posicion la componente del peso esta completamente en
direccion vertical o perpendicular al piso y el esfuerzo de flexion sera el maximo.

4-1) Célculo del marco

A esta estructura estaran unidas las puas y serda disefiada con un perfil
rectangular.

Figura 4.1. Esquema de brazos de recoleccion

La carga sobre el marco sera uniformemente distribuida a lo largo de este:

peso fardo (450)

_ 2 _\7
Q= L 200
kg
=1.125—
Q cm
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Figura 4.2. Dimensiones de la recolector

"y

A, Fi B
E F
%
(mm) 0 740, 1260, 2000,

Figura 4.3. Diagrama de carga

0,00

-264.870,00

-302.172,53 -302.172,53

(mm) 1000,0 2000,0

Figura 4.4. Diagrama de momento flector
R, =R, =112,5kg
M frax = 3080 kgem
b =30mm
h = 60 mm
e =3.20mm

_bxh* (b—2xe)x(h—2%e)’

6 6

_3%6% (3—2%0.32) % (6—2x0.32)

6 6
W=18-113
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W =6.7cm?

_ Mfnax 3080

TTTw T 67

kg
o = 459.70 —
cm

g _ 2400

o 513

N =5.22

Verifica la estructura, por lo tanto las dimensiones propuestas son correctas.
Debido que pueden haberse omitido algunos esfuerzos consideraremos como
correcto el coeficiente de seguridad obtenido.

4-2) Célculo de los brazos del recolector

Estos brazos articularan con los soportes del chasis (ver figura 5.2), mediante
pernos, que haran la terea de trasladar el megafardo desde el piso hasta la rampa.
El dimensionamiento se realizard tomando como referencia la posicion mostrada
en la siguiente figura por lo explicado al comienzo de este capitulo.

Las fuerzas aplicadas son las reacciones de vinculo calculadas para el marco
(punto 4.1)

R, =R, =112.5kg

Figura 4.5. Distribucién de cargas sobre el recolector
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M, = R, * 82.02 = 9225 kgcm
My, = Ry, * 136.02 = 15300 kgcm
M; = M, + M, = 24525 kgcm

[{Pegl)

Trasladando los momentos y las fuerzas al punto “0” queda:

Ra+Rb
Fy >
FX i i/
e =.
| 843 !
,,,,, P~ : ottt

Figura 4.6. Fuerzas trasladadas al punto de accién

E, = (Rg + Rp,) * cos(60°) = 197 kg

E. = (Rg + Rp) * sen(60°) = 109 kg

A FAY JEE = EE-Y
N P

(mm}) 0 568,

Figura 4.7. Diagrama de carga
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0,00

0,00

-2.406,00
-2.981,91

oy
Figura 4.8. Diagrama de momento flector
R, =535kg
R, =732 kg
M fmax = 30397 kgecm
h =130 mm

b =40mm

== =320
€e=3 mm

_bxh* [(b-2e)x(h—2e)?
T 6 _l 6

W_4*152 I(4—2*0.32)*(15—2*0.32)2
T 6 6

W =150 — 115.47
W = 34.52 cm3

A=bxh—[(b-2e)*(h—2e)]

A =60 —48.25
A =11.75 cm?
Las tensions de trabajo
M E
30397 109
?=3452 T11.75
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o = 880.56 + 9.27

kg
o = 889.84 ——
cm2
_ g3 _ 2400
" o 889.84
N = 2.69

El coeficiente de seguridad obtenido verifica la condicién de resistencia para la
seccién analizada. Las dimensiones y material propuestos son correctos.

4-3) Verificacion de las puas

Las puas son las que pinchan al megafardo y deben ser capaces de soportar el
peso de este. Para ello se verificara a continuacién estos componentes:

Figura 4.9. Pdas del recolector

Son 12 puas y los mismos seran analizados a la rotura por corte y flexion:

_ 450450
n 12
Donde n son la cantidad de pinches:
F =375kg
[ =250 mm
D =20mm

Mf =F %1 =375%25
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Mf =937.5kgcm
El area y el modulo resistente:

m* D% 22
4 4

A = 3.14 cm?

m+*D3 mxD3

32 32
W = 0.785 cm?3
Los esfuerzos son:
Mf 9375
Inor =W = 0,78
kg
Onor = 1193.66W
F 375
Cun =7~ 312
kg
O-tan = 1194@

El coeficiente de seguridad:

1
2

1 (1193.66>2+( 11.94 )2
N [\ 2400 0.6 * 2400
1
2

1
~ = (024 +0.07x10°]

N = 2.04

El material y las dimensiones propuestas cumplen con las condiciones de
resistencias.
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4-4) Verificacion de la biela de articulacion

Como ya se explico anteriormente, estas bielas permitiran transformar el
movimiento lineal aportado por el cilindro hidraulico en uno circular, movimiento
gue es necesario para el momento de la carga, ya que sin este conjunto de bielas
seria imposible realizar. La rotacion necesaria es de 180°.

El componente estara solicitado a esfuerzo de compresion, por lo que se verificara
al pandeo.

Como se ve en la figura 4.10, la componente del peso del megafardo esta
perpendicular al piso, posicion que se ha definido para el calculo de la estructura,
que la fuerza que debe realizar el cilindro y la que debe soportar la biela son las
reacciones calculas en el punto 4.2, mas precisamente Rb.

F=R,=732kyg

Figura 4.10. Biela sometida a pandeo

La biela sera analizada a pandeo mediante la formula de Euler. Se tomaran las
restricciones considerando la figura 4.11, segun el caso “a” donde los extremos
son moviles.
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(d)

Fig. 7.1 Tipos de columnas. (a) Extremos articulados; (b} extremos empotrados;
(¢) Un extremo empotrado, el otro articulado; (d) Un extremo empotrado y el
otro libre.

Figura 4.11. Restricciones de pandeo

m?*Ex A

Feritica = - . 2
(%)

Fonax citinaro = 732 kg

kg
E =2100000—
cm
L =500mm
b=15mm
h = 80mm

A=bxh=15%*8
A=12cm?

I_b*h3_8*1.53
12 12

I =225cm*

1
I\2
K = (Z) =043 cm
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L
esbeltez X = 115.47

2 x E %12
Feritica = 11547)2

Fcritica = 18653.55 kg
Fyririca = 18653.55 kg >> Ry, = 732 kg

Claramente la fuerza actuante estd muy por debajo de la fuerza critica, por lo
tanto, la biela no sufrirh pandeo. Las dimensiones y material propuesto cumplen
con las condiciones de resistencia.

4-5) Verificacion de vastago del cilindro hidraulico

Considerando que la carrera es de aproximadamente 1340 mm y el diametro del
vastago es de 38.1 mm, es necesario verificar al pandeo del vastago del cilindro
hidraulico.

Para verificar estos esfuerzos iremos a un catalogo de fabricantes de cilindros
hidraulico y comprobaremos las condiciones de trabajo: carrera y fuerza de
trabajo.

oA
@ 4.000 L 80- (mm)
£ 30 g 470
8 Seoch\ § ®
S 1360 = .2 £
3.400 -1\ ; 4
@ 335 A\ 2 65 A
£ 320-p = 7
£ 3000 = 6 7 &
9 2800 '\\\ \\ o 55- / A
2.600 \\\\ ™ S 50 ,/ v
S 2400 -AAhON oA 5 A A 15
o 45
@ NN TN (mm) 2 P W
= s S S 40 A4 5o
< NN N S . = %
© 2000 NOSTS 70 Vi pd
7 SNAN NN o] 0 I¥ DL
1.600-AINININ IS TS 60 30 vARS =
N 001D B e 254 A4 A a0
1.200-FSF - I3 o AL S
1.000 4P Tobe, [T 89 s VA
800 [~ T~ 3 YA AT
—1] 25 1,0 ~ — P13
600 ' K — —
400 05
200 | 0.0 |
50 75 100 125 150 175 200 P (bar) 50 75 100 125 150 175 200 P (bar)

Tabla 4.1. Graficos para verificacion del pandeo. A- por carrera .B-por carga
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Primero definimos la presién de trabajo=732 kg/11.04 cm®=64.20 kg/cm?, luego
entrando a la tabla 4.1 A, con la carrera, que es aproximadamente 1340 mm, vy
proyectando (linea negra) nos da un diametro de vastago minimo de 30 mm. Por
lo tanto esta dentro de los valores de seguridad.

En tanto, considerando la carga de trabajo (tabla 4.1 B), la fuerza ejercida es de
732 kg, y proyectando en la gréfica (linea negra) nos da un didmetro minimo
menor a 25 mm.

Considerando las verificaciones anteriores, el vastago del cilindro no sufrird
pandeo, ya que ambos criterios fueron comprobados.
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CAPITULO 5
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Descripcion y calculo del chasis

El chasis es el encargado soportar todos los componentes del equipo. EI mismo
estd construido por cuatro vigas cajon, las cuales estan sometidas a distintos
esfuerzos.

5-1) Calculo de la viga delantera

A esta viga esta unida la lanza de enganche o remolque, el cilindro hidraulico que
produce el desplazamiento lateral del equipo hacia la posicion de trabajo y los
soportes de los brazos recolectores, pero para verificar sus dimensiones primero
se deberan conocer los distintos esfuerzos actuantes.

A continuacion se verificaran los soportes de los brazos recolectores y los
esfuerzos que estos le transmiten a la viga delantera.

Figura 5.1. Esquema viga delantera

Analisis de fuerzas actuantes:

Viendo el punto 2 del capitulo 4, figura 4.6, las reacciones para el punto donde
pivotean los brazos es R,=535 kg, pero trasladando
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1] al

Figura 5.2. Carga actuantes sobre soportes

La reaccion de la articulacion del brazo recolector transmite una reaccion que se
descompone en 2 direcciones. El &ngulo entre Ra y la horizontal es de 60,66°.

R, = R, * cos (60.66°) = 535 * cos (60.66°) = 265.5 kg
Rqy = Ra * sen (60.66°) = 535 * sen (60.66°) = 460 kg
Momento generado en “0” esta dado por:
M, = Rgy * 145 cm = 66700 kgcm
Verificamos la seccién de los soportes:
b = 80 mm
h = 100 mm
e = 6.35mm

_bxh? [(b—2xe)x(h—2xe)?
G 6

W = 63.65 cm?
A=bxh—[(b—2xe)*x(h—2xe)]
A =16.74 cm?

Como Ray se traslada a “0” y genera una compresion:
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Mo Ray
Twta

66700 N 460
"~ 63.65 16.74

o

o =1047.9 + 34

k
o =1081.9—2
cm

2400
~1081.9

N =221

Ya verificada las condiciones de resistencia para estos componentes, se
considerara las dimensiones de los soportes del brazo recolector como las
correctas. Ahora se procedera con la viga delantera del chasis.

Figura 5.3. Viga delantera

La viga delantera tiene esfuerzos actuantes en 2 planos, generados por la lanza
(durante el traslado) y el cilindro hidraulico y los generados por el soporte del
recolector (ver figura 4.2.)

En el plano XY trasladando las fuerzas al punto “e” figura 4.2.:
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Figura 5.4. Perfil esfuerzos actuantes

La viga disefiada sera cajon, soldada en ambos extremos que la uniran a las vigas
laterales, por lo que se considerara doblemente empotrada. Su longitud es de 900
mm y las cargas se encuentran a 200 mm de sus apoyos.

Dénde:

P1=P2=Ray=4‘60kg

Py P2

Figura 5.5. Cargas viga delantera plano XY

Shear Force
Bending Moment
Torsion
Deflection

Figura 5.6. Momento Flector viga delantera plano XY
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Forzas [kN] Momentos [kNm] Deformacion [mm]
Distancia N Ty Tz Mx My Mz fy fz

0.000 0.000 -4.500 0.675

0.090
0.180
0.270
0.360
0.450
0.540
0.630
0.720
0.810
0.900

Tabla 5.1. Resultados de andlisis viga delantera plano XY
R, = R, = 460kg
M frax = 6880.73 kgcm

La torsion:

M; = 460 * 145 = 66700 kgcm

M, = 265.5 * 90 = 23895 kgcm

My = My, — M, = 42805 kgcm
La torsion resultante sera:

200
>

My = Myp — (Rax *
M, = 42805 — (265.5 * 100)
M, = 16255 kgcm

Los esfuerzos actuantes en el plano XZ considerando el remolque del equipo en la
posicién de trabajo con la carga completa de 9000 kg mas un 50% nos da un total
de 13500 kg.

Para ponerse en movimiento la fuerza que debe vencer es la fuerza de rozamiento
estatica:

F = Hese * N
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Hest = 0.6
N = 13500 kgcm
F. = 8100 kg

La fuerza es absorbida, una mitad por la lanza y la otra mitad por el cilindro
hidraulico:

b
T

Figura 5.7. Fuerzas actuantes plano XZ

Las fuerzas son:
F.; = 4050 kg
F.ix = 4050 * cos 452 = 2863.78 kg
P, = F_;;y = 4050 * sen459 = 2863.78 kg
Flanza = 4050 kg
P; = Flanzax = 4050 * sen602 = 3507.40 kg

Flanzay = 4050 * cos602 = 2025 kg
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Como ya se mencioné anteriormente la viga se encuentra soldada en ambos
extremos, por lo que se considerara doblemente empotrada. Su longitud es de 900
mm y P; se encuentra a 200 mm de 1y P, a 600 mm de 1. (Ver figura 5.8)

Py P2

1.

Figura 5.8. Cargas viga delantera XZ
T o
I I I ¥ ——
Shear Force
Bending Moment
Torsion
Neflertinn
Figura 5.9. Diagrama de momento flector XZ
Forzas [kN] Momentos [kNm] Deformacion [mm]
Distancia N Ty Tz Mx My Mz fy fz

0.000 0.000 -36.97 5.980

0.090

0.180

0.270

0.360

0.450 -0.026 |

0.540

0.630

0.720

0.810

0.900

Tabla 5.2. Resultados de andlisis viga delantera plano XZ

98



Ingenieria Mecanica

R, = 3768.60 kg
M finax = 60958.2 kgem

Momento resultante:

M, = [Mf,)? + (ME,) |

1
M, = [(6880.73)% + (60958.2)%]2
M, = 61345.30 kgcm

Los esfuerzos normales:

200

o0

Feilindrox H Flanzax
[ -

v

=

Figura 5.10. Esfuerzos normales viga delantera
b =100 mm
h =200 mm
e = 6.35mm
A=bxh—[(b—2xe)*(h—2xe)]
A = 36.48 cm?

_bxh?* [(b—2%xe)*(h—2xe)?
-6 6
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W = 156.23 cm?

61345.30) 4 (2863.78 + 2025)

Onormal = OMy + Ocitx + Olanzay = ( W A

Onormal = 392.66 + 134

kg
Onormal — 526.67 w

Los esfuerzos tangenciales:

2%b%xh [2x(b—2%e)?x(h—2%e)
=" 9

W, = 127.22 cm?

