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RESUMEN

Las transmisiones de potencia por medio de cadenas de plastico son de gran utilidad en
aplicaciones donde se requiere limpieza como caracteristica principal. El objetivo de la
investigacion es realizar un estudio numérico por medio del método de elemento finito, del
efecto de la rigidez de contacto, material y geometria de los elementos de la cadena y la
catarina en la transmision de la potencia en sistemas mecanicos. Se realizd6 un modelo
numerico en el software de elemento finito Abaqus tanto en condiciones estaticas como
dinamicas; de este anlisis se obtuvo la distribucion de esfuerzos, las zonas de concentracion,
el area y la presion de contacto, esto en dos instantes importantes, el primer y segundo
acoplamiento cadena-catarina. De la misma manera se observo la influencia que tiene la fuerza

de tension en la cadena con respecto a los parametros anteriores.

Con base en estos resultados se realizaron recomendaciones que consisten en
modificaciones geométricas del elemento plastico para atenuar los esfuerzos de contacto
reduciendo la rigidez, logrando la reduccion hasta en un 55%. De igual manera el calculo de
manera numérica de las frecuencias naturales del sistema sometido a diferentes precargas con

la finalidad de conocer la influencia de cada elemento a la rigidez compuesta del sistema.

Esto que permite la prevencion de fallos en las transmisiones de cadenas de pléstico y
de la misma manera el aumento de la vida atil de los elementos debido a que por sus

propiedades mecanicas en comparacion con los otros elementos tiende a sufrir mayor dafio.



ABSTRACT

The power transmissions by means of plastic chains are of great usage in applications
were cleanliness is required as a main characteristic. The objective of the investigation is to
develop a numeric study employing the finite element method, the contact stiffness effect,
geometry and material of the elements, of the chain and sprocket, in the power transmission in
mechanic systems. A numeric model was implemented in Abaqus, the software of the finite
element, in both: static and dynamic conditions. From this analysis, the efforts distribution, the
concentration zones and, the area and pressure of contact, were obtained in two important
moments: the first and second sprocket-chain couplings. Also, with respect of the previous

parameters, the influence of the tension force in the chain was observed.

Based in these results, recommendations were made which consist in geometrical
modifications of the plastic element to mitigate the contact efforts, reducing the stiffness up to
a 55%. As well, the numerical calculation of the natural frequencies of the system submitted to
different preloads to know the influence of each element in the composite stiffness of the

system.

These recommendations allow the failure prevention in the plastic chains
transmissions. Likewise, the increase of the service life of the elements due to the mechanical
properties compared to the other elements which tend to suffer more damage.
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INTRODUCCION

Una de las tareas mas importantes en el disefio de maquinas es la transmision de
potencia, en la gran mayoria de los casos se realizan a través de elementos rotantes, ya que la
transmision de energia por rotacion ocupa mucho menos espacio que aquella por traslacion.
Una transmision mecanica es una forma de intercambiar energia mecanica distinta a las
transmisiones neumaticas o hidréaulicas, ya que para ejercer su funcién emplea movimiento de

cuerpos solidos, como lo son los engranes y las correas de transmision [1].

Diversos factores son considerados para elegir la manera o método de transmisién de
potencia a utilizar, como: relacion de velocidades, limitaciones geométricas, higiene,
vibraciones externas, entre otras. En ingenieria se pueden mencionar tres tipos principales de
métodos de transmisiones de potencia: engranes, bandas y cadenas [2]. Estos tres elementos
mecanicos transmiten el torque de una maquina motriz a una maquina conducida, ya sea

amplificando su magnitud o su velocidad, o0 manteniendo constantes ambos parametros.

Las cadenas han sido usadas durante siglos para transmisiones de maquinas y
movimiento de materiales en transportadores y elevadores. Philo en 225 a. C. describié un
elevador de agua accionado por cadena, de igual manera Ramelli construyé una bomba de

agua la cual era impulsada por cadenas en el siglo XVI [1].

Las transmisiones de potencia mediante cadenas se caracterizan por una relacion
constante de velocidades y capacidad para impulsar varios ejes; aunado a eso, las

caracteristicas més destacadas en la transmision de potencia por cadenas son las siguientes [1]:

= Soportan grandes cargas.
= QOperan en presencia de humedad y altas temperaturas.
= Alta resistencia al desgaste.

= No ocurre deslizamiento.

Una transmision por cadena no requiere tension en el lado flojo de la cadena, por tanto,

impone menos carga en los cojinetes de los ejes que las transmisiones por banda, esta
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disminucion de la carga reduce el mantenimiento de cojinetes, lo mismo que las pérdidas por

friccion, que en ellas se originan.

Existen diferentes tipos de cadenas y por ello es conveniente clasificarlas de acuerdo

con la configuracién y forma geométrica. Entre estas configuraciones se encuentran[1]:

= Cadenas de rodillos (roller chains).
= Cadenas silenciosas (silent chains).
= Cadenas de acero de ingenieria (engineering Steel chains).

= Cadenas con superficie plana (flat-top chains).

De la clasificacién anterior, las cadenas de rodillos son las méas utilizadas por sus
caracteristicas favorables y ventajas sobre las demas configuraciones Algunas de dichas

caracteristicas, son las siguientes [3]:

= Bajo costo.

= Desgaste de manera lenta.

= Excelente relacion carga-velocidad.

= Se pueden colocar relativamente a grandes distancias entre ejes.

= Menos tensién en el lado flojo por lo que se reduce la carga en los ejes.

Aunada a la clasificacion por configuracion geométrica, se clasifican por los tipos de
material o el método de su construccion. Con base en lo anterior, se puede clasificar las

cadenas en cinco tipos principales:

= Hierro fundido.
= Acero fundido.
= Acero.

= Plastico.

Las cadenas de plastico principalmente estan fabricadas de poliacetal de baja friccion y
no requieren lubricacion, el cual se denomina como “plastico de ingenieria”. Estas cadenas de
plastico son de gran utilidad en aplicaciones donde es requerido mantener un cierto grado de

limpieza, debido a que este elemento no precisa lubricacion como es el caso de las cadenas de
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acero; también presenta mayor resistencia a la corrosion en comparacién a otros tipos de
materiales [4]. Estas caracteristicas y propiedades son aprovechadas en industrias como la

farmacéutica y la alimenticia por mencionar algunas.

Los acetales son un tipo de materiales termoplasticos, tienen un alto rendimiento, se
encuentran entre los termoplasticos mas resistentes y rigidos. Es un material inflamable, lo
cual limita su uso en aplicaciones eléctricas y electronicas. Una propiedad importante de este

material es la resistencia que presenta a la fatiga.

Comparando las cadenas de plastico con las de acero, la resistencia a la fluencia del
acetal es 4 veces menor que la del acero. De la misma forma, el modulo elastico es 60 veces

menor al del acero[4]. Demostrando la gran desventaja de las cadenas de plastico.

En la Figura 1 se observa la diferencia que tiene una cadena de plastico y una de acero
pre-lubricada y seca. Esta diferencia se ve reflejada en la relacion desgaste — tiempo de

operacion de las cadenas.

/
// /
Completely Dr Prelubricated
StamFl)ess é’mefcmin Stainless Steel Chain
/ /

Poly-Steel Chain

Wear Elongation

Operation Time

Figura 1. Grafica comparativa entre cadena de acero y plastico[4].

Para lograr decrecer esa desventaja ante las cadenas de acero, es necesario conocer
cdémo se comporta de manera estatica y dinamica. La vida Util y el desempefio de las cadenas
se ven afectados o comprometidos debido a problemas como la deformacion, fatiga, ruido,
vibracion, desgaste entre otros. Las fuerzas generadas por el impacto existente entre la cadena

y la catarina motriz son las responsables de gran parte de los problemas mencionados.

En la dindmica de las cadenas, se presentan situaciones de contacto mecanico entre

elementos, esto conlleva a la generacion de esfuerzos en dichas zonas donde ocurre el
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contacto. Los esfuerzos desarrollados en la zona de contacto se Ilaman precisamente esfuerzos
de contacto, y a causa de que una gran proporcion de fallas en las maquinas comienzan en sus
uniones, son de gran importancia para el disefio mecanico. Las aplicaciones ciclicas de estos
esfuerzos causan desgaste en las uniones y ademas propician fisuras que a causa de la

aplicacion continua se desarrollan en fractura [5].

Se han realizado diversos estudios considerando el comportamiento estatico y
dindmico, realizando andlisis de esfuerzos en cadenas de plastico bajo diferentes condiciones

de carga y velocidad, para conocer sus capacidades, limites y proponer mejoras de disefio.

El método del elemento finito es un método numérico para la aproximacion de
soluciones de ecuaciones diferenciales parciales, es utilizado en los casos en los que no es
posible aplicar las técnicas analiticas. Consiste en la resolucion de ecuaciones diferenciales

gue modelan el problema mediante procedimientos numeéricos iterativos [6].

Este trabajo se divide en 6 capitulos. El capitulo 1 se presenta el estado del arte en el
rubro de distribucién de fuerzas, impacto y la descripcion del movimiento en la transmision de

la potencia.

En el capitulo dos se abordan conceptos introductorios al tema como la dindmica en la

transmision de cadenas, las fuerzas que acttan en ellas, contacto e impacto.

Los aspectos relacionados con la cadena se presentan en el capitulo tres. En él se
describen las dimensiones de sus elementos y de igual manera las propiedades mecanicas que
presenta el material con el cual se elaboran. De igual manera se describe la elaboracion y
metodologia empleada para la realizacién de pruebas experimentales y de igual manera, la
realizacién y condiciones de los modelos discretos empleados en esta investigacion.

En el capitulo cuatro se describen los resultados obtenidos para cada uno de los

modelos y pruebas realizadas.