16255
Ttan = 757972

kg
Otan = 127.77 W

N| =

1 (526.67>2+( 127.77 )2
N |\ 2400 0.6 * 2400
N = 4.23

El coeficiente de seguridad calculado verifica las condiciones de resistencia. Las
dimensiones y material propuesto son correctos.

5-2) Célculo de la lanza

Mediante la lanza de transporte se podra realizar el posicionamiento lateral del
equipo para la posicion de trabajo. Por medio de un cilindro hidraulico se realiza
este movimiento. Dicho movimiento se produce pivoteando sobre las ruedas,
usando de pivot uno de los ejes mientras que el otro eje sufrira un pequefio
arrastre lateral.
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Figura 5.11. Esquema lanza

En el momento de terminar la recoleccién se procede al transporte de los fardos
hacia su lugar de almacenaje. Para el ello es necesario realizar el movimiento de
alineamiento del equipo con el tractor, pero para esto la lanza debe resistir los
esfuerzos.

Figura 5.12. Cargas actuantes sobre la lanza
P, = F.yiy = F * sen (15°) = 4050 * sen (15°) = 1045.22 kg
F.iyx = Fgy * cos (15°) = 4050 = cos (15°) = 3912 kg
Flanza = 4050 kg

largo lanza = 2980 mm
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Fa N

0,00

Figura 5.13. Diagrama de carga sobre lanza

2258,

5,609,668

N

2980,

Figura 5.14. Diagrama de momento flector en lanza
R, = 253.24 kg
R, =761.43 kg
Mfmax = 57176.35 kgem
e =6.35mm
b =130mm
h =100 mm
A=bxh—[(b—2xe)*(h—2xe)]
A=130-102.4
A= 27.6 cm?

_bxh? [(b—2xe)x(h—2xe)?
G 6

W = 281.67 — 200.19
W = 81.47 cm?

_ Mﬁnax (Flanza FcilX)
o= +
w A
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_57176.35 7962

C="8147 ' 276
k
o =990.2—2
cm
2400
~990.2
N = 2.42

Verifica las condiciones de resistencia. Se considera correcto las dimensiones y el
material propuesto.

5-3) Verificacion de los tornillos de sujeciéon

Los tornillos son los encargados de unir la lanza de transporte con el chasis del
equipo. Para esto proponemos lo siguiente:
Tornillo % rosca UNC

Material: AISI 1020 templado s,=3374 kg/cm?®  s,=4569 kg/cm?

Figura 5.15. Diagrama de union lanza-chasis

Los tornillos se calcularan teniendo en cuenta la posicion que se muestra en la
figura 5.16, ya que en este caso esfuerzos de corte y normales.
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Figura 5.16. Angulo de trabajo
Flanza = 4050 kg
Fianzax = 4050 kg * sen (60°)
Flanzax = 3507,40 kg
Fianzay = 4050 kg * cos (60°)

Fianzay = 2025 kg

F lanzaX

8

fueza de traccion por tornillo =

fueza de traccion por tornillo = 438.42 kg

F lanzaY

fueza de corte por tornillo = 8

fueza de corte por tornillo = 253.125 kg
As = 2.155 cm?

fueza de traccion por tornillo
o= As

43842
9% = 5155

kg
Oy = 20344@
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3374
"~ 203.44

N =16.58

fueza de corte por tornillo
As

253.125
2.155

O, =

kg
O, = 117.46 W

_ 0.6%3374
T 117.46
N =17.23

Los tornillos seleccionados verifican las condiciones de resistencia. Debido al
coeficiente de seguridad muy elevado podria recalcularse estos componentes,
optando por poner menos tornillos o reduciendo el tamafio de estos.

5-4) Verificacion de la soldadura de las orejas del soporte cilindro

Las orejas deben sostener al cilindro hidraulico encargado de realizar el
desplazamiento del equipo lateralmente hacia su posicion de trabajo y viceversa.

Figura 5.17. Esquema perno-orejas lanza-chasis

, 4050
fuerza por oreja = —

fuerza por oreja = 2025 kg
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La soldadura de estos componentes estara sometido a esfuerzos de corte y
normales debido a la flexion. La verificacidn a continuacion:

Datos:

El espesor de la oreja 12.7 mm

D =10 mm
48,61°
v
g
il e |
° —

Figura 5.18. Angulo de accién de fuerza cilindro
Fuerza de corte = 2025 * cos(48.61°)

Fuerza de corte = 1338.89 kg

45

%Q

10

200
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200

10

12,700
-

Figura 5.19. Dimensiones y geometria de la soldadura

kg
Fexx - 489464 W

A, =[(1%1)*x2+ (20 1) * 2] x0.707

A,, = 29.694 cm?

[(20 % 0.707) * (1)?]

(resistencia del electrodo)

[(1%0.707) x (1)?]

6 6
W = 4.945 cm?

E, = 1338.89 kg
M=F x45cm

M = 1338.89 x 4.5 = 6025 kgcm

_F 133889
Ocorte = 410 = 59,694
kg
Ocorte — 45.09 W
M 6025

Onormal = W = 4.945

kg
Onormal = 1218%

Oy = \/(Ucorte)z + (O-rwrmal)2
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o, = +/(45.09)2 + (1218)2

kg
o, = 1219.23cm—2

R; =0.6%0.6*F,, *(1%0.707)

Ry = 0.6 * 0.6 * 4894.64 x (1 * 0.707)

k
Rq = 1246 —
cm
o, 1219.23

d =L =-_-""""
nec Ry 1246
dpec = 0.97 cm

Segun las normas CIRSOC, el d minimo=5 Y €l d maximo=12.5-2=10.5 mm, por lo tanto
la soldadura de este componente verifica los criterios de la norma.

Para las consideraciones hechas ver capitulo 2 Tabla 2.1y 2.2.
5-5) Verificacién del perno unién chasis-lanza

Este componente debera ser capaz de soportar el esfuerzo generado al momento
de remolcar el equipo. Este es el que articula el movimiento de la lanza con el
chasis.

D=38.1 mm

L=200 mm

F=4050 kg

Material SAE 1045 templado
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Figura 5.20. Perno union lanza-chasis

FDS
10000
9237
8474

7T
5948
| 6185
5421
. 4658
. 3895
L3132

. 2369

l 16.06
843

Figura 5.21. Coeficiente de seguridad por von Mises

El perno se verifico teniendo en cuenta las dimensiones establecidas para el
mismo, dando como resultado N=8.43.

Cabe aclarar que la verificacion del otro perno, donde va anclado el cilindro
hidraulico, no es necesaria realizarla, ya que el mismo esta sometido a la misma
carga, posee el mismo diametro, material pero tiene una longitud menor.
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5-6) Verificacion del perno enganche delantero-lanza

Figura 5.22. Perno lanza enganche delantero

Este perno sera construido de acero 1020 templado, tendra un didmetro de 50.8
mm y su longitud 170 mm.

La fuerza aplicada es de 8100 kg (fuerza necesaria para poner en movimiento al
equipo) y el andlisis sera estatico.

FDS
100.00
92.01
84.03
. 76.04
. 68.05

_ 6006

| 5208
. 44.09

. 3610

. 281

. 2013
I 1214
415
Figura 5.23. Coeficiente de seguridad por von Mises

El perno verifica las condiciones de resistencia. Tanto el material como las
dimensiones dadas son correctos.
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5-6) Calculo viga trasera
Calculada la viga delantera del chasis, se procede ahora con la viga trasera. Para

el dimensionamiento y calculo de esta, se considerara que el peso de la
plataforma cargada descansara sobre este componente.

Esta union se lograra gracias a orejas bisagras y un eje pasante, que permitira la
articulacion del movimiento entre la plataforma y el chasis, movimiento necesario
para poder realizar la descarga.

La viga sera cajon y estara soldada en ambos extremos a las vigas laterales, por
lo que se considerara como doblemente empotrada.

]

Figura 5.24. Viga trasera

Piotar = 10000 kg
Lyiga = 900 mm
P, = Pyt * cos(8°) = 10000  cos(8°) = 9903 kg

P, = Prorqr * Sen(8°) = 10000 * sen(8°) = 1392 kg

P, 9903
Ply = sz = ?y = T = 4951.5 kg
P 1392
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Ply sz
1
ki
Figura 5.25. Diagrama de cargas viga trasera XY
P’y P, estan colocados a 100 mm de sus respectivos apoyos.
[T —— ]
Shear Force
Bending Moment
Torsion
Deflection
Figura 5.26. Momento flector viga trasera plano XY
Forzas [kN] Momentos [kNm] Deformacion [mm]
Distancia N Ty Tz Mx My Mz fy fz

0.000 0.000

0.090

0.180

0.270

0.360

0.450 -0.006

0.540

0.630

0.720

0.810 48.500

0.900 4.311

Tabla 5.3. Resultados de andlisis viga delantera plano XY
R, = R, = 4943 kg

M frax = 43945 kgem
112




Ingenieria Mecanica UTN

Ahora verificamos los esfuerzos en el otro plano, tomando las Px:

P Py

L

Figura 5.27. Diagrama de cargas viga trasera plano XZ

Shear Force
Bending Moment
Torsion
Deflection

Figura 5.28. Momento flector viga trasera plano XZ

Forzas [kN] Momentos [kNm] Deformacion [mm]
Distancia N Ty Tz Mx My Mz fy fz

0.000

0.090
0.180
0.270
0.360
0.450 -0.001 |
0.540
0.630
0.720

0.810 6.820
0.900 0.606

Tabla 5.4. Resultados de andlisis viga delantera plano XZ

Ra = Rb = 695 kg
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Mfnax = 61774 kgem
h =200 mm
b =100 mm

e = 6.35mm

_ 12%20% (12 —2+*0.635) * (20 — 2 * 0.635)?
6 6

W = 156.23 cm?

Mfres = \/(fo)z + (Mfy)z

Mfros = /6177.4% + 439452

Mf s = 44377 kgem

_ Mfres
Onormal = 7
44377
Onormal = m
kg
Onormal = 28404@

h
T = Px*§=696*12.56m

T = 8700 kgcm

_ 2%10%%20 2 [(10 — 2+ 0.635)% * (20 — 2 % 0.635)]

9 9

W, = 127.22cm?

T
Otan = W
p
8700
Otan = 75795
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kg
Otan = 68.38 m

Calculamos el coeficiente de seguridad:
2 2
<Gnormal> + <Gtan>
Oy Oys
1 (284.04)2 N ( 68.38 )2
N |\ 2400 0.6 * 2400

N =7.84

1
2

1
N

1
2

Las condiciones de resistencia son verificadas, o sea, que las dimensiones y el
material seleccionado para esta estructura son correctos

5-7) Calculo de las vigas laterales

Estas son las encargadas de sostener toda la estructura, como son los balancines,
cilindro hidraulico, barandas de contencién y esfuerzos transmitidos tanto por la
viga delantera y trasera.

Se verificard considerando esfuerzos estaticos y como ya se menciond
anteriormente, es una viga cajén soldada en sus extremos, por lo que la
supondremos como doblemente empotrada.

Figura 5.29. Vista de la viga lateral del chasis
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] T
M T - S
L]
| —
— 00—
. 4377 85 _
5215,60
. 5680 |
) £982,15 _
. 8000

Figura 5.30. Dimensiones y angulos de los componentes

Datos:

Esfuerzos normales:

F.; = 10000 kg

8988
Py = Foy = Fiypx * cos (26°) = — = 4494 kg

) . 4384
P = Fejjy = Fgyx * sen (26°) = — = 2192 kg

P; =R, = R, = 4943 kg (plno xy viga trasera)
R, = R, = 768 kg (plno xz viga trasera)
P; = R, = R, = 460kg (plno xy viga delantera)
M; = 66700 kgcm ( torsion viga delantera)

M, = 2610 kgcm (torsion viga trasera)
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La viga es cajon y tiene 8000 mm de largo, soldada en los extremos, apoyos 1y 5.

Las consideraremos empotrada en ambos extremos (apoyos 1 y 5) y donde
estaran colocados los elasticos, apoyos moviles (apoyos 2, 3y 4).

L,=4377.85 mm
L3=5680 mm
L,=6982.15 mm
Ls=8000 mm

P,*=P,’=5215.60 mm

Mo
P>

M-
@ 2 . 3 1 ;)
£ £ £ :
P1
Ps
Figura 5.31. Diagrama de cargas viga lateral
El célculo estético:
(m 2 L T 4 :‘:@\.

Figura 5.32. Diagrama momento flector viga lateral

En el tramos 2 se puede ver que se produce el maximo momento flector (linea
azul). En la figura 5.31 siguiente se puede visualizar mejor dicho tramo, el cual
sera tenido en consideracion para el calculo.
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|

&

= e

T T T e T T T T e

Figura 5.33. Diagrama momento flector tramo 2 viga lateral
Shear Force

Bending Moment
Torsion
Deflection

Forzas [kN] Momentos [kNm] Deformacion [mm]
Distancia N Ty Tz Mx My Mz fy fz

0.000
0.130
0.260
0.3m
0.521

0.651 -0.100 |
0.781 -4.067
0.912 | EZEER[IEEED

1.042
1.172
1.302

En las siguientes tablas los valores calculados:

Tabla 5.5. Valores tramo 2 viga lateral

Fuerzas [kN] Momentos [kNm]
Nodo N° Fx Fy Fz M:x My Mz

LM o Ld PO =t

Tabla 5.6. Reacciones de vinculos de la viga lateral

118



Ingenieria Mecanica UTN

Tomando el valor maximo calculado para el tramo 2 (ver tabla 5.5 resaltado en
azul):

Mfax = 41457.69 kgcm en x = 5159 mm
FE, = 2929.66 kg
Esfuerzos de torsion:
T = 314974.51 kgcm (generado por la columna n?2 ver 3 — 2)
Comprobamos para las siguientes dimensiones:
h =200 mm
b =100 mm
e =6.35mm
Esfuerzos normales a la flexion y a la traccion:
M frax = 41457.69 kgem
F, = 2929.66 kg

_bxh* (b—2xe)x(h—2xe)?
6 6

W = 156.23cm?3

A=bxh—(b—2xe)xh—2xe)

A = 36.48 cm?
_ Fn Mfmax
Onormal = Z W

_ 292966 4145769
Onormal = “3¢ g 156.23

kg

Onormal = 345.67 W
2400
7 = 34567
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N = 6.94

El coeficiente obtenido es correcto. Estas vigas son muy importantes para la
estructura debido a que son las que mas esfuerzos sufren ya que todo el peso es
soportado por estas. Si bien el andlisis realizado fue sin tener en consideracion los
esfuerzos dinamicos, el alto coeficiente puede contemplar esta condicion. Por ello
consideraremos como correctas las dimensiones y el material propuesto.