En el capitulo cinco se muestra la discusion de dichos resultados y se presentan las

conclusiones y recomendaciones finales de este trabajo de tesis.
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Capitulo 1
1. ESTADO DEL ARTE

Las cadenas de transmision de potencia existen desde épocas remotas en diversas
configuraciones; uno de los primeros y mas importantes trabajos sobre este tema se presenta
en el clasico libro de Binder [7], en el cual se presentan anélisis sobre distribucion de fuerzas,
impacto, vibracion, entre otros. Ademas de este autor, se han realizado diversas
investigaciones sobre cadenas de transmision. Las investigaciones realizadas son de diversa
indole, y se pueden clasificar en las siguientes areas: distribucion de fuerzas, impacto, ruido,

vibracién, movimiento y fallas.

Con relacion a los analisis de distribucion de fuerzas, Marshek [8] realizd un analisis
teodrico para obtener la distribucion de carga en cadenas y en los dientes de la catarina, el cual
estd basado en los resultados obtenidos por Binder [7]. En este estudio se establece un modelo
matematico en el cual, se incluyen las rigideces de los eslabones de la cadena y de los dientes
de la catarina. EI modelo se resuelve utilizando como condiciones de frontera, las tensiones en
el lado tenso y flojo de la transmision. Se comparan los resultados con los que se obtienen en
un analisis tradicional de equilibrio de fuerzas, en el cual no se incluyen consideraciones
concernientes a las propiedades elésticas. El resultado final es una herramienta analitica, que
puede ser utilizada para determinar la carga en cualquier diente de una catarina y la tension en

cualquier eslabén de la cadena.

Naji [9] analizd la distribucién de carga en catarinas, en el cual incluye las fuerzas de
friccién existentes entre los elementos en contacto. Las ecuaciones que se desarrollan para la
distribucion consideran que la cadena y catarina se encuentran en estado estacionario. El
efecto que provoca la friccion en el sistema se puede considerar como una reduccién en el
angulo de presion. Esta reduccion de angulo debe ser determinada experimentalmente, ya que
su valor se encuentra fluctuando entre cero y el arco tangente del coeficiente de friccion. El
coeficiente de friccion que se utilizo es menor entre el perno y el rodillo, y entre el rodillo y el

diente. Ademas, se presentan resultados teoéricos, para una catarina de 20 dientes con un
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angulo de cobertura de cadena de 180°, para varias combinaciones de tensiones en los lados
flojo y tenso. Los resultados se obtienen para ambas catarinas (impulsada e impulsora), y para

diferentes combinaciones de rigidez.

Naji [10] realiz6 un estudio experimental que tiene la finalidad de medir la distribucion
de carga en cadenas de rodillos de acero sobre catarinas de acero. Realizé pruebas con el fin
de determinar el efecto que tiene la lubricacion, el desalineamiento, la velocidad de rotacion
de la catarina motriz a velocidades bajas y la carga en el lado flojo, sobre esta distribucion.
Disefid y construy6 una maquina para realizar pruebas de distribucion de carga, la cual consta,
entre otras cosas, de una catarina instrumentada sobre la cual se coloca la cadena. En uno de
los eslabones de esta cadena se pegan galgas extensiométricas, con la finalidad de medir la
tension como funcion del angulo de rotacion de la catarina. Las pruebas se realizaron girando
la catarina a bajas velocidades para evitar los efectos provocados por la inercia del sistema.
Los resultados obtenidos experimentalmente se compararon con resultados teéricos obtenidos
mediante un modelo distribucion de carga de progresion geométrica y mediante un modelo de
distribucion de carga que considerdo la elasticidad del material. Se observd buena

correspondencia entre los resultados tedricos y experimentales.

Eldiwany [11] present6 un estudio experimental, que determina la distribucion de
fuerzas en los eslabones de cadenas de acero sobre catarinas de material polimérico. El
principal logro de este trabajo es la construccion de una maquina la cual consta, entre otras
cosas, de una catarina instrumentada sobre la cual se coloca la cadena. En uno de los eslabones
de esta cadena se pegan galgas extensiométricas, con la finalidad de medir la tensiébn como
funcion del angulo de rotacién de la catarina. Las pruebas se realizaron girando la catarina a
bajas velocidades para evitar los efectos provocados por la inercia del sistema. En estos
experimentos se modifican diversos parametros para determinar el efecto que tiene el médulo
de elasticidad del material, la carga en el lado tenso, la carga en el lado flojo y la diferencia de
paso. Los resultados obtenidos experimentalmente se comparan con los resultados tedricos
obtenidos mediante un modelo de distribucion de carga de progresion geométrica, y mediante
un modelo de distribucion de carga que considera la elasticidad del material; se observa que
este Gltimo modelo representa, con mayor apego a la realidad, los resultados obtenidos

experimentalmente.
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Reuben [12] realiz6 una investigacion con la finalidad de evaluar las fuerzas presentes
en una cadena de bicicleta, cargada estaticamente. Estas fuerzas se evaluaron en los eslabones
de contacto con la catarina y en aquellos que se encuentran proximos a ella. También, se
Ilevan a cabo comparaciones con investigaciones previas, limitadas exclusivamente a cadenas
industriales, no solo por su tamafio, también en su operacion. En la cadena de bicicleta, se
requiere de un alto grado de flexibilidad lateral para que pueda operar con catarinas no
coplanares, lo cual implica un desalineamiento mayor a 3 grados. Obtuvo resultados
experimentales para una variedad de tamarios de catarinas y angulos de desalineamiento. Uno
de los resultados més importantes de esta investigacion fue demostrar que la flexién
provocada por el desalineamiento entre la cadena y la catarina, puede incrementar o
decrementar considerablemente la tension en los eslabones. La magnitud de este incremento
de tension puede llegar a ser, varias veces mayor que la tension nominal de la cadena. Este

estudio es parte de una investigacion mas general sobre la eficiencia de las bicicletas.