También es necesario aclarar que, si bien actian esfuerzos combinados, flexion y
torsién, no se verific6 como tal, puesto que la columna que genera la torsion sera
puesta coincidente con las vigas transversales que uniran las 2 vigas laterales y
ganaremos inercia suficiente como para soportar este Ultimo esfuerzo. Se
verificara la condicion de resistencia de estas vigas cruceros:

Estas vigas estaran traccionadas en el caso de vuelco lateral debido a la torsion,
las fuerzas seran:

It

(2

Figura 5.34. Fuerza actuante sobre largueros transversales
La fuerza sera 321 x 4 (ver capitulo 3-2):
F =321%x4=1284 kg

Las dimensiones seran:

b =50mm

h =100 mm

e =3.20mm

A=bxh—(b—2xe)x(h—2xe)
A=5%x10—-[(5—-2%0.320) *x (h — 2% 0.320)]

A =9.19 cm?
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La tension de trabajo es:

El coeficiente de seguridad:

Ingenieria Mecanica UTN
_F_ 1284kg
T T AT 1743 cm?
k
o= 139.71—‘92
cm
2400
"~ 139.71
N =17.17

Las dimensiones y el material propuesto verifican ampliamente las condiciones de
resistencia para este componente.

5-8) Verificacion de la viga soporte cilindro telescopico

El cilindro hidraulico telescépico encargado de realizar el movimiento de la
plataforma de descarga, ird anclado a este crucero. EI mismo estard unido al
chasis por medio de bulones como puede verse en la figura 5.33.

Se verificaran los bulones y las dimensiones del crucero.

Figura 5.35. Viga soporte y nervios crucero

En el analisis de los esfuerzos actuantes sobre los tornillos se en la figura 5.34,
donde los mas solicitados son los tornillos 1y 2.
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-
o

Rv+Rv' - Rel =~ _ — RV-RV"

o | S
e

160 140 _

Figura 5.36. Esfuerzos de los tornillos

La fuerza F." se encuentra descentrada con respecto al centro de gravedad “O” de
la figura, en cambio F¢* no, por esta razén la fuerza aplicada sobre los tornillos no
es la misma para todos. Si tomamos momento en el punto “O”:

'=2192 kg

F*=4494 kg
i=1
M, =0

n=4
Fc” *6 =R, *14 + R, * 14 + R,,3 * 14 + R, * 14
Ry1 =Ry =Rz =Ryy =Ry’
13152 = Rv" * 56
. 13152

Ry 56

R, = 234.85 kg

La fuerza de corte vertical:
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R, =548 kg
La fuerza de corte horizontal:

_F¥ 4494

h= g 4
R, = 1123.5 kg

En la figura 5.34 puede verse que en los tornillos 1y 2 R,” y R, tienen el mismo
sentido, por lo tanto, estas se suman quedando como:

R, +R, = 782.85 kg
Sumando esta fuerza con la componente horizontal Ry:
R,* = (R, +R,)* + (Ry)?
R,%? = (782.85)% + (1123.5)2
R, = 1369.34 kg

Con esta fuerza calculada sera la que se tendra en consideracion como fuerza
externa para la verificacion de los tornillos.

La verificacion se realizara teniendo en cuenta los esfuerzos dinamicos. Para ello
se propone los siguientes tornillos:

Tornillo: 16 mm UNC

Material: SAE grado 5

e:=6.40 mm (espesor chapa chasis)
e,=3.20 mm (espesor chapa crucero)

La fuerza inicial de apriete es:

ﬂzQ*g*(m?})(D

Se define la rigidez del bulon (kp):

" _Ap*E, mxdp*21x10° mx 1.6 x2.1x10°
T T 4% T 4x(e;+ey)
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k

ky = 2.06x106 -2
cm

La rigidez de la junta (kc):

Como no se conoce el area real que serd apretada en la junta, se debe definir el
area equivalente de esta y el diametro teorico equivalente se define como:

l
D,=A+=
e +2

Dénde:
A= es el ancho entre lados de la cabeza del tornillo (cabeza hexagonal)

I=largo de las juntas a unir

e, +e
de=1.9cm+<1 2)

2
d, =2.38cm

A, =m+(d, —dy) =m=(238—1.27)
A, =111 cm?

A *E.  m*d?*21x10°  m+1.11% % 2.1x10°
1 4 x| T 4x(egtey)

k, =

k
k. = 2.02x106 -2
cm

Ya conocidas las rigideces se calcula la fuerza inicial de apriete del bulén con (1):
Fe=R=1369,34 kg

Q=2 (bulon lubricado)

F, = 2% 1369.34 2.02x10°

. = * . *

' 2.02x106 + 2.06x10°
F; = 1353.83 kg

La variacion de la carga en el bulén:
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AF, = E ( il )
= * | — 7 —
b= e " \k. + ky

2.06x10°
2.02x106 + 2.06x10°

AF, = 1369.34 (

AF, = 690.42 kg
Conociendo F; y DFy, se puede calcular los esfuerzos dinamicos:

La fuerza media

90.42

AF, 6
Fn = Fi +— = 1353.83 +

E, = 1703.04 kg

La fuerza alterna

AF, 690.42
o= =3

F, = 345.21 kg

El area de esfuerzo de un bulén de 16 mm es 1.458 cm?, por lo tanto, los
esfuerzos medio y alternos son:

_F, 1703.04
om = T 1458
kg

Oy = 109024 —
34521
%a = 4. T 1458
kg

Ogq = 262.71 %

Ya calculados los esfuerzos dinamicos se verifica el coeficiente de seguridad
como si el acero empleado es SAE grado 5:

S,=6187 kg/cm?

S.=8437 kg/cm?
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Ki=2.8

1 Om O,
N~ <0.6 * 0y> k> (0_n>

1 1090.24 262.71
- ) v (220
N 0.6 x 6187 0.5 * 8437

N =2.19

La union atornillada ha quedado verificada, por lo que las dimensiones y material
seleccionados son correctos. A continuacion se verificara las condiciones de
resistencia del crucero.

El calculo de este componente se realizard en el tramo voladizo cuya longitud es
300 mm y la carga esta aplicada justo sobre la mitad de este. Como estara
soldada en sus extremos (nervios) se tomard como una viga doblemente
empotrada con carga centrada:

F.; = 10000 kg

_pxl
8

_ 10000 * 30
B 8

Mf

Mf = 37500 kgcm

T eSS T ]s

Figura 3.37. Diagrama momento flector crucero cilindro telescopico

Calcularemos el modulo resistente del componente proponiendo un cafio de 76.2
mm de didmetro:

_n*d3_n*7.623
32 32

W = 43.43 cm3

La tension de trabajo y el coeficiente de seguridad:
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_ Mf 37500
W 43.43

o

kg
o =863.30—
cm

N 2400
~ 863.30

N =2.78

Consideraremos como correcto este coeficiente obtenido.

5-9) Verificacién de la viga soporte cilindro recolector

En este soporte estard anclado el cilindro hidraulico que accionara las bielas del
sistema de carga del recolector.

Las consideraciones seran las mismas que las que se hicieron en el punto 5.8.

Propondremos un cafio de 38.1 mm de diametro, acero F24 y sera soldado en sus
extremos (nervios). La fuerza considerada es de 732 kg:

p*l
8

_ 732%30
-8

Mf =

Mf = 2745 kgem

L . T,

oos o pazoesd

Figura 3.38. Diagrama momento flector crucero cilindro bielas
El modulo resistente es:

_n*d3_n*3.813
32 32
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W = 5.43 cm?3

-

Figura 5.39. Viga soporte cilindro recolector
La tension de trabajo y el coeficiente de seguridad:

_Mf 2745
TTW T 543

kg
o =505.52—=
cm

2400
~ 505.52

N =475

Coeficiente de seguridad correcto. El diametro propuesto y material seleccionado
son correctos.

En cuanto a la union atornillada, las medidas de los bulones seran de 12.7 mm y el
material utilizado acero SAE grado 5.

Con respecto a las consideraciones del calculo la Fe= 732 kg (fuerza maxima que
debera realizar el cilindro), el resto sera igual que para el de la unién atornillada
del crucero del cilindro hidraulico telescopico.

Realizando los célculos, que sera omitido su desarrollo, el coeficiente de
seguridad es:

N = 2.57

128



Ingenietia Mecanica UTN
5-10) Verificacion del eje pivot chasis-plataforma
Este elementos es el que permite el pivoteo de la plataforma de carga con el
chasis.

Para este componente seleccionaremos un Acero 4340 normalizado. Las
dimensiones seran 5.08 mm de diametro y 520 mm de largo.

Con respecto al analisis, se consideraran esfuerzos estaticos, donde la fuerza total
a considerar sera de 10000 kg.

Figura 5.40. Perno pasante chasis-plataforma

won Mises (kaficm®2)
3.285,0
I 30117
. 27383
. 24652
. 2.49z0
S 1387
1.645,4
13722
. 10934
. 8257

5524

2792

58

— ¥ Litmite elastico: 7240.0
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100.00
9185
83.70

. 7555
. 67.40
. 5925
L5110
. 4285
. 3480

. 2685

. 18.50

I 1035
220

Figura 5.41. Tensiones por von Mises y coeficiente de seguridad
N = 2.20
El coeficiente de seguridad cumple con las condiciones de resistencia. Las
dimensiones y material propuestos son correctos.

5-11) Verificacién del buje del eje de vuelco

Este buje estara introducido en las oreja bisagra del eje de vuelco, donde sera
introducido el eje de vuelco para permitir el pivoteo entre el chasis y la plataforma.
Los datos son:

F=10000 kg

Diametro interior=50.8 mm
Largo=520 mm

Material= grilén

El area de trabajo:

T *d; T*5
A= * [ =

2 )

* 52

A = 408.40 cm?
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La tension de trabajo:

F 10000

A 408.40

k
o = 24.48 _gz
cm

El coezficiente de seguridad tomando la tension de fluencia del grilbn como 150
kg/cm*:

_ g3 _ 150
o 24.48
k
N = 6.12—92
cm

5-12) Verificacion de las orejas del chasis eje de vuelco

Estas van unidas al chasis (ver figura 5.35), por ellas cruza el perno de vuelco. El
analisis sera estatico y se utilizara un material Acero 1020 y un espesor de 8 mm.
Serén 4, por lo tanto, el peso sera dividido 4.

wvon Mises (kgficm*2)

18416
16899

. 15381

. 1.3863

. 12346

. 10828

. 9310

. 7793

L6275

. 4757

3240
1722
204

—P Limite elastico: 3585.0
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FD=

100.00

4183

3366
. 7548
. BT32
. 5914
. 5047
- 42aE0
. 34E3

. 2646

. 1829
l 1012
1.85

Figura 5.42. Coeficiente de seguridad y tensiones por von Mises

El coeficiente calculado para este componente es de 1.95 segun criterio de von
Mises, 0 sea, que cumple las condiciones de resistencia.

Las dimensiones y material considerados son correctos.

5-13) Verificacion de las soldaduras de las orejas del chasis eje de vuelco

En la figura 5.35 se puede ver este componente unido a la viga trasera del chasis.
Esta uniébn se lograra por medio de la soldadura, la cual calcularemos a
continuacion:

Primero definiremos la geometria de la soldadura:

1.7

Figura 5.43. Geometria soldadura orejas chasis
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Definimos las areas:

Ay = [(0.707  b1) * h1] * 2

A; =[(0.707 «0.8) * 1] * 2
A, =113

[(0.707 % b2) * h2] * 2

[(0.707 * 1) * 5.5] * 2

A, = 7.78 cm?

A, =A; + A, =891 cm?

Pero por ser 4 orejas el area resultante:

A, = Ap * 4 = 35.63 cm?
Hacemos lo mismo para los médulos resistentes:

W, = {[(0.707 *:1) * hlz]} ‘2
W, = {[(0.707 *60.8) * 12]} .2

W, = 0.19 cm3

W, {[(0.707 *52) * hZZ]} .2

0.707 * 1) * 5.52
P (CUEIIE S
6
W, =7.12 cm3
Wt - Wl + Wz = 7.31 Cm3

W,, = W, x4 =29.27 cm3
Las fuerzas que se consideraran:
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F

4|> ]

O

80

Figura 5.44. Fuerzas actuantes sobre las orejas

La fuerza total es de 10000 kg, pero como son 4 cuatro orejas, la fuerza sobre
cada componente es de 2500 kg. Lo esfuerzos son de corte y flexion.

F, = 2500 kg

M = 2500 kg * 8 cm = 20000 kgcm

Los esfuerzos quedan:

_ Fc 2500
%= 4w~ 3563
k
o, = 70.16%
_ M 20000
T Ww o 2927
k
op = 683.3%
El esfuerzo resultantes:
2 2 2
0. =0, +o0,

0,2 = 70.16% + 683.32

kg

O'T2 = 686.9 W

Definimos la resistencia de disefio aportada por el electrodo:
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R; =0,6%0,6x*F,, *0,707 1 (ver tabla 1)

R, = 12559
a- cm?
o, 6869

nec = R; 1255
dpec = 0.547 cm

De acuerdo a las normas CIRSOC el tamafio del filete debe estar comprendido
entre 5 mmy 6 mm (ver tabla 2.1y 2.2), por lo que la soldadura calculada cumple
con las especificaciones.

5-14) Verificacién del buje de las orejas del chasis eje de vuelco

En la figura 5.38 se ve como el eje de vuelco se apoya sobre las orejas buje
mediante, por lo que se supondri el peso actuante sobre estos componentes
como:

_ P 10000
2 2
F = 5000 kg

Las medidas para este componente son:
Didametro exterior: 60 mm

Didmetro interior: 50 mm

Largo: 40 mm

Material: bronce

El area de presion es:
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La tension de trabajo:

kg
o =159.18—=
cm

El co%ficiente de seguridad tomando la tension de fluencia del bronce 4498.7
kg/cm<:

44987
"~ 159.18

44987
"~ 159.18

N = 28.26
Componente verificado cumple ampliamente con la condicion de resistencia.

El material seleccionado es correcto.
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CAPITULO 6
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Descripcion y calculo de ejes y balancines

Estos componentes deben tener la capacidad de soportar el peso del equipo, asi
como también facilitar el traslado del mismo.

El sistema esta compuesto por 2 ejes con 4 cubiertas de alta flotacion anchas,
con el fin de aumentar el area de contacto entre el suelo y la cubierta, ya que si
aumentamos el area resultard menor la presién sobre el piso. Como resultado de
ello, el traslado del equipo ocasionard un deterior menor sobre las zonas de
cultivo.

6-1) Calculo de los ejes

Sobre estos ejes recae todo el peso del equipo y permiten el traslado del mismo.
Si bien el implemento no es disefiado para que circule por zonas urbanas o rutas,
se tratara de respetar las medidas maximas.

1380 _|
1860

Figura 6.1. Dimensiones del eje

Para el calculo consideraremos la carga total divida 4 que serian la cantidad de
ruedas:

Carga total = 9000 + 50%
Carga total = 9000 + 4500

Carga total = 13500 kg
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Carga total
4

13500

Carga por rueda = —

Carga por rueda =

Carga por rueda = 3375 kg

También consideramos el eje sometido a esfuerzo de fatiga, para ello tomaremos
esta carga mas un 35 % como carga maxima.