Troedsson [13] presentd un método para calcular las fuerzas en una cadena y la fuerza
resultante distribuida a lo largo de la catarina para una condicion de trabajo moderada y alta
velocidad. En su analisis desprecia el efecto poligono modelando la cadena como una banda

de radio constante.

Pereira [14] usa la metodologia multicuerpo para describir los efectos cinematicos y
dindmicos en las cadenas de rodillos, para modelar el contacto entre los rodillos utiliza la

teoria de Hertz con contacto cilindrico continuo.

Con relacién a los andlisis de impacto, se encuentra un estudio en el que se analiza el
impacto entre los rodillos de cadenas y las catarinas en una transmisiéon [15]. Se presentan
algunas relaciones analiticas, que pueden ser de gran ayuda, para el mejor entendimiento de la
mecanica del impacto rodillo-catarina. En estas relaciones, se presentan diversas expresiones
para determinar la velocidad relativa del impacto. Esta velocidad, puede ser utilizada para
encontrar la energia de impacto y establecer relaciones que determinen las velocidades limite
de las catarinas y prevenir ruido, calentamiento, desgaste de los dientes y rompimiento de los
rodillos. Se presentan algunos datos experimentales sobre la rotura de los rodillos, los cuales

se relacionan con la energia de impacto.
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Johnson [16] llevo a cabo el disefio, construccion e instrumentacion de una maquina
para medir fuerzas de tension e impacto en cadenas de rodillos. La mayoria de las
investigaciones experimentales previas a este trabajo, relacionadas con la dinamica de las
cadenas, se han realizado con un aparato conocido como la maquina de cuatro cuadros
(también conocida en la industria como el acelerador de cadenas). Este trabajo discute sobre el
disefio y la construccion de una nueva méaquina de pruebas cuya configuracion ofrece algunas
ventajas sobre el disefio anterior. Esta maquina y su respectiva instrumentacion proporcionan
cargas a las cadenas, permiten obtener tensiones en los eslabones y monitorear el impacto
entre los rodillos y la catarina en condiciones normales de operacién, a cada instante. Se
incorpora una catarina loca la cual permite ajustar de manera independiente la tension inicial y
la distancia entre ejes. También se puede ajustar el angulo con el cual los rodillos de las
cadenas se aproximan a la catarina instrumentada. Se pegan galgas extensiométricas sobre un
eslabon de la cadena, para conocer su tension a cada instante, y los cables se sujetan mediante

un arnés, el cual permite que la transmision gire aproximadamente 10 ciclos.

Conwell [17] realizd una investigacion experimental sobre la tension en los eslabones,
al momento del impacto rodillo-catarina en transmisiones de cadena. Para este estudio utiliz6
la méquina desarrollada por Johnson [16]. Presentd los resultados para velocidades de rotacién
que van de moderadas a altas. Para determinar la tension a cada instante, monté una galga
extensiométrica en la placa lateral de un eslabon. La fuerza de impacto entre la catarina y los
rodillos se obtuvo mediante un analizador de espectros Bruel & Kjaer, el cual se conecta al
transductor de fuerzas colocado en el cojinete de la catarina loca. Algunas observaciones sobre

los resultados que se presentaron en esta investigacién son:

Cuando la velocidad de la cadena se incrementa, los efectos dindmicos se vuelven mas
importantes.
La tension en el eslabon se incrementa rapidamente cuando este eslabén sale de la catarina
conducida. El incremento de tension entre el lado flojo y el lado tenso ocurre en menos de dos
dientes de la catarina.
La tension en el eslabén disminuye rapidamente cuando este eslabon entra en la catarina
conductora. El decremento de tension entre el lado tenso y el lado flojo ocurre en menos de
dos dientes de la catarina.
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Ocurren picos de tension en el punto donde el eslabdn sale de la catarina conducida y en el
punto donde el eslabdn entra en la catarina conducida.

La fuerza de impacto tiende a incrementarse cuando la tension en la cadena incrementa, sin
embargo, esta relacion no es lineal.

La fuerza de impacto tiende a incrementarse cuando la velocidad de la cadena se incrementa,
sin embargo, esta relacion no es lineal.

Para la parte de la cadena que viaja en la direccion horizontal, la componente vertical de la
fuerza de impacto es mucho mayor que la componente vertical.

La magnitud de la componente horizontal de la fuerza de impacto incrementa en mayor
medida que la magnitud de la componente vertical, cuando la velocidad de la cadena
incrementa, esto indica que el angulo de impacto (con respecto a la vertical) incrementa
cuando la velocidad de la cadena incrementa.

Rodriguez [18] analiz6 los efectos que producen factores como: la tension de la
cadena, la velocidad angular, el material de la catarina y el desgaste en los rodillos en una
cadena de rodillos. Efectos causados por el impacto provocado por el acoplamiento entre y el
diente de una catarina motriz. Limita su investigacion al comportamiento lineal del material

plastico.

Xu [ref] propuso un modelo matematico basado en ecuaciones no lineales de
movimiento usando ecuaciones de Lagrange y resueltas numéricamente para describir la
respuesta dinamica de transmisiones de cadena y catarina. Determiné que el incremento de la
fuerza de tension en el lado tenso y su variacion es principalmente causado por el impacto del

acoplamiento entre la cadena y la catarina.

Martinez [19] realiz6 un modelo numérico en elemento finito para el analisis de la
distribucion de esfuerzos, zonas de concentracion, las fuerzas al momento del impacto y la
influencia de la holgura. Incluyé las propiedades no lineales del material mediante un modelo
hiperelastico y con esto propuso una modificacion geométrica para la reduccion de los

esfuerzos maximos de contacto.

Con relacion a los analisis de la descripcion del movimiento se tiene que Pedersen [20]

propuso un modelo matematico para analizar las transmisiones de cadenas utilizadas en los
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motores diesel para grandes embarcaciones marinas. En este modelo se incluyé el contacto
con las barras guia (estas barras son los componentes que delimitan el movimiento del lado
flojo y tenso de las catarinas con diferentes tamarios. Se modelan como masas puntuales de
cuerpo rigido y como sistemas resorte-amortiguador respectivamente). Las barras guia se
modelaron como cuerpos rigidos y el contacto entre ellas y los rodillos se representaron como
una fuerza continua. Con la finalidad de mejorar la eficiencia numérica de esta metodologia,
unicamente se consideré el primer y altimo rodillo que esta en contacto con la catarina, y los
dos rodillos libres mas cercanos a la catarina. Se asume que todos los rodillos de la cadena,
que estan entre el primer y ultimo rodillos acoplados, se encuentran en contacto con la
catarina. Este modelo se implement6 en un coédigo computacional para estudiar la dindmica de
la transmision. Se incluyo la flexibilidad de la cadena, las vibraciones transversales y
longitudinales y las fuerzas de contacto entre la cadena y los rodillos. Estos modelos
representan el efecto poligono que siempre se presenta en este tipo de transmisiones.

Pedersen [21] desarroll6 un modelo de una transmision por cadena de rodillos, que se
utiliza para analizar su comportamiento dinamico. Este trabajo fue continuacion de [20]. Estas
cadenas son utilizadas en motores diésel para grandes embarcaciones marinas. Se presentan
dos formas diferentes de modelar el contacto entre los rodillos y las catarinas. El primer
modelo utilizé un perfil circular del diente mientras que el segundo modelo incluy6 a las
catarinas con diferentes tamafios y a las cadenas conformadas por rodillos y eslabones, los
cuales se modelaron como masas puntuales de cuerpo rigido y como sistemas resorte-
amortiguador respectivamente. Estos modelos propuestos representan efectivamente el efecto
poligono.

Kim [22] desarroll6 un modelo avanzado, en el cual se consideran los factores mas
importantes de una transmision de cadena y se describe fielmente su comportamiento. Lo mas
destacado de este andlisis es que, por primera vez, se model6 la serie de colisiones y rebotes
que ocurren cuando los eslabones entran en contacto con la catarina. Las ecuaciones de
movimiento se programaron y se utilizaron para simular la respuesta dindmica de las
transmisiones de cadenas. Se estudié el comportamiento de la cadena para altas y bajas

velocidades. Se investigo la influencia del impacto sobre el comportamiento del sistema.
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Wang et al [23] propusieron una modificacion al perfil de los dientes de una catarina
usada en la transmision de un motor a gasolina. Lograron reducir el efecto poligono que crea
fuerzas inerciales consecuentes a la variacion de la velocidad y las fuerzas de acoplamiento.

Tushar [24], Barge [25] y Barge [26] trabajaron en la optimizacion del eslabon externo
de una cadena considerando el radio de curvatura y el espesor de la placa. Concluyeron que
para ambos casos el radio puede disminuirse sin afectar su resistencia permitiendo el ahorro de
material y la disminucion de la masa.

Bostjan [ref] calcula la deflexion de los dientes de un engrane de material polimérico
en el acoplamiento, usando la técnica de elemento finito. Compard el modelo eldstico lineal y
el modelo hiperelastico de Marlow, que es el que mas se acopla al comportamiento del
polimero utilizado. De este estudio se concluye que el modelo hipereldstico lineal presenta
ventajas de convergencia y utilizando hiperelasticidad para presentar la no linealidad se
obtiene una mejor descripcion de la deflexion del diente.

La revision del estado del arte muestra que no se han realizado estudios que describan
la influencia de la rigidez en los elementos de una cadena con eslabones de plastico en la
dindmica del acoplamiento. Ademas, estudios anteriores no han considerado las frecuencias

naturales en el sistema de la cadena.
1.1 DESCRIPCION DEL PROBLEMA

La dindmica de las cadenas de rodillos se caracteriza por un complejo comportamiento
con impactos entre eslabones y dientes de una catarina motriz debido al acoplamiento de estos

en la transmision de potencia.