Fpin = 3375 kg
e S L——" |

"
(mm} u} 430, 1330, 1860,

Figura 6.2. Diagrama de cargas

0,00

0,00

-15.892,32 -15.892,32
X
(rmim}

Figura 6.3. Diagrama momento flector
R, = R, = 33109 kgcm
Mfnin = 161997,96 kgcm

Epax = 4556.25 kg

A Fal R < B
VG G

k3
{mm) 0 480, 1380, 1860,

Figura 6.4. Diagrama de cargas
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0,00

-21.454,58 -21.454,56

(mm)
Figura 6.5. Diagrama momento flector
R, =R, = 4556 kg
M fnax = 218695 kgem
Para este componente se propone:
d=100 mm
Material= Acero SAE 4340 ,=7381 kg/cm >  ,=8577 kg/cm 2

mxd3® m=x103

32 32
W =98.17 cm?3
161997,96
Omin = 9877
kg
O-min = 165019m

_ Mfnax _ 218695
max =Ty 98.17

kg
Omarx = 2227.72%

Omax + Omin _ 2227.72 + 1650.19
Om = 2 - 2

kg
Om = 1938.95 W

Omax — Omin _ 2227.72 — 1650.19

%a = 2 2
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kg
Og4 = 288765@
1 on Oq4
—_ ="k _a
N o kS On
1 _ 1938.95 288.765

N~ 7381 T 1* 12885
Lo 0262 40107
N _— N N

N =2.70

Por la importancia de estos ejes y que estos sufren esfuerzos maximos
(irregularidades de los terrenos, arrastre, etc.) el coeficiente puede resultar bajo.
Pero también las consideraciones dinamicas fueron algo exageradas, asi que
tomaremos como correcto el coeficiente calculado. También es necesario aclarar
que las fuerzas consideradas para el célculo fueron mucho mayor a las que
tedricamente actuan (reacciones calculadas en el punto 5-7 tabla 5-6).

6-2) Seleccion de rodamientos

Seleccionaremos los rodamientos correspondientes para estos componentes, para
ello proponemos el siguiente rodamiento conico:

Rodamientos: 32210 (X;=0.4 Y;=1.45); 32213 (X1=0.4 Y;=1.45); e=0.41

B A
—d YA e
Ka

S —e
1*'9

Figura 6.6. Fuerzas actuantes en la punta de eje

FrA

F., = 2500 kg

F., = 1500 kg
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K, = 2500 kg

Fa _ Fpp 2500 _ 1500

> 2= >
Y, = Y, 145 = 145

1724.13 > 1034.48

K, >0=2500=>0
Para calcular la fuerza axial 1:

_05%F, 0.5%2500

at Y, = 145

Fal == 862 kg
F,, = Fyy + K, = 3362 kg

Para calcular la carga equivalente 1:

F

21 _ 03448 < e
E.q
X=1Y=0

P=Xx*F +Y=*F,
P=1%2500 +0=*F,
P; = 2500 kg

Para calcular la carga equivalente 2:

Fer 1500
F., 3362
Fp 3362
F,, 1500
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F a2
—=224>ce
F.

rb
X=04 y=145
P=X+F +YxF,
P, = 0.4 %1500 + 1.45 = 3362
P, = 5475 kg
Verificamos los datos de operacion:
Para rodamiento 32213 la carga dinamica (C) es 15902 kg

C 15902

P, 2500

Suponiendo que la velocidad maxima es de 40 km/h, por lo tanto las rpm seran
176.83.

C—636
P,

Para rodamiento 32210 la carga dinamica (C) es 8970 kg

C—164
p,
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C
P

de funcionamiento y para diferentes velocidades

Tabla 4 Seguridad de carga -3 para diferentes duraciones expresadas en horas

RODAMIENTOS DE RODILLOS

D“’l:;ié“ Revoluciones por minute
en ras
Ly 10 | 16 | 25 | 40 l 63 l 100 l 125 i i6o | 200 | 250 l 320 ‘ 400 ‘ 500 ‘ 630
100 1,05 | 1,03} 1,20 1,301 1,39) 1,49
[ sco 1,08 1,21 1,39 1,49 | 1,00 1,7 1,83 1,97 2,11 2,20} 2,42
1000 - 1,03 1,30 1,90 1,70 1,83 197 | 2,01 | 2,260 242 2,50 2,78 2,07
1250 1os| r2i]| 1,30 1.60f 1830 1,97| 201 2,26 242 2,50] 298| 2,07] 3.0
1600 1,03 1,300 1,40 1,70 074 201 | 228 242 250] 2,98 207( 3,10| 3,42

2000 | 1,05 1,20 1,30) 1,80 1,83 =200 2,261 z4e2| 2,50| 2,98 2,07] 3.0 3.a2] 3,86

2500 1,13 1,30 1,49 1,7 1,97 2,26 2,42 2,50 2,78 2,97 3.9 3.42 3.66 3,92
3200 1,21 1,39 1,60 1,83 2,11 2,42 2,50 | 2,78 2,97 3.9 342 3,00 3,92 4,20
4000 1,30 1,49 1,71 1,97 2,26 2,50 2,78 207 | 3,09} 3.42| 3,66| 3.02| 4,20 4,50

5000 1,39 1,60 1,83 2,11 2.42 2,78 2,97 3.9 3.42 3.60 3,92 4,20 4,50 4.82
6300 1,49 1,70 1,071 2,261 2,50| 2,07| 3.00| 3.42| 366 302{ 4,20 4.50( 482] 5,17
8oc00 1,60 1,83) 2,1 2,42 2,98 3,9 3,421 3661 3921 420 450 482} 517[ 5.8

10000 | 1,1 | 1,07 2,26 2,50 2,07| 3.42| 3.66( 3.02| 4,20 4,50 482 57| S.54| 594
12500 | 83| 20| 242) 298| 300 3,66 302| 4,20) 4,50| 482] 57| s.;54) 504 6,38
16 ooo 1,07 2,26| 2,50 2,07 3.42| 3,02 4,20| 4.50] 482| 517 | 554 59| 6,30 6,8

20000 | 21| 2,42| 2,78 3.00] 3.66| 4.20| 4,50| 482| 517 5,58 S.04| 636) 6811 7,30
25000 | 2,26 | 2,50 2,07 3.42| 3.02| 40| 482{ sa7| 554 504| 636( 68} 73| 782
32000 | 2,42| 2,78| 3,00| 3.66| 4,20 4,82| 5.7 s.54| S94f 6,36 6811 7,30 7,82 8,38

[40000 | 2,50 2.07| 32| 3.02| 4,50 5.7 554 5004 6,36| 68| 7,30| 782 838| 8,08
50000 | 2,78 | 3,19 3.66| 4,20] 4,82| 5,54] S.94| 6,36] 68| 7,30 782 838| 88| 9.2
63000 | 2,97| 3.42| 3,92| 40| 507 5.04| 6,36 6,8 1 7,30 782 88| 8,08| 9,62 10,3
80 ocoo 3.9 3,66| 4,20} 4,82 5,54 6,30] 681) 70| 7.82| 838 | 88| 9,62}103 | 11,0

100000 | 3,42 3,02 450 507] s5.04| 681 7,30| 7.82| 8,38 88| 9b2}103 |11,0 | I1.8
200 000 4,20 4.82| s5.58| 6,36| 7,301 8,38| 88| 962[103 (110 8 123 {136 | 145

Tabla 6.1. Horas de duracion de los rodamientos
En la tabla 6.1 verificamos las horas de uso para cada componente.

Los rodamientos propuestos verifican las condiciones de uso.

6-3) Calculo de los balancines

Los balancines son los componentes donde van a ir montados los ejes. Dichos

balancines estaran unidos al chasis mediante los soportes, pivotando en un perno
intermedio.

Teniendo en cuenta las reacciones de los vinculos de la tabla 5.6, consideraremos
estas fuerzas para comprobar la resistencia de los elasticos.

La fuerza maxima calculada es de 1838.12 kg para el vinculo 2, cuyo valor
usaremos para el siguiente calculo:
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Figura 6.7. Vista de balancines

Las medidas de los balancines son las siguientes:

D
@ @

221.53
— ~——

Figura 6.8. Brazo de palanca de balancines
M fnax = 1838.12 kg * 22.15 cm

M fnax = 40714.36 kgcm

106,71

$38,10

° @ (2

101,60

Figura 6.9. Dimensiones de la seccién de los balancines

La seccién considerada es un rectangulo (zona rayada), restando la del agujero
(zona lisa):

_bxh® by x h,* _10.16 % 10.6714*  10.16 * 3.817
6 6 6 6

W =192.83 — 24.6
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W = 168.23 cm?

_ Mfnax _ 4071436
w 168.23

kg
o =242.01—=
cm

2400
T 242.01

N =991
El componente calculado cumple con las condiciones de resistencia. Las
dimensiones propuestas son las correctas.

6-4) Verificacién de los remaches del soporte de los elasticos

Los soportes estan unidos al chasis por medio de los remaches. La cantidad de
remaches es 3 por cada uno, por lo cual se divide la fuerza actuante por la
cantidad de remaches. La funcién es unir los elasticos, mediante los balancines,
con el chasis.

L=130 mm
Material 1020 templado

D=25.4 mm
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Figura 6.10. Soporte unido al chasis

FO=
100.00
9224
g4.49

i)
. 6598
. B1.22
5347
- 4571
. 3786
- 3020

. 2244

l 14 69
683

Figura 6.11. Coeficiente de seguridad por von Mises
El coeficiente para este componente es de 6.93, con lo que las condiciones de
resistencia se cumplen. Las dimensiones y el material propuestos son correctos.

6-5) Verificacion de los pernos de montaje de la cubierta

Los bulones sobre la cual van montadas las cubiertas deben ser capaz de resistir
el esfuerzo que genera el torque de la rueda al girar. Por lo tanto el esfuerzo al
cual estardn sometidos es al corte.

Material SAE grado 5 S,=6468 kg/cm?

147



Ingenieria Mecanica UTN

Figura 6.12. Roscas de eje

Si consideramos al momento de producirse el movimiento la fuerza de oposicion
sera:

fr = Hestatico * N
ST Uestatico = 0.6 y N = 13500 kg
f. = 0.6 * 13500
fr = 8100 kg
El torque sera:
T=f*r
T = 8100 * 66.5 cm
T = 538650 kgcm

Ahora dividiendo el torque por el radio a cada rosca tendremos la fuerza de corte:

T
F, == si " =250mm
_ 538650
¢ 25
F. = 21546 kg

La fuerza por cada tornillo seré:
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F. 21546

n 6

pt —
F,¢ = 3591

_Fy 3591
% T4 T 7% (0.9525)2

kg
O, = 1259.89 W

"o, 1259.89

N = 3.08
Componente verificado para los criterios de resistencia. Las dimensiones y
material propuestos son correctos.

6-6) Verificacién del perno pasador balancin

Es el componente que permite el pivoteo del balancin.
Material 1020 templado
Didmetro 38.1 mm

L=160 mm

Figura 6.13. Perno pasador del balancin
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100.00
9227
5454
. 7680
8307
6134
53561
4588

. 3815

. 22868

I 1438
722

Figura 6.14. Coeficiente de seguridad por von Mises
El andlisis fue estéatico y el coeficiente obtenido es de 7.22.
El componente calculado cumple con las condiciones de resistencia. Las
dimensiones y material propuesto son correctos.

6-7) Calculo de elasticos

Estos componentes son los encargados de amortiguar al equipo, ya que el su
funcién principal se desarrollara sobre terrenos imperfectos y dificil de transitar.

Figura 6.15. Elasticos amortiguadores
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El calculo se realizara teniendo en cuenta la siguiente figura.

=
]

_-_rl...l
rl-
|—|

= —--—L'ﬁ:l

I ]
k ! 1 L
E‘JF-!F-H"

Figura 6.16. Distribucion de cargas sobre el elastico

Material: SAE 4140
S.=9140 kg/cm 2
S,=8085 kg/cm ?
F =1838.12 kg
L = 1080.6 mm
N =15
h=10mm
b=101.6 mm
b"=N=x*B

3WL 3%1838.12 * 54.03

“bh?  15%10.16 12

o

k
o =1955—2
cm

N 8085
"~ 1955

N = 4.13
Coeficiente calculado verifica ampliamente los criterios de resistencia.

Considerando como correcto el valor obtenido ya que el calculo realizado fue
estético y se omitieron los esfuerzos dinamicos.
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6-8) Seleccion de neumaticos

Las cubiertas seleccionas para el equipo son de alta flotacion y fueron elegidas del
catalogo de Firestone, y cuentan con las siguientes caracteristicas:
Cubierta extra ancha disefiada para menor compactacion del suelo;
Cuerpo de cuerdas de nylon resistente a golpes, mayor resistencia a los impactos.

Figura 6.17. Modelo neumatico y llanta seleccionada

Los neumaticos y las llantas fueron seleccionados de los catalogos de fabricante
considerandos el peso por cada uno de estos. De acuerdo a las especificaciones
de estos, su carga maxima es de aproximadamente 4500 kg y la carga estipulada
por rueda es de 3375 kg, por lo que verifican los criterios de resistencia.
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CAPITULO 7
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Descripcion y calculo de sistema de transmisidn por cadenas

Este mecanismo es el encargado de trasladar la pila de megafardos hasta la parte
trasera de la plataforma de carga, esta operacion se realiza en forma no continua
ya gue solo se realiza cuando quedan 1 o 2 pilas de megafardos. Los calculos se
haran conforme a estas especificaciones.

A través de un motor hidraulico, que es el encargado de proporcionar la potencia
necesaria, por medio de una reduccion de engranajes, ésta potencia es
transmitida a un eje apoyado sobre rodamientos, en el cual giran 2 pifiones
enchavetados a éste. Estos pifiones accionan el movimiento de sus respectivas
cadenas, las cuales estan dotadas de una “ufa” que es la responsable de empujar
la pila de megafardos hasta la posicion requerida.

Los calculos a realizar seran:
Eje motor hidraulico;
Reduccion de engranajes;
Eje transmision;

Seleccién de rodamientos;
Chavetas;

Seleccion de cadenas y pifiones.

7-1) Calculo Eje Motor Hidraulico

A través de un motor hidraulico se proporciona la potencia necesaria para poner
en funcionamiento los sistemas de cadenas responsables de trasladar los
megafardos. Para ello verificaremos el diametro del eje estableciendo los
siguientes parametros.

Primero necesitamos calcular de la potencia necesaria para el motor hidraulico.