La principal causa de falla en los componentes es el contacto mecanico generado entre
los elementos propios de la cadena, y de estos con la catarina motriz, los cuales dependen en

gran medida de la geometria, de la carga y las propiedades del material.

El material polimérico del cual estan elaborados los eslabones internos de la cadena
tiene complejidad en su analisis debido a que por su naturaleza éste presenta un
comportamiento no lineal. Sin embargo, en la literatura no se describe con certeza el tipo de

material que es o sus propiedades mecanicas.
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Debido a que la teoria de contacto Hertziano no es apropiada para impacto, ademas de
considerar la friccion y el comportamiento no lineal del material, esta teoria no bastaria para
una solucion aproximada, por esta razon es recomendado el uso del elemento finito para este

tipo de problemas.

Los cambios de rigidez en el sistema influyen en la distribucion de los esfuerzos
generados en los elementos. El desconocimiento de la frecuencia natural del sistema propicia
que, debido a un cambio de rigidez en los elementos, el sistema entre en resonancia debido a

la frecuencia de giro de la catarina motriz, afectando el sistema de manera importante.

La falta de investigaciones referentes a las cadenas con materiales poliméricos y sus

frecuencias naturales hace importante la realizacion de esta investigacion.

1.2 OBJETIVO

Realizar un estudio numérico del efecto de la rigidez de contacto, material y geometria
de los elementos de la cadena y la catarina motriz en la transmision de potencia en sistemas

mecanicos.

1.2.1 OBJETIVOS ESPECIFICOS

e Estudiar la influencia de la rigidez en los elementos de la cadena en problemas de
contacto para la transmisién de la potencia.

e Proponer soluciones de disminucion de esfuerzos de contacto incluyendo geometria y
material.

e Estudiar la influencia de la viscoelasticidad en la distribucion de los esfuerzos en la
zona de contacto.

1.3 ALCANCE

= Aplicacion del método de elemento finito para el modelo discreto del problema de
contacto diente-catarina incluyendo el efecto del impacto.

= Aplicacion de modelos viscoelasticos — hiperelasticos para elementos de pléastico.

= Elaborar metodologia del modelado por FEM en este tipo de problemas.
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1.4 JUSTIFICACION

Las cadenas de plastico son de gran utilidad en aplicaciones donde se requiere limpieza
debido a que no es necesaria la lubricacion, también por su resistencia a la corrosion y bajo

nivel de ruido en el funcionamiento.

Son utilizadas en la industria alimenticia, textil, farmacéutica y son inestimables en la
industria del papel y del carton. Existen limitantes en sus capacidades de carga y transmisiones

de la potencia que hace necesario su estudio.

Las fuerzas de impacto ocurren a causa de la velocidad relativa entre la cadena y la
catarina en el momento del acoplamiento. Estas fuerzas son las principales responsables de la
fatiga, vibracion, ruido, deformacién y rotura de los elementos de la cadena, por esta razén

resulta importante el estudio de este fendmeno.

Conocer el estado de esfuerzos en que se encuentran estas cadenas es fundamental para
que se utilicen correctamente sin que sobrepasen sus limites de resistencia establecidos por sus
propiedades mecanicas incluyendo el comportamiento no lineal del material plastico mediante

modelos hiperelasticos que describan el comportamiento de este.

Teniendo conocimiento del comportamiento del material plastico de la cadena en el
acoplamiento con la catarina motriz y ante fuerzas de impacto, se puede proponer alguna
mejora que reduzcan de manera significativa los esfuerzos en las zonas criticas lo cual es
factible debido a que dichos elementos plasticos se manufacturan por medio de moldes lo cual

facilita la produccion de geometrias complejas.
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Capitulo 2
2. MECANICA DE LAS CADENAS

Una cadena de rodillos es un elemento mecéanico que se utiliza principalmente para
transmitir potencia o transportar material. EI ensamble consta de una serie de eslabones
internos que se unen a eslabones externos mediante pernos. Los pernos estan colocados a

presion en el eslabdn externo. La Figura 2 muestra los elementos mencionados.

Eslabon interno Perno \

Eslabon externo

Figura 2. Cadena de rodillos [1]

Una catarina motriz consiste en una rueda, que se monta sobre una flecha, con dientes

cortados en su periferia que entran en contacto con los eslabones internos de la cadena.

Dientes

N\

Rodillo de la cadena

Figura 3. Dibujo de una catarina motriz [1]
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2.1. FUERZAS EN UNION DE CADENAS

La tension en la cadena cambia durante su rotacion. La naturaleza de este cambio
ciclico de tension se muestra en la Figura 4, el punto mas alto representa el acoplamiento con

la catarina motriz.

Smlh

\
1 l
3 L 1 g 3 6 1

L¥.

Figura 4. Posicion angular con respecto a la tension [27]

La tensién en el eslabdn de la cadena durante el acoplamiento con la catarina motriz es
variable. Estos cambios ocurren a pasos agigantados. El primer diente de la catarina motriz es
el mayor cargado, esto representa una mayor presion en el contacto, la cual va variando de
acuerdo con la posicion que esté presente después del acoplamiento. El segundo diente de la
catarina motriz y los subsecuentes que entre en contacto debido al acoplamiento presentan una
menor presion de contacto con respecto al diente anterior. La Figura 5 muestra graficamente la
variacion de la presion.

Figura 5. Variacion de la fuerza de los rodillos al acoplar [27]
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2.2. POTENCIA TRANSMISIBLE POR LA CADENA

Como medidas preventivas para evitar un fallo en las transmisiones cadena catarina, se
recomienda que se remplace una cadena cuando ésta ha llegado a un incremento del 3% de su
longitud inicial [4]. Esto debido a que al incrementarse su longitud el &ngulo de contacto entre
la cadena y la catarina disminuye, incrementandose con esto la fuerza de contacto entre el
primer diente y la cadena. Ademas, para casos extremos el contacto puede darse fuera de la
zona de trabajo de la catarina, lo cual ocasiona un alto esfuerzo de contacto, ya que la regién
que le sigue a la zona de trabajo es una region plana, y la que contintia es una regién de radio
opuesto, siendo un contacto cilindro-cilindro, ambos de radio positivo. La otra razén por la
que las cadenas se deben cambiar al alcanzar una longitud grande es para evitar que no alcance
a acoplarse bien y haya saltos; esta en funcién del nimero de dientes, ya que, a mayor nimero
de dientes, la separacion angular entre cada diente es menor, mayor es la posibilidad de la
presencia de saltos. En la Figura 6 se muestran las zonas en una catarina comdn estandarizada
bajo la norma ASME B 29.1, donde la regién A, es la curva inferior del diente donde el rodillo
cae en su lugar, la region B es la curva de trabajo, donde el rodillo y la catarina estan
trabajando en contacto, la zona C, es donde el diente puede guiar a la cadena pero no puede
transmitir tension. Si el rodillo, el cual debe transmitir tension cae en la zona C puede
ocasionar un salto en el diente de la catarina [16], de ahi la importancia de no exceder la

tension mas alla del 3% de su longitud inicial.

Figura 6. Zonas en el diente de una catarina [16]
Cuando los eslabones de la cadena entran en contacto con la catarina, la fuerza de
tension en cada eslabon en contacto con los dientes va disminuyendo de manera gradual. El

angulo de presion depende del desgaste de la cadena, siendo maximo para una cadena nueva.
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En la transmision de potencia mediante cadenas y catarinas se ven involucradas fuerzas

provocadas por diferentes causas, por ejemplo: fuerzas dinamicas, estéticas, friccion, etc., las

cuales deben ser consideradas ante el disefio de un sistema de transmision de potencia por

medio de cadena-catarina. Dichas fuerzas presentes son:

Fuerza de tension: es la principal consideracion en todas las cadenas de rodillos; esta
fuerza varia en un ciclo regular, que es méaxima en el llamado lado tenso y va
decreciendo conforme el giro de la catarina llegando a su minima magnitud en el lado
flojo. Dicha fuerza es un indicador en cuanto a los rangos de utilizacion de las cadenas
[17].

Fuerza de impacto: esta fuerza puede ser causada por la fuente de potencia de la
transmision y/o por el acoplamiento que se genera entre el diente de la catarina motriz
y el rodillo de la cadena [28]. El impacto por el acoplamiento varia dependiendo del
nimero de dientes que tenga la catarina motriz y de la misma manera varia con
respecto a la tension inicial o la velocidad que se presente. Ambos elementos presentes
en el impacto pueden presentar fatiga por impacto al ser deteriorados.

Efecto poligono: se genera debido a la variacion de radio de giro durante la rotacion de
la catarina, lo que ocasiona una diferencia de velocidades y por lo tanto aceleraciones.
Este efecto se incrementa cuando disminuye el nimero de dientes de la catarina afecta

significativamente la eficiencia en la transmisién y en la vida til de la cadena [29].

A causa de las fuerzas mencionadas, en los sistemas de transmision de potencia por

medio de cadenas se presentan fallas mecanicas en sus componentes. Las fallas mas comunes

son roturas por fatiga, desgaste y corrosion.

En las cadenas con polimeros las fallas mé&s comunes se presentan debido a:

suavizamiento del polimero por la generacién de calor, impacto con la catarina entre otros.
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2.3 TEORIA DE CONTACTO

La capacidad de un cuerpo, elemento o estructura de oponerse a las deformaciones se
define como rigidez. Esta caracteristica esta directamente relacionada con la geometria del
elemento y de igual manera del material del que esté constituido. En el contacto mecanico se
presenta dicha rigidez entre los elementos que lo conforman, y recibe el nombre de rigidez de
contacto, la cual se define como la oposicion de un elemento al ser deformado debido a la

fuerza ejercida en la zona de contacto.

El contacto mecanico es una disciplina fundamental para la ciencia de la ingenieria, es
indispensable para disefios seguros y que ahorren energia. Es de interés en incontables
aplicaciones, por ejemplo, embragues, frenos, neumaéticos, rodillos de baleros, juntas,
engranes, contactos eléctricos entre otros. Los contactos pueden transmitir fuerzas mecanicas

como en tornillos, electricidad o calor o prevenir el flujo del material como en los sellos [30].