El motor hidraulico debe ser capaz de proporcionar la potencia necesaria para
empujar las pilas de fardos hacia la parte trasera de la plataforma de carga. Se
supondra el caso mas desfavorable de traccionar un peso igual a la maxima
carga:
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F = 450kg * 20 fardos = 9000kg

La plataforma es un plano inclinado de 8° con respecto a la horizontal:

N =9000 * cos(8°) = 8912 kg

E.=puxN = 3565 kg

Reemplazando en la ecuacion 1:

Fn =P —F

FE,, = 9000 * sin(8°) — 3565

F, = 231244 kg
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Esta fuerza sera impulsada por 2 pifiones unidos a un eje, por lo tanto el torque
sobre el eje sera:

2312,44
El torque sobre el eje si el d, del pifion es 20,735 cm:

T, = 1156,22 + 10,37

Teje = 11987 kgem
La fuerza aplicada sobre la corona, si el d, es 14 cm:

Teje 11987
r. 7

[

F. =1712,44 kg

Sabiendo que la fuerza en el punto de contacto entre la corona y el pifion es la
misma, el d,, del pifiobn 7 cm:

Tootor = 1712,44 % 3,5

Trotor = 5993,55 kgem

La potencia necesaria:

_ Tmotor * 1

71620

~5993,55 % 175
B 71620

N = 14,64 CV
Seleccionado un motor de catalogo con las siguientes prestaciones:

Presion maxima: 207 bares
Velocidad maxima de trabajo: 393 rpm
Par de salida maxima: 6887,75 kgcm

El caudal necesario trabajando a maxima presion:

156



Ingenieria Mecanica UTN

P xQ N %450 xn
- =

450 *n ¢ P
l
Q = 23.87 —
min

Ya conocidas las fuerzas actuantes, ahora calculamos el eje del motor:

N motor = 175 pm

D¢je = 25.4 mm

L=40mm

Figura 7.2. Eje motor hidraulico
T =F xty, =1712,44 * 3.5

T =5993.54 kgcm

Como el eje entrega la potencia a un pifion FD 20°, las fuerzas actuantes sobre el
eje seran:

Figura 7.3. Fuerzas actuantes sobre un engranaje

Donde F. (en la figura 7.3 seria F) es la fuerza tangencial que conocemos y por
descomposicion de fuerzas obtenemos F y N:
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N =F, xtan¢ = 1712,44 * tan(20°)

N=623, 27 kg
F = (F)?*+ (N)?

F =/(1712,44)% + (623,27)2

F =1822,33 kg
Calculamos los momentos flectores para cada plano:
Mf, =F. % L = 1712.44 x 4cm

Mf, = 6507.27 kgcm

"
{rom?) 0 50,

Figura 7.4. Diagrama de cargas F. actuando sobre el eje motor

0,0C

-627,35

H
fmm? BOLC

Figura 7.5. Diagrama de Momento flector Fc sobre eje motor
Mf, =N x*L = 623,27 x4cm

Mf, = 2368.43 kgcm

¥
{mm} 1] &0,

Figura 7.6. Diagrama de cargas N actuando sobre el eje motor
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-225,63

"
(mm

Figura 7.7. Diagrama de Momento flector N sobre eje motor
2 213
Mfr = [(Mf)* + (Mf)°]2

1
Mf, = [(6507.27 )% + (2368.43)?]2
Mf, = 6924.88 kgcm
Ahora verificamos el diametro:

Material: SAE 4140

D=25.4 mm

kg
= 16943 —
Oy om2

kg
g, = 18980m

Gn
UeZU—*Um'i‘kf*Ua; om =0

y

Ons
Oes = * Opps T kfs *Oqs;  Ogs = 0
Oys

7

Oc = k¢ * 0g; Ogq

d3 2.54)3
W_n* =T[*( )

32 32
W =1.61cm3
_ Mf.  6924.88
%= W T 161
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kg
Og4 = 430117W
kg
kr =16 0, =9490—
kg
o, = 1.6 4527.55—Cm2
k
0, = 6924.88 —
cm
o k k
Ops = G—”s * Ops; Ops = 5694 _crfz; oys = 10166 _cnfz

d3 2.54)3
W= =7r*( )

16 16
W’ =3.22 cm3
T 5993,54

Oms =y T 7322
kg
O'ms = 186274W
0694 | 1862.74
= * .
s = 10166
k
Gos = 1043.32%

Verificamos en coeficiente de seguridad:

v @)

1 (6924.88)2 N (1043.32)2
N[\ 9490 5694

N =151

1
2

Las dimensiones y el material propuesto cumplen con las condiciones de
resistencia. El coeficiente lo tomaremos como correcto ya que en el célculo fueron
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considerados esfuerzos dinamicos y este sistema sera utilizado solo cuando sea
necesario, 0 sea, que su uso seré intermitente o no continuo.

7-2) Calculo de engranajes para la reduccion

Como la velocidad de traslacion de la cadena requerida tiene que ser baja, es
necesario hacer una reduccion mediante engranajes. La reduccion sera de las 350
rpm que nos entrega el motor hasta las 175 rpm que giran los pifiones.

Los célculos se realizaran teniendo en cuenta los siguientes datos:

,; §%y

HW il

Figura 7.8. Reduccion de engranajes
n, =350 rpom
n,=175rpm

D, = 7cm

P
N=14,64 CV

F.=171244 kg

m,, =2
Dp

M=-2L; N,=15
14

M=47 =5

Dy 77

= E 3 * . =
Uy =T 100 Ny Um mpm
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Como el servicio sera intermitente y vy, es< 610 mpm la fuerza dinamica es:

(183 4+ vp)
fo="1g3 *f

Si multiplicamos la fuerza dinamica por un coeficiente de servicio Nsf, que
tomaremos para este caso igual a 1.25 queda:

Fgs = Ngs x Fy
F,, = 2284 kg

Ahora calculamos la resistencia del diente, lo cual debemos cumplir con la
condicion de F4s<Fq4, entonces:

Material: 8620S0QT 300°

kg
o, = 13217@

kg
o =05x0, =66085—
cm

Factor de formaY = 0.289 (FD 20°)
b =35mm

P _a*b*Y*M
S 10 xkf

_ 6608.5 * 3.5 x0.289 % 5
s 10 * 1.5

F, = 2355.49kg F; > F;, verifica

Las dimensiones de la corona son:
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Las dimensiones y el material propuestos para la corona son correctos, ya que el
calculo realizado verifica las condiciones de resistencia.

7-3) Calculo eje Transmision de Cadenas

Este sistema sera el medio por el cual al momento de que la carga no es suficiente
como para trasladar los megafardos hasta la posicion trasera de la plataforma, se
accionara el motor hidraulico y pondra en funcionamiento el sistema, que por
medio de cadenas empujen la carga restante hasta la posicion trasera.

El eje gira, solidario a él, 2 pifilones que impulsan las cadenas trasportadoras.
Dicho eje girara gracias a los rodamientos sobre los cuales estara apoyado. Las
fuerzas trasmitidas a los pifiones son como se muestra la figura 7.3.

Figura 7.9. Eje transmision por cadenas

N = 14,64 CV Fp1 = Fpy = 1156,22 kg
n=175rpm
71620 * N
T=—————
n

T =5991,52 kg cm
Verificamos para un eje de d= 40 mm, por lo tanto:
F1y F, son las fuerzas que realizan el pifidn 1y 2, respectivamente.

La fuerza F que actia en el centro del eje es la generada por el torque que genera
el motor hidraulico sobre los engranajes de reduccion:
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_ T _ 5991,52
Tr 7

F =855,93 kgcm

Las Fuerzas quedan:

Calculamos reacciones tomando momento al vinculo de A:

1
A B
J 120 L 920 _J 120 L

Figura 7.10. Dimensiones eje transmision

P

l

& FaX —_ B
7 s 7 7 s 7 7 7

X
(mmmy 0 120, 580, 1040, 1160,

Figura 7.11. Diagrama de cargas
P, = F,,; = 1156,22 kg
P, = F =85593 kg
P; = F,,, = 1156,22 kg
—Fp *12cm+Fx46 cm + Fpp * 104 cm — R, 92 =0
—1156,22 * 12 cm + 855,93 * 46 cm + 1156,22 * 104 cm — R, *92 =0
R, = 1585,5 kg
—Fp1—Fp—F+R,+R; =0

R, = 15855 kg

El momento flector maximo sera para L=580 mm, por lo tanto la verificacion sera
en este punto:

164



Ingenieria Mecanica UTN

7.369,32

0,00 0,00

-753,36 -753,36
(mm 162,66 007,54 1160,0

Figura 7.12. Diagrama de momento flector
Mf =—Fp *x— Ry * (x —12)
parax =58 cm Mf = 5885 kg cm
Las componentes normales N seran:

N = F = tg(20°) = 855,93 x tg(20°)

N = 311,53 kg
N, =P, =P;
N=P,
N, =P, =P3; = Fy = Fp, *tg(20°) = 1156,22 * tg(20°)
N, = 420,75 kg
—P;*12cm — P, x46cm+ P3 x 104 cm + R, 92 =0

—420,75*% 12 cm — 311,53 * 46 cm + 420,75 % 104 cm + R, x92 =0

R, = 264,98 kg
_Pl_P3+P2+Rb+Ra:O

R, = 264,98 kg

®
(mmy) 0 120, 580, 1040, 1160

Figura 7.13. Diagrama de cargas esfuerzos normales
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0,00

274,3
-974,32

-3.230,05

(mm)
Figura 7.14. Diagrama de momento flector cargas normales
Mf =N, xx —R, * (x —12)
parax =58 cm Mf = 12214,42 kgcm

Mf, = 5885 kgcm Mf, = 12214,42 kgcm
1
Mfy = [(Mf)? + (Mf)?]2

1
Mf, = [(5885)% + (12214.42)%]2
Mf, = 13558,22 kgcm

Material: AISI 4140; S,=16943 kg/lcm®*  S,=18980 kg/cm?

On
Og =—*0pm+kp*xog 0y =0
Ty

Mf, T*d3 s
aezkf*aa; 0a=W;W= 3 = 6,28cm

kg kg
04 = 2158,95@ kf =1.6 o, = 9440@

0, = 1.6 % 2158,95

kg
O, = 3454,32 W

Ons
Oes = * Ops T kfs *Oqs;  Ogs = 0
Uys

kg kg
Ons = 5694@, O-ys = 10166 W

T =5991,52 kg cm (eje motor)
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T 599152

Ty 35

F =1711,86 kg
El torgue en el eje de transmision sera:
T=Fxr.=1711,86%7
T =11983,04 kgcm

m*d3
W’ =

r. = 12,56cm3
W 16 ~oo0cm

kg
Oms = 954,06 W

kg
Ops = 1266,36w

Verificamos el coeficiente de seguridad:
vl + ]
N On Ons
1

1 (3454,32)2 N (1266,36)2 2
N |\ 9440 5694

N = 2.33

1
2

Ahora verificamos sobre los apoyos donde se produce un cambio de seccién:

Tentalla =2mm q =09 d =30mm
ke =1.75 ke =1+q= (ke —1) =1.675
Mf, = F; *x = 1156,22 kg * 12 cm = 13874,64 kgcm
Mf, = N, *x = 420,75 kg * 12 cm = 5049 kgcm

Mfr = [(M£)? + (ME)L2
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Mf, = [(13874,64)% + (5049)2]%

Mf,. = 14764,76 kgcm

O—Tl
Og =—x0pm+Kkp*og 05 =0
Oy
M m*d3
Op = ky % 0g; aazwfr; W = % =421 cm3
kg kg

O, = 3507,7@, o, = 9440@

o, = 1.675 * 3507,7

kg
O = 5875,39 m

Tentalla = 2mm  q = 0.9

kes =140 kpg=1+4q* (ks — 1) = 1.36

Ons
Ops = * Ops + kfs * Oqs;  Ogs = 0
Oys

kg kg
Ops = 5694W; Oys = 10166 W

T, =T, =T = F,*mn, 1, = 207.35 mm

T =11987,11 kgcm

_ T W’—n*d3—841 3
Oms = 16 oM
kg
Oms = 1423,90@
5694 42390
= ES
%s = 10166 ’

kg
Ops = 797,53 W

Verificamos N:
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1
1 (5875,39>2 N (797,53)2 2
N |\ 9440 5694

N = 1.57

Verifica las condiciones de resistencia en todas las secciones consideradas. El
coeficiente obtenido es aceptable, ya que fueron considerados esfuerzos
dinamicos.

7-4) Seleccion de Rodamientos

La seleccion de rodamientos se realizara teniendo en cuenta la carga a soportar.
Para este caso la duracion en horas de funcionamiento (L;) estimada por los
catalogos de fabricantes de rodamientos sera de 4000 a 8000 horas.

Para este tipo de mecanismos SKF recomienda (carga radial) rodamientos a bolas
de una hilera, procederemos a seleccionar este tipo de componentes.

F. = 1156,22 kg
n=175rpm

Para un servicio de 8000 horas a 175 rpm la seguridad de carga

C—423
P_ "

Ahora calculamos la carga equivalente P:
F,=0
P=Xy*F. +Yy*F,
P=Xy*E; siFpb=0 Xo=1A Y,=0
P =1%1156,22 kg
P =1156,22 kg
Calculamos la carga dinamica como:
C=4.23%P

C =4890,81 kg
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Vamos al catalogo de SKF y buscamos un rodamiento con el diametro deseado
(40 mm) y verificamos que la capacidad de carga dindmica sea mayor a la
calculada, el rodamiento seleccionado es 6408 con las siguientes caracteristicas
principales:

d=40mm; D =110mm; B =27mm; Co = 3720,7 kg

o

r

n O

rz

QI

i S - -

Figura 7.15. Dimensiones del rodamiento seleccionado

De acuerdo a las condiciones de uso se procedié a la seleccion de estos
componentes, los cuales cumple las condiciones de uso.

7-5) Seleccion de Pifiones y Cadenas

Como ya se ha explicado anteriormente, la cadena debe ser capaz de resistir la
traccidn generada cuando esta estd empujando la pila de megafardos. Para este
componente se propone:

Figura 7.16. Cadenas de trasporte
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Cadena N° 120:

N; = 17 dientes n =175rpm

paso =381 cm CV = 14,64
Definimos la potencia de disefio:
potencia de disefio = Ny * transmitida
potencia de disefio = 1.1 * 14,64 CV
potencia de disefio = 16,104 CV

La cadena seleccionada con las condiciones dadas es capaz de transmitir 24.5
CV, por lo tanto la cadena elegida verifica.

Para una cadena de paso 38.1 mm y un pifién de 17 dientes las dimensiones son:
Dyrimitivo = 207.35 mm
Dexterior = 226.68 mm

En cuanto al pifién, la potencia maxima es de 25.4 CV y la potencia requerida es
16,104 CV, por lo tanto, también verifica esta condicion. Ahora verificamos la
velocidad lineal de la cadena como:

paso * Ny xn
Vp = ———

100
B 3.81 %17 %175

Vm = 100
=113 m o 7km
m = min~  h

La velocidad limite para esta cadena es de 365 m/min.
Comprobacion de resistencia:

Resistencia requerida= 1156.22 kg

Resistencia maxima= 15422 kg

Resistencia requerida < resistencia maxima, por lo tanto verifica.
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La cadena tendra una longitud aproximadamente de 7 m, por lo que es necesario
colocar otros pifiones, de lo contrario se producira un colgamiento excesivo de los
2 ramales de la cadena, condicibn que no es recomendable. Por esta razén
calcularemos las distancias entre centros de los pifiones.

L=7m paso=3.81cm
La longitud entre centros es:

s ]

SiszleNt

1
c 1 [700 17 — 17 N (700 17 — 17)] 8 (17 —17)?])2
= — Xk —_ —_ f— * | —
4 2 2 42

C =341.5cm

La distancia entre centro y centro de los pifiones debe ser de 341,5 cm.

El componente seleccionado cumple con las condiciones requeridas.
7-6) Célculo de chavetas

Eje motor hidraulico:

Material:
o Eje AISI 4140; 0,=18980 kg/cm®  0,=16943 kg/cm?
e Engranaje AISI 8620; o, =13217 kg/cm? o, =10475 kg/cm?
e Chaveta AISI 1020; 0, =5483 kg/cm® o, =4640 kg/cm?

e D=30 mm; chaveta plana b=6.4 mm t=4.8 mm

osxbxLx*d )
T = — cizalladura
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o.xt*xLx*d »
T = — compresion

] gy * 0.6
SiN=2 o= N T =4476 kg cm
T =2 _ 4476 * 2
oy, *0.6 4640 * 0.6
i 0.64 % 3 s

Ls =

b *d *

L;=3cm
. Iy
Si N=2 Oc =~ T =4476 kg cm
T x4 4476 * 4

4640
2

L. =

ay=
t*d*W 0.48 * 3 *

L.=3.7cm
Adoptamos la de mayor la de mayor longitud, en este caso L, = 3.7 cm = 4 cm.
Ahora calculamos la chaveta del eje cadenas:
Primero se calculara para la chaveta de la corona.
Material:

Eje AISI 4140; 0, =18980 kg/lcm® o, =16943 kg/cm?

Engranaje AISI 8620; o, =13217 kg/cm® o, =10475 kg/cm?

Chaveta AISI 1020; o, =5483 kg/cm® oy =4640 kg/cm?

e D=40 mm; chaveta plana b=15.9 mm t=11.1 mm

osxbxLx*d )
T = — cizalladura
o.xt*xLx*d »
T = — 2 compresion
] Sy % 0.6
SiN=2 o= T =9003 kg cm
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T«2 _ 9003x2

o, *0.6 4640 * 0.6
N 1.59 % 6 * —
Lg

L, =
b *xd *

=14cm

. Oy

SiN=2 O = T =4476 kg cm
T x4 9003 * 4

— =
t*d*ﬁy 1.11*6*46240

L. =

c

Ly =24cm
Adoptamos la de mayor longitud:
Ly=24cm =3 cm

Ahora para la chaveta donde va a ir colocados los pifiones:
Material:

o Eje AISI 4140; o, =18980 kg/cm® o, =16943 kg/cm?

e Engranaje AISI 8620; o, = 13217 kg/cm oy, =10475 kg/cm?

e Chaveta AISI 1020; 6, =5483 kg/cm? o, =4660 kg/cm?

e D=30 mm; chaveta plana b=6.4 mm t=4.8 mm

T = 6588 kgcm
_Os*bxLxd
B 2

] gy * 0.6

SiN=2 o= N T = 6588 kg cm

. T 2 _ 6588 2

= =

b*d*ay*0.6 0.64*3*46402*0'6

L=490cm =5cm

Para la compresion:
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_ocxtxLxd
B 4
. 9y
SiN=2 O =7 T = 6588 kg cm
T x4 6588 * 4

LC= o =
t*d*ﬁy 0.48*3*4640

L = 7.88cm = 8cm

Adoptamos el L mayor, pero como este es mayor a 2D se colocaran 2 chavetas
separadas 180°.

Las chavetas calculadas cumplen con las condiciones de resistencia tanto para la
cizalladura como para la compresion.

=

FIII10L0LLL

Figura 7.17. Cadenas en plataforma

Nota: La transmisién por cadenas no se agreg6 al ensamble por falta de recursos
informaticos.
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CAPITULO 8
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Descripcion y calculo de sistema hidraulico

Este sistema debe ser el encargado de poner en funcionamiento los distintos
actuadores hidraulicos para realizar las distintas tareas, ya sea, recoleccion,
descarga, etc.

El circuito hidraulico estara comandado por electrovalvulas, que seran accionadas
eléctricamente, comandadas desde un joystick que estara ubicado en un lugar al
alcance del operario.

El circuito estard compuesto por actuadores (cilindro, motor), electrovalvulas, una
linea principal de alimentaciébn y retorno y lineas secundarias hacia los
componentes antes mencionados.

Para ello realizaremos el calculo y seleccion de los distintos componentes que
forman parte de este sistema para la correcta ejecucion del equipo. También se
calculardn las tuberias correspondientes y las pérdidas de carga de fluido
generadas en el interior de los conductos (lineas primarias y secundarias).

8-1) Calculo del cilindro hidraulico telescopico
Este componente hidraulico tiene por funcion elevar la plataforma hasta que quede

totalmente en posicidn vertical y asi poder producirse la descarga.

El cilindro seleccionado tiene una carrera de 5.60 m divididos en 4 tramos. Los
didmetros son: 120 mm, 100 mm, 80 mm, 60 mm.

Las areas seran:

T * d?
4
Para el émbolo de 120 mm de diametro:
T * 122
Al = T =113 sz

Para el émbolo de 100 mm de didmetro:
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T * 102 )
5 = 2 =78,5cm

Para el émbolo de 80 mm de diametro:

4 =8 o om
3= T cm
Para el émbolo de 60 mm de diametro:
T * 62
A, = Y 28,5 cm?

Para los calculos de los volumenes se consideran las siguientes longitudes:
L, =1045mm V, =A; =L, =11808.5 cm3
L, =1130mm V, = A, x L, = 8870.5 cm?
L; =1050mm V3 = A3 * Ly = 5250 cm3
L,=685mm V,=A,*L, =1952.25cm3

Para el célculo de la potencia necesitamos saber los caudales necesarios, para
es0 se asumira que la apertura total del cilindro se realizara en un tiempo de 60
segundos, o sea, 15 segundos por tramo.
0 %4

Tt

El caudal para el tramo 1:

V, 11.80 %60 l
ME e

1

- ty 15 " min
El caudal para el tramo 2:
_V,_887:60 . o1
27 t, 15 T min

El caudal para el tramo 3:

_V3_5.25>|<60_21 l
3Tty 15 - " min
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El caudal para el tramo 4:

V, 1.95%60 l
== —78—

Tt 15 min

Ya conocidos los caudales de en todas las etapas durante la apertura, se

calculara las presiones soportadas con la carga maxima, donde se tomara 9000 kg
de carga mas 1000 kg de la plataforma:

Fy

P=—

A

Para el primer tramo:

La plataforma se encuentra a 8° con respecto a la horizontal.

Figura 8.1. Posicidn inicial de la plataforma

F, 10000 = cos(8°) 9902.68 kg
== = = 87,63 ——
A 113 113 cm?

Para el segundo tramo:

Ya concluido la primera etapa, la plataforma se posiciona a 35° con respecto a la
horizontal.
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Figura 8.2. La plataforma a 35°

_Fyx cos(35°) _ 766044 104.35 kg
- A, 785 T cem?

P,

Para el tercer tramo:

Al terminar el segundo tramo, la plataforma se posiciona a 60° con respecto a la
horizontal.

Figura 8.3. La plataforma en 60°

F; x cos(60° 5000 k
. = 1 (60°) _ — 100 g
As 50 cm?

Para el cuarto tramo:
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Por ultimo, comienza la cuarta etapa ya con la plataforma a 75° con respecto a la
horizontal. Su posicion final sera cuando llegue a los 90°.

Figura 8.4. La plataforma a 75°
_ Fyxcos(75°) 258819 kg
T Ay ~ 283 T T cem?

Para el célculo de la potencia se tomara un rendimiento del 75%:

PxQ
450 *n

N(CV) =

_ PyxQy  87,63%47.2

N, = = =12.25CV
17 450%n ~ 450 % 0.75
N = P,*Q, 97.6%3548 10.26 CV
27 450%n 450%0.75
PyxQ; 100 %21
37 450%n 450 % 0.75 6.22¢CV
P, = 90.81 7.8
P Qe =2.09CV

N, = =
* 7 450%n  450%0.75

Ahora hacemos lo mismos pero para la etapa de descenso (sin carga tomando
como peso el de la plataforma 1000 kg), suponiendo que la tarea se realiza en 40
segundos, o sea, 10 segundos por tramo.
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Para el tramo 1 la plataforma se encuentra a 90°, pero se considerara el instante
que desciende hasta los 75°, ya que a los 90° no estaria realizando fuerza el

cilindro:
, _F; 1000 * cos(75°) kg

=g = 28,3 =91

Para el tramo 2, cuando la plataforma se encuentra a 75°:

~F, 1000 * cos(75°) kg
) =2 = =517—=
A, 50 cm?

Para el tramo 3, cuando la plataforma se encuentra a 60°:

~ F3 1000 * cos(60°) kg
=2 = =637 —=
As 78,5 cm?

Para el tramo 4, cuando la plataforma se encuentra a 40°, hara que lo lleve a la
posicion inicial, o sea a los 8°:

F, 1000 * cos(40°) kg
== =6.78—
* A, 113 cm?
Los caudales de salida:
s
_V1_1.95_117 l
Qs ty 10 min
B v, B 5.25 _31E l
Q2 t, 10 min
_V3_8.87_5322 l
Qs t, 10 7" "min
,_V4_11.8O_708 l
Q4_t4_ 10 "7 min

Las potencias para cada tramo seran:

PxQ
N(CV)=450*77
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, P+ Qy  9.14%117

N, = = =0.317CV
1 450 *n 450 *

Py xQy" 517315

= 450wy aB0en  O0A4BCYV

Ny’

N,_P3'*Q3'_6.37*53.22_1CV
> 7 450%n  450%n

, _P/%Q, 678x708

N4—450*n— 507 =1.42CV

En este punto se realizé el calculo de presiones, caudales y potencias, con carga y
sin carga, necesarias para la seleccion de la bomba que necesitaremos usar. Para
esta operacién la potencia maxima necesaria es de 12,25 CV (levantamiento de la
plataforma 1 tramo).

8-2) Célculo de la potencia necesaria para el cilindro de la lanza

Figura 8.5. Cilindro hidraulico de la lanza

Este componente hidraulico es el encargado de realizar el desplazamiento lateral
de la maquina. Como en el punto anterior, verificaremos las condiciones de uso
tales como: potencial, caudal necesario y presion de trabajo.

Datos:
Diametro interior=100 mm
Largo cilindro=525 mm

F=4050 kg
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A_n*dz_n*102_785 5
T T4 T g Toeem

V=Ax1=785%525=4123 cm?

SV s t erre t = 15
= n = 15 = , min aperturay cierret = Seg
_F 4050 _ kg
A 785 T cm?
Ny = 2@ _516+165 ey
"~ 450%7n  450%n
En retroceso:
Diametro interior=100 mm
Diametro pistbn=40 mm
m*(d; —d,))? mwx (10— 4)2
A= (di —dp)” _m=( )=28,3cm2

4 4
V=Ax1=283%525= 1496 cm?3

_1:_4050_143 kg
A 283 cm?
_1/_1,496_5984 l
Tt 15 7 min

PxQ 1435984
450« 450 *7n

N(CV) = = 2,54 CV

Pardmetros calculados y la potencia necesaria es menor que la necesaria a la del
punto anterior.

8-3) Calculo de la potencia para cilindro recolector
Este componente hidraulico es el que impulsa el recolector cuando este recoge del

piso el megafardo y lo traslada hasta la rampa de carga.
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Figura 8.6. Cilindro hidraulico del recolector

Datos:

Diametro cilindro=60 mm
Diametro vastago=40 mm
Lago cilindro= 1390 mm
F=732 kg

T * 62
4

A = 28,3 cm?
V=AxL=283%139
V =3934cm3 =391

En avance para t=5 seg

V39
Q= t 5
l l
Q =0,78—= 46,8 —
S min
_F 732
A 283
k
P = 25,86——
cm

N P+Q _ 2586468
"~ 450%7n 450 %0,75

N =3,58CV
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_mx(6—4)°
B A

4e

A, = 3,14 cm?
V, = A, * L = 3,14 %139
V, =437 cm3 = 0,437 1

V, 0347

t 3

l l
Q= 0,115; = 6,94 —

min
_F 100
A, 3,14
k
P= 31,84—‘92
cm

_ PxQ  31,84%694
T 450 % 450 %7

N =0,65CV

La potencia necesaria es menor a la necesaria en el punto 8.1
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8-4) Calculo de la potencia cilindro rampa

Figura 8.7. Cilindro hidraulico de la rampa de carga

Este componente hidraulico traslada la rampa de carga hasta la plataforma para
realizar la descarga de la pila de megafardos sobre esta ultima.

Datos:

Didmetro cilindro=50 mm
Diametro vastago=50 mm
Largo cilindro=483 mm

T * 52
4

A = 19,63 cm?
V =19,63 % 48,25
V =947,14 cm® = 0,95 [

En avance 3 seg:
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_F 1000
A 19,63
k
P =5094——
cm

_ PxQ  5094%189
©450x7n 450 %7

N =285CV
En retroceso para 3 seg:

Ae:n*(5—3)2

_ V. 1515
Tt 3
l
Q =50.56—
min
_F 100
A 314
k
P= 31,84—g2
cm
_ PxQ  31,84%50.56
T 450%n  450%7
N =3.83CV

La potencia necesaria es menor a la necesaria para el punto 8.1.
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8-5) Calculo de la potencia necesaria para el motor hidraulico sistema de

cadenas

Figura 8.8. Motor hidraulico dispositivo de cadenas

Este motor es el que debe impulsar los sistemas de cadenas.
Para ver las consideraciones hechas ver capitulo 7 punto 1.
N = 14,64 CV
Seleccionado un motor de catalogo con las siguientes prestaciones:

e Presion maxima: 207 bares
e Velocidad méxima de trabajo: 393 rpm
e Par de salida maxima: 6887.75 kg cm

El caudal necesario trabajando méxima presion:

P *Q N %450 xn
N:——)Q:—
450 *n P
= 23.87 :

Q=287

Ya seleccionado el motor hidraulico, la potencia necesaria para este componente
es la mayor potencia necesaria, con lo que el tractor que impuse este equipo debe

ser capaz de proporcionar esta potencia, 14.64 CV.

El motor hidraulico seleccionado esta dentro de los parametros.

En cuanto al cilindro que pone en movimiento los brazos de descarga no se
realizara la verificacion, ya que la fuerza que deba realizar este es mucho menor

con respecto a la de los otros actuadores hidraulicos.
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8-6) Calculo de las tuberias
En este punto se dimensionara los conductos por los cuales circulara el fluido

hidraulico. Estos conductos seran lo primarios (aspiracion y retorno) vy
secundarios.

TUBERIA TUBERIA TUBERIA DE PRESION (kg/cn??)
DE DE
ASPIRACION RETORNO 0alo 10a25 25a50 50a 100 100 a 150 150 a 200
05 3 35 4 4,5 5 555
2 m/ seg. m/seg. m/seg. nm/seg. nyseg. nyseg. m/seg.

a 1.5 m/seg.