El analisis del contacto es un problema altamente complicado dado su comportamiento
no lineal, esto se debe a que involucra la friccion. La solucién de problemas de contacto es
significativamente simplificada si la friccion entre los cuerpos en contacto es despreciada. Esta
consideracién es usualmente justificada para problemas de contacto mecanico si existe una
capa de lubricante entre las partes mecanicas en contacto. La presencia de lubricante significa
que las fuerzas de friccion entre las partes son pequefias, y es posible despreciarla [31]. Para
facilitar el estudio de este tipo de problemas se han creado diversos modelos matematicos para
condiciones particulares. Se clasifican de manera general en hertziano o conforme y no

hertziano o inconforme.

Un contacto es llamado conforme si las superficies de los dos cuerpos ajustan
exactamente 0 muy cercano entre ambos sin estar deformados. Cuerpos que tienen perfiles no
similares son Ilamados no conformes; cuando estos entran en contacto sin la deformacion,
Ilegan a tocarse en un punto o en una linea. El area de contacto entre cuerpos no conformes es
generalmente pequefia comparada con las dimensiones de los cuerpos; los esfuerzos estan
altamente concentrados en la region cercana a la zona de contacto y no son muy influenciados
por la forma de los cuerpos a una distancia del area de contacto. Los puntos de las superficies
de contacto que se encuentran en la practica de la ingenieria frecuentemente realizan
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movimientos complejos y son llamados para transmitir fuerzas y momentos. Por ejemplo, el

punto de contacto entre los dientes de un par de engranes se mueve en el espacio [23].

La solucion analitica para el caso de superficies de revolucion descrito por Hertz

presenta las siguientes consideraciones:

Las superficies son continuas y no conformes

Las deformaciones son pequefias en comparacion con las dimensiones de los
cuerpos en contacto

En las superficies de contacto no se considera la friccion

Los materiales son elasticos lineales

Las cargas son estaticas

El material de los cuerpos es homogéneo

2.4 ESFUERZOS DE CONTACTO

Los esfuerzos de contacto ocurren en elementos de maquinas cuando se transmiten

cargas a través de superficies que presentan contactos puntuales o a lo largo de una linea.

Debido a que los elementos no son totalmente rigidos, es decir, debido a su elasticidad, estos

se deforman bajo la accion de las cargas, produciendo areas finitas de contacto. Debido a esto,

los esfuerzos que aparecen son grandes. Los elementos tienden a fallar en la pequefia zona de

contacto, en donde se generan los esfuerzos mayores[32].

En la Figura 7, se puede observar la distribucion de esfuerzos de contacto con

diferentes geometrias.

!
! ! |
==f !!

a) b) c) d)

Figura 7. Distribucion de esfuerzos en rodillos, donde: a) recto, b) con corona, ¢) con corona parcial, d) logaritmico [32]
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El contacto cilindrico es comin en maquinarias. Ambos cilindros pueden ser convexos,

uno convexo y uno concavo (cilindro en canal), o en el limite, un cilindro sobre un plano.

La presion sobre la huella de contacto origina un estado de esfuerzos tridimensional en

el material. Los tres esfuerzos aplicados son de compresion y son maximos sobre la superficie.

Las ecuaciones (Hertz) que describen las zonas de contacto dependiendo de la

geometria de los cuerpos se encuentran en la literatura [32], en este caso de estudio aplica el

rs Ry - e - 1
contacto cilindro-plano que es una variacion del caso cilindro-cilindro, igualando —= 0.

2

La presién maxima para un contacto cilindrico esta dada por [32]:

2F

Prmax = —7 1)

Donde:

F = carga total aplicada.

a = huella de contacto.

L = longitud de contacto a lo largo del eje.

La constante geométrica cilindrica que depende de los radios R, y R, de los cilindros.
B = 1 ( 1 N 1 )
2\R; R, 2

Las constantes del material se definen de la siguiente manera.

ml - E; ’ 2 E, (3)
Donde:
v = Razén de Poison.
E = Moédulo de elasticidad

El radio a de la huella de contacto se determina de la siguiente manera.
2 m;y m,
= |=+—=+— (4)
N )
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La distribucion de la presion [32]:

P = Pmax (5)

El analisis de esfuerzo hertziano es para cargas estaticas, pero también se aplica por
rodamiento puro. Son posibles dos casos como: esfuerzo plano donde los cilindros son muy
cortos axialmente; y deformacién plana, donde los cilindros son grandes axialmente. En el
caso de los esfuerzos planos uno de los esfuerzos principales es cero. En deformacion plana,

los tres esfuerzos pueden ser diferentes de cero [32].
2.5 RIGIDEZ

En ingenieria, la rigidez es una propiedad de un cuerpo, elemento o estructura de
oponerse a las deformaciones. También puede definirse como la capacidad de soportar cargas
sin deformarse o desplazarse excesivamente. Depende del madulo de elasticidad, la seccion, la

inercia y la longitud del elemento.

La rigidez se calcula