Tabla 8.1. Velocidades méaximas de circulacion de fluido hidraulico

Considerando tuberias para una presién maxima de trabajo de 200 kg/cm? las
velocidades seran:

e Velocidad de aspiracion= 1.5 m/s
e Velocidad de retorno=2 m/s
e Velocidad de circulacion=5.5 m/s

Para cilindro telescopico en avance:

1

b 4 xQ —>d=(4*Q)E

Cmxd? TV
1 tramo:
m3 4% Q, 2
Q.= 6,6x10‘4@—> d= (n* v) = 12,36 mm
2 tramo:
1
Q, =6,28x107* > d = (4 - Q2>2 = 12,06 mm
mT*v
3 tramo:
1
Q; =3,83x107* > d = (4 i Q3)2 = 9,42 mm
mT*v
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4 tramo:
1
Q,=207x10"* > d = (4 i Q4)2 = 6,92 mm
T*DvD
En retroceso:
1 tramo:
1
Q, =1,06x1073 > d = (4 i Ql,)z = 15,7 mm
T*v
2 tramo:
1
0, =9,42x107* - d = (4 i QZ,)Z = 14,8 mm
mT*v
3 tramo:
1
0y =575x10* - d = (4 - Q3l>2 = 11,53 mm
mT*xv
4 tramo:
1
Q) =3x10* > d = (4 - Q‘*')z = 83mm
mT*xv

Tomando el didmetro mayor de 15,7 mm (1 tramo en retroceso) vamos a
seleccionar una manguera de un catdlogo de un fabricante y buscamos un
didmetro préoximo mayor.

La manguera seleccionada tiene un diametro de 15,9 mm. Con este diametro
normalizado recalcularemos la velocidad de circulacion del fluido en su interior.

4% Qpax  4%1,06x1073
VETrxd? T 7+0,01592

m
= 534—
s

Diametro final de manguera 15.9 mm.
Para el cilindro lanza:

Procederemos igual que se hizo para el dimensionamiento de las tuberias del
cilindro telescopico.
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En avance

1
(4 * Q)i _ 4%2,67x107*

d= = 71
T*7V T*5,5 85 mm
En retroceso
1
4x0Q\2 4x*1x107*
d= ( ) =—=481mm
T*V T*55

El diametro normalizado de catalogo es de 9,5 mm, por lo tanto la velocidad sera:

4 % Quuance 4 *2,67x107* m
v= = —— = 3,77 —
T * d? 7 * (9,5x1073)2 s
4 * Qretroceso 4x1x107* m
V= = —= = 1,41—
T * d? 7 * (9,5x1073)2 S
El diametro final de tuberia es de 9.5 mm.
Para el cilindro recolector:
idem cilindro lanza.
En avance
1
4x0Q\2 4%7,83x107*
d= ( ) = = 13,46 mm
T*V T*5,5
En retroceso
1
4x0Q\2 4%1,455x107*
d= ( ) = = 5,80 mm
T*D T*5,5

Tomando el diametro mayor de 13,46 mm vamos al catalogo y seleccionamos una
manguera de didmetro proximo superior que sera de 15,9 mm.

Procedemos a calcular la velocidad con el diametro de manguera normalizado:

4 % Quoance 4 *7,83x107% m
v = = = 3,94‘—
T * d? 7 * (0,0159)? s
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4 * Qretroceso 4 * 1;4‘553510_4 m
v = = ] 0'73 —_
T * d? 7 * (0,0159)2 s

Tomaremos como diametro final el de 15.9 mm.
Para el cilindro rampa:

fdem cilindro lanza.

v=5.5m/s

En avance:

l . m3
Q =189—=3,2x1073 —
min s

1 1
4 x Q\2 4 % 3,2x1073\2
(Y- (2
T*V mT*5,5

d =8,61x10"3m = 8,61 mm

En retroceso:

l m?
0 =606— = 1x10~*—
min s
1

1
4%Q\2 [4*1x107%\2
=G (s
T*V T*5,5

d=481x10"3m = 4,81 mm

Seleccionando de catdlogo una manguera con didmetro normalizado elegimos la
de didmetro proximo superior, en este caso elegimos de 9,5 mm.

Seleccionada el tamarfio normalizado recalculamos la velocidad de circulaciéon del
fluido:

En avance:

_ 4%Q  4%32x107°

V= Twd? " 7+ (0,0095)2

m
v=4,51—
s
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En retroceso:

_4xQ  4x1x107*
“mwxd? 7= (0,0095)2

v

m
v=141—
s

El didametro final de manguera es de 9.5 mm.
Para el motor hidraulico:
fdem cilindro lanza.
m
v=255—
S

l
= 23,87 —
¢ min

1 1
4%Q\2 [4*4x107%\2
- (8 - (S
T*V mT*5,5

d =9,62x1073m = 9,62 mm

De catalogo el didmetro proximo superior es 12,7 mm, entonces la velocidad de
circulacion es:

_4xQ  4x4x107*
VETed?  m#(0,0127)2

m
v=3,15—
s

El tamafio final de manguera es 12.7 mm.
8-7) Calculo de tuberias primarias

Tuberia de aspiracion:

v=1.5m/s

425—— 57,08 10-4—3
=
Qmax ’ ln 4 X S

194



Ingenieria Mecanica UTN

1

1
4 * 2 4 %7,08x10"%\2
oo (e

T*v m*1,5
Tuberia de retorno:

v=2 m/s

1 1
4 % 2 4 % 1,063x1073)\2
d = ( Q"‘“") — ( ) = 26,01 mm
T*7v T*2

Seleccionamos teniendo en cuenta el diAmetro mayor de 28 mm, por lo tanto en el
catalogo buscamos un diametro préximo superior, que para este caso 31,8 mm es
el diametro de la tuberia seleccionada.

Verificamos la velocidad de circulacion del fluido hidraulico:

En aspiracion

4% Qg 4*7,08x107% m
v = = = 0,89 —
T * d? 7 * (0,0318)2 s
En retorno
4% Qmax 4 *1,063x1073 m
v = = = 1,34‘_
T * d? 7 * (0,0318)? s

Verificados los pardmetros, los didmetros finales para ambas tuberias es de 31.8
mm.

8-8) Célculo de las pérdidas de carga

En este punto calcularemos las pérdidas de carga de fluido hidraulico producidas
por efecto del rozamiento de este Ultimo con las paredes de la tuberia.

Para esto consideraremos la siguiente ecuacion:

2

AP=f*%* (D

2xg
Mangueras cilindro recolector:

L; = 1500 mm
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L, =800 mm
d =159 mm

m
Vay = 3,94
m
Vre = 0,73?

k
§ = 8002

3 (aceite mineral)

2
m
y = 6x107° >y (viscosidad cinematica)

Pérdidas de carga en avance

Para calcular el coeficiente de friccion (f) de (1) necesitamos saber en numero de
Reynolds y posteriormente verificar el tipo de régimen del fluido. El ndmero de
Reynolds se calcula como:

Vap *D 3,94 %0,0159

Re == o = 1044
N° de Reynolds Régimen
<2000 Laminar
entre 2000 y Zona critica o de
4000 transicion
> 4000 Turbulento

Tabla 8.2. Régimen del fluido hidraulico

Siguiendo la tabla 2 vemos que el fluido se encuentra en régimen laminar, por lo
tanto, para calcular el coeficiente f entramos con el numero de Reynolds en el
Diagrama de Moody (figura 8.3).
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100 | Diagrama de Moody
0.80

060

0.40
030

Rugosidad relativa

0.20

0.10
0.08

0.06

004 i _.&om
0.03 ‘ 1 0.005
0,002
002 0,001
AR | 0.0001

Régmenlamines  Régimen L-culerto
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Ndmero de Reynolds, Re
Tabla 8.3. Coeficiente de friccién segun el n° de Reynolds

El fluido al encontrarse en régimen laminar, el coeficiente (f) también se puede
calcular como:

64 64 0.06
f= R, 1044
1,5  (3,94)?
AP = 0,06

* *
0,0159 2x9,81
AP = 4,48 m

Pérdidas de carga en retroceso

Vre*D 0,73 %0,0159

= 0 = 193,45

Re =

08  (0,73)2
*
0,0159 2%9,81

AP = 0,33 *

AP =0,45m
Pérdidas en manguera de cilindro lanza:

En avance

d =95mm
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3,77
D, = —
av ) S
1,41 m
V. = —_—
re ) S

L; =500 mm

L, =930 mm

Vay *D 3,77 % 0,0095

R, = = =
€ % 6x10-5 596,9
= 64 =0,10
f= 596,6
05  (3,77)2
AP = 0,10 *

0,0005  2x9,81
AP =381m

En retroceso

Ve D 1,41+%0,0095

R = = = 223,25
¢ % 6x10~>
o 0,28
f= 223,25
0,93  (1,41)2
AP = 0,28 x

0,0095 2 +9,81
AP =2,77m
Pérdidas en mangueras de cilindro telescépico:
Ly =1100 mm

L, =400 mm
m
Vv = 3.56 ?
m
Vre = 5,35?
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d =159 mm
En avance
R = Vo *D 3,56 x 0,0159 _ 9434
ey 6x10-> 777
= o4 = 0,068
f= 9434
AP = 0,068 356 (3,56)°
= * k
’ 0,0159 2x9,81
AP =299m
En retroceso
R = Vre* D 535%0,0159 1419
¢y 6x1075
f = m = 0,045
0,4 (5,35)?
AP = 0,045 =

0,0159 2981
AP = 1,65m

Pérdidas en mangueras de motor hidraulico:

Ly = 1557 mm
L, = 1856 mm
m
v =315 —
S

Para la entrada:

v*D _ 3,15%0,0127

R, =

y 6x10-°
R, = 666,75
= = 0,096
f 666,75
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L, (3,15)2
AP = f % —%
f* D * o8l

1557 (3,15)

AP = 00967 * 5 981
AP =598m
Para la salida:
L, (3,15)2
AP:f*EZ*é*9,;1
AP = 0,096 + 1856 (3,15)2
12,7 2%9,81
AP =7,09m

Pérdida de carga en mangueras de cilindro rampa:

m
Vv = 4,51 ?

m
Ve = 141

d =95mm
L, = 8494 mm
L, =7070 mm

Para el avance:

_vxD  451x 9,5x1073
oy 6x10-5

e
R, = 714

—64—009
f_R - 4

e

Ly (Vaw)?
AP—f*E* 2+ g
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8494 (4,51)2

AP =0.09* 5=+ 581

AP = 80,86 m
Para el retroceso

_vxD  141% 9,5x1073

R =
€ % 6x10~5
R, = 223,25
= o1 = 0,28
f - Re — Y,
L2 (Ure)z
AP = f * D * 2% g
AP = 028 7070 (1,41)2
= £ £ 3
’ 95 2x%x981
AP =20,81m

Las pérdidas de carga son algo elevadas por lo que seria necesario modificar
algunos de los parametros con el fin de reducir estas. Uno de las posibles
soluciones podria ser disminuir de la velocidad de circulacion del fluido, ya que en
la ecuacion (1) la velocidad esta elevada al cuadrado o aumentar el diametro de
las tuberias.

8-9) Pérdida de carga en tuberias principales

Tuberias de aspiracion:
Liuperia = 13884 mm
diuberia = 31,8 mm

° _vx*D 0,89+%0,0318
¢y  6x10°5

R, = 471,7
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13884 (0,89)2

AP =013 = * 2 081

AP =2,29m
Tuberias de retorno:

Liyberia = 13615 mm
m
Vftuido = 1'34?

didmetro tuberia = 31,8 mm

o _V*D _134+00318
¢y 6x1075

R, = 710,2

—64—0090
f_R - 4

13615 (1,34)2
*
31,8 2+9,81

AP = 0,090 *

AP =3,52m
Pérdidas algo elevadas. Como solucién se podria disminuir la velocidad de

circulacion del fluido hidraulico dentro de las tuberias por estar elevada al
cuadrado en la ecuacion (1).
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8-10) Disefio del circuito hidraulico

UTN

A s

X ST

[P, 24T

Figura 8.9. Diagrama circuito hidraulico

En la figura 8.1 se muestra como queda el circuito hidraulico, el cual esta

compuesto por actuadores lineales, rotativos,

alimentacion para su funcionamiento.
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Conclusioén

Como conclusién general se puede decir que en este trabajo se estuvo tratando el
disefio y desarrollo de un equipo destinado para la actividad agricola, mas
precisamente para la actividad forrajera, con el objetivo de realizar un proyecto o
prototipo que pueda brindar una solucion eficaz, rapida y econdmica a dicha
actividad.

En cuanto al resultado de este proyecto, podemos concluir que ha cumplido con
las pautas que habiamos propuesto en un principio, que a partir de recursos
minimos, como componentes estandares que se consiguen facilmente en el
mercado, era posible disefiar un equipo o implemento Unico en su segmento. Si
bien no fue facil, ya que en etapas del disefio surgian algunos contratiempos,
tuvimos que mediante algunos mecanismos simples solucionar esos problemas y
de esta manera completar el proyecto con éxito.
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Registro de planos

Caédigo Denominacion Observaciones pag
ly?2

RF CCH 00 00 M Conjunto Chasis Dimensiones generales y componentes | 3

RF CCHO01 00 M Subensamblaje chasis Dimensiones generales y componentes | 4

RFCCHO0101M Viga lateral Dimensiones 5

RF CCHO0102M Viga delantera Dimensiones 6

RF CCH01 03 M Viga trasera Dimensiones 7

RF CCHO0104 M Viga crucero Dimensiones 8

RF CCHO0105M Planchela agarre columna Dimensiones 9

RF CCHO04 00 M Soportes brazos recolectores Dimensiones generales y componentes | 10
RF CCH04 01 M Viga vertical Dimensiones 11
RF CCH04 02 M Viga vertical Dimensiones 12
RF CCH04 03 M Orejas Dimensiones 13
RF CCHO0500 M Crucero articulacion Dimensiones generales y componentes | 14
RF CCH 0501 M Viga crucero biela Dimensiones 15
RF CCH 0502 M Anclaje biela Dimensiones 16
RF CCH01 06 M Orejas cilindro lanza Dimensiones 17
RF CCH 06 00 M Manotas delanteras Dimensiones 18
RF CCH 06 01 M Cara lateral manota delantera Dimensiones 19
RF CCH06 02 M Placa media manotas delanteras Dimensiones 20
RF CCHO07 00 M Manotas principales Dimensiones generales y componentes | 21
RF CCHO07 01 M Cara lateral manota principal Dimensiones 22
RF CCH 07 02 M Placa media manotas principal Dimensiones 23
RF CCH08 00 M Manotas traseras Dimensiones generales y componentes | 24
RF CCH08 01 M Cara lateral manotas traseras Dimensiones 25
RF CCH 08 02 M Placa media manota trasera Dimensiones 26
RF CCHO0107 M Orejas eje de vuelco Dimensiones 27
RF CCH09 00 M Enganche Dimensiones generales y componentes | 28
RF CCH0901 M Enganche delantero Dimensiones 29
RF CCH09 02 M Placa enganche Dimensiones 30
RF CCHO0001 M Perno elésticos balancin Dimensiones 31
RF CCH 02 00 M| Ensamble travesafio cilindro hidraulico telescépico | Dimensiones generales y componentes | 32
RF CCH0201 M Travesafo Dimensiones 33
RF CCH02 02 M Planchuelas agarre cilindro telescopico Dimensiones 34
RF CCH02 03 M Nervios Dimensiones 35
RF CCH03 00 M Ensamble travesafio cilindro recolector Dimensiones generales y componentes | 36
RF CCHO0301 M Travesafo cilindro recolector Dimensiones 37
RF CCH03 02 M Planchela agarre cilindro recolector Dimensiones 38
RF CCH 03 03 M Nervios Dimensiones 39
RF CCH1000 M Biela articulacion Dimensiones generales y componentes | 40
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RF CCH1001 M Orejas menores Dimensiones 41
RF CCH 1002 M Orejas mayores Dimensiones 42
RF CCH 10 03 M Placa menor biela Dimensiones 43
RF CCH1004 M Placa mayor biela Dimensiones 44
RF CCH1005M Vastago biela Dimensiones 45
RF CCH 00 03 M Perno pivot balancin Dimensiones 46
RF CCH 11 00 M Balancin Dimensiones generales y componentes | 47
RFCCH1101 M Cara lateral Dimensiones 48
RF CCH 1102 M Placa inferior balancin Dimensiones 49
RFCCH1103 M Placa superior balancin Dimensiones 50
RF CCH 00 04 M Pasador biela Dimensiones 51
RF CCHO00 05 M Eje de vuelco Dimensiones 52
RF CCH 00 06 M Buje eje de vuelco Dimensiones 53
RF CCH 0007 M Pasador biela-crucero soporte recolector Dimensiones 54
RF CCH 00 08 M Perno cilindro lanza-chasis Dimensiones 55
Subconjunto plataforma
RF CPL 00 00 M Conjunto Plataforma Componentes y dimensiones generales | 56
RF CPL 01 00 M Subensamblaje plataforma Componentes y dimensiones generales | 57
RF CCH02 00 M Vigas principales interiores Componentes y dimensiones generales | 58
RFCCHO0201 M Viga Dimensiones 59
RF CCH02 02 M Placa tapa Dimensiones 60
RF CPL 03 00 M Vigas principales exteriores Componentes y dimensiones generales | 61
RF CPL 0301 M Viga Dimensiones 62
RF CPL 03 02 M Placa tapa Dimensiones 63
RF CPL 04 00 M Vigas soporte brazos de descarga Componentes y dimensiones generales | 64
RF CPL 0401 M Placa delantera Dimensiones 65
RF CPL 0402 M Placa trasera Dimensiones 66
RF CPL 04 03 M Placa lateral Dimensiones 67
RF CPL 04 04 M Placa inferior Dimensiones 68
RF CPL 0500 M Costillas Componentes y dimensiones generales | 69
RF CPLO0501 M Cara lateral Dimensiones 70
RF CPL 0502 M Placa lateral Dimensiones 71
RF CPL 0503 M Placa inferior Dimensiones 72
RF CPL 0504 M Placa lateral interior Dimensiones 73
RF CPL 0505 M Placa lateral media Dimensiones 74
RF CPL 05 06 M Placa media Dimensiones 75
RF CPL 0507 M Placa superior interior Dimensiones 76
RF CPL 0101 M Oreja anclaje cilindro telescépico Dimensiones 77
RF CPL 06 00 M Oreja bisagra eje de vuelco Dimensiones 78
RF CPL 06 01 M Chapa bisagra Dimensiones 79
RF CPL0602M Porta buje Dimensiones 80
RF CPL 06 03 M Cara lateral Dimensiones 81
RF CPL 01 02 M Soporte rampa-plataforma Dimensiones 82
RF CPL0103 M Anclaje cilindro rampa Dimensiones 83
RF CPL 0104 M Oreja bisagra viga de descarga Dimensiones 84
RF CPL 0700 M Biela corta Componentes y dimensiones generales | 85
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RF CPL 0701 M Vastago biela corta Dimensiones 86
RF CPL 07 02 M Orejas Dimensiones 87
RF CPL 07 03 M Placa inferior Dimensiones 88
RF CPL 08 00 M Biela corta articulacion Dimensiones 89
RF CPL 0801 M Vastago biela articulacion Dimensiones 90
RF CPL 08 02 M Orejas biela corta articulacion Dimensiones 91
RF CPL 08 03 M Placa inferior Dimensiones 92
RF CPL 08 04 M Orejas lateral biela corta articulacion Dimensiones 93
RF CPL 09 00 M Biela media Componentes y dimensiones generales | 94
RF CPL09 01 M Vatago Dimensiones 95
RFCPL0902M Orejas biela media Dimensiones 96
RF CPL 09 03 M Placa inferior Dimensiones 97
RF CPL 00 01 M Soporte vastago guiado Dimensiones 98
RF CPL 1000 M Guia cilindro Componentes y dimensiones generales | 99
RFCPL1001M Vastago Dimensiones 100
RF CPL 10 02 M Oreja superior Dimensiones 101
RF CPL 1003 M Oreja inferior Dimensiones 102
RF CPL 00 02 M Guia de vastago Dimensiones 103
RF CPL 00 03 M Buje eje de vuelco Dimensiones 104
RF CPL 00 04 M Buje perno cilindro telescépico Dimensiones 105
RF CPL 00 05 M Perno cilindro telescépico Dimensiones 106
RF CPL 00 06 M Buje perno rampa-plataforma Dimensiones 107
RF CPL 0007 M Perno rampa-plataforma Dimensiones 108
RF CPL 00 09 M Perno articulacion bielas Dimensiones 109
RF CPL 11 00 M Anclaje cilindro brazos de descarga Componentes y dimensiones generales | 110
RFCPL 1101 M Véastago Dimensiones 111
RF CPL 11 02 M Orejas lateral Dimensiones 112
RF CPL 1103 M Planchuela superior Dimensiones 113
Subconjunto ejes-elasticos
RF CEJ 00 00 M Subconjunto ejes-elasticos Componentes y dimensiones generales | 114
RF CEJ 00 01 Hoja elastico 1 Dimensiones 115
RF CEJ 00 02 Hoja elastico 2 Dimensiones 116
RF CEJ 00 03 Hoja elastico 3 Dimensiones 117
RF CEJ 00 04 Hoja elastico 4 Dimensiones 118
RF CEJ 00 05 Hoja elastico 5 Dimensiones 119
RF CEJ 00 06 Hoja elastico 6 Dimensiones 120
RF CEJ 00 07 Hoja elastico 7 Dimensiones 121
RF CEJ 00 08 Hoja elastico 8 Dimensiones 122
RF CEJ 00 09 Hoja elastico 9 Dimensiones 123
RF CEJ Q0 10 Hoja elastico 10 Dimensiones 124
RF CEJ0011 Hoja el4stico 11 Dimensiones 125
RF CEJ 00 12 Hoja elastico 12 Dimensiones 126
RF CEJ 00 13 Hoja elastico 13 Dimensiones 127
RF CEJ Q0 14 Hoja elastico 14 Dimensiones 128
RF CEJ 00 15 Hoja eléstico 15 Dimensiones 129
RF CEJ 00 16 Eje hueco Dimensiones 130
RF CEJ 00 17 Punta de eje Dimensiones 131
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RF CEJ0100M Soporte eje-elasticos Componentes y dimensiones generales | 132
RFCEJ0101 M Pasador pasante Dimensiones 133
RFCEJ0102M Soporte exterior Dimensiones 134
RF CEJ00 18 M Masa Dimensiones 135
RF CEJ00 25 M Placa sporte elasticos Dimensiones 136
Subconjunto recolector
RF CRE 00 00 M Subconjunto Recolector Componentes y dimensiones generales | 137
RF CRE 01 00 M Subconjunto brazos-marco Componentes y dimensiones generales | 138
RF CRE 0101 M Brazo recolector superior Dimensiones 139
RF CRE 01 02 M Brazo recolector inferior Dimensiones 140
RF CRE 02 00 M Crucero articulacion Componentes y dimensiones generales | 141
RF CRE 0201 M Viga Dimensiones 142
RF CRE 02 02 M Orejas Dimensiones 143
RF CRE 0300 M Subensablaje marco-puas Componentes y dimensiones generales | 144
RF CRE 0301 M Viga horizontal Dimensiones 145
RF CRE 03 02 M Viga vertical Dimensiones 146
RF CRE 00 01 M Buje Dimensiones 147
RF CRE 00 02 M Perno pasante Dimensiones 148
RF CRE 04 00 M Biela articulacion Componentes y dimensiones generales | 149
RF CRE 0401 M Vatago Dimensiones 150
RF CRE 04 02 M Placa Dimensiones 151
RF CRE 04 03 M Orejas Dimensiones 152
Subconjunto rampa
RF CRA0000 M Subconjunto Rampa Componentes y dimensiones generales | 153
RF CRA0100M Viga rampa Componentes y dimensiones generales | 154
RF CRA01 01 M Chapa viga rampa Dimensiones 155
RF CRE 01 02 M Chapa inferior Dimensiones 156
RF CRE 01 03 M Porta buje Dimensiones 157
RF CRA 0001 M Chapa rampa Dimensiones 158
RF CRA 0002 M Buje rampa Dimensiones 159
RF CRA0003 M Crucero rampa Dimensiones 160
RF CRA0200 M Ensamble travesafio-orejas Componentes y dimensiones generales | 161
RF CRA0201 M Travesafio Dimensiones 162
RF CRA02 02 M Orejas Dimensiones 163
RF CRA0004 M Perno cilindro rampa Dimensiones 164
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Subconjunto columnas-barandas
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RF CCO 00 00 M Subconjuntos columnas Componentes y dimensiones generales | 165
RF CCO 01 00 M Columna 1 Componentes y dimensiones generales | 166
RFCCO 0101 M Placa sujecion Dimensiones 167
RFCCO0102M Base Dimensiones 168
RFCCO0103M Viga intermedia Dimensiones 169
RF CCO 0104 M Viga superior Dimensiones 170
RF CCO 0105M Soporte inferior Dimensiones 171
RF CCO 0106 M Soporte superior Dimensiones 172
RF CCO 02 00 M Columna 2 Componentes y dimensiones generales | 173
RFCCO 0201 M Placa sujecion Dimensiones 174
RF CCO 0202 M Base Dimensiones 175
RF CCO 0203 M Viga intermedia Dimensiones 176
RF CCO 02 04 M Viga superior Dimensiones 177
RF CCO 0205 M Soporte inferior Dimensiones 178
RF CCO 0206 M Soporte superior Dimensiones 179
RF CCO 0300 M Columna 3 Componentes y dimensiones generales | 180
RF CCO 0301 M Placa sujecion Dimensiones 181
RF CCO 0302 M Base Dimensiones 182
RF CCO 0303 M Viga intermedia Dimensiones 183
RF CCO 0304 M Viga superior Dimensiones 184
RF CCO0305M Soporte inferior Dimensiones 185
RF CCO 0306 M Soporte superior Dimensiones 186
RF CCO 04 00 M Columna 4 Componentes y dimensiones generales | 187
RF CCO 0401 M Placa sujecion Dimensiones 188
RF CCO 0402 M Base Dimensiones 189
RF CCO 0403 M Viga intermedia Dimensiones 190
RF CCO 0404 M Viga superior Dimensiones 191
RF CCO 0405 M Soporte inferior Dimensiones 192
RF CCO 0406 M Soporte superior Dimensiones 193
RF CCO 0500 M Columna 5 Componentes y dimensiones generales | 194
RFCCO 0501 M Placa sujecion Dimensiones 195
RF CCO 0502 M Base Dimensiones 196
RF CCO 0503 M Viga intermedia Dimensiones 197
RF CCO 0504 M Viga superior Dimensiones 198
RF CCO 0505 M Soporte inferior Dimensiones 199
RF CCO 0500 M Soporte superior Dimensiones 200
RF CCO 06 00 M Columna 6 Componentes y dimensiones generales | 201
RF CCO 06 01 M Placa sujecion Dimensiones 202
RF CCO 06 02 M Base Dimensiones 203
RF CCO 06 03 M Viga intermedia Dimensiones 204
RF CCO 06 04 M Viga superior Dimensiones 205
RF CCO 06 05 M Soporte inferior Dimensiones 206
RF CCO 06 06 M Soporte superior Dimensiones 207
RF CCO 07 00 M Columna 7 Componentes y dimensiones generales | 208
RF CCO 0701 M Placa sujecion Dimensiones 209
RF CCO 0702 M Base Dimensiones 210
RF CCO 0703 M Viga intermedia Dimensiones 211
RF CCO 0704 M Viga superior Dimensiones 212
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RF CCO 0705 M Soporte inferior Dimensiones 213
RF CCO 07 06 M Soporte superior Dimensiones 214
RF CCO 0001 M Banda de contencion Dimensiones 215
Subconjunto lanza
RF CLA00 00 M Subconjunto lanza Componentes y dimensiones generales | 216
RF CLA01 00 M Subensamblaje lanza Componentes y dimensiones generales | 217
RF CLA01 01 M Lanza Dimensiones 218
RF CLA0102M Refuerzo Dimensiones 219
RF CLA01 03 M Enganche trasero Dimensiones 220
RF CLA01 04 M Oreja Dimensiones 221
RF CLA00 01 M Perno enganche delantero Dimensiones 222
RF CLA00 02 M Perno cilindro-lanza Dimensiones 223
RF CLA 02 00 M Enganche delantero Componentes y dimensiones generales | 224
RF CLA0201 M Placa intermadia Dimensiones 225
RF CLA0202 M Oreja inferior Dimensiones 226
RF CLA0203 M Oreja superior Dimensiones 227
RF CLAO0O O3 M Perno lanza Dimensiones 228
RF CLA03 00 M Pie Componentes y dimensiones generales | 229
RF CLA03 01 M Apoyo pie Dimensiones 230
RF CLA03 02 M Véstago Dimensiones 231
RF CLA04 00 M Orejas Componentes y dimensiones generales | 232
RF CLA0401 M Placa inferior Dimensiones 233
RF CLA04 02 M Oreja Dimensiones 234
RF CLA00 04 M Pasador pie Dimensiones 235
Subconjunto brazos de descarga
RF CBR 00 00 M Subconjunto brazos de descarga Componentes y dimensiones generales | 236
RF CBR 01 00 M Subensamblaje brazos de descarga Componentes y dimensiones generales | 237
RFCBR 0101 M Viga Dimensiones 238
RF CBR 01 02 M Orejas Dimensiones 239
RF CBR 02 00 M Anclaje Componentes y dimensiones generales | 240
RF CBR 0201 M Placa vertical Dimensiones 241
RF CBR 02 02 M Placa horizontal Dimensiones 242
RF CBR 0001 M Buje Dimensiones 243
RF CBR 00 02 M Perno Dimensiones 244
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Subconjunto transmision por cadenas

RF CTC 0000 M Transmision por cadenas Componentes y dimensiones generales | 245
RF CTC 0001 M Pifion conductor Dimensiones 246
RF CTC 0002 M Corona Dimensiones 247
RF CTC 0003 M Eje principal Dimensiones 248
RF CTC0005M Eje secundario Dimensiones 249
RF CTC 00 08 M Eje motor hidrualico Dimensiones 250
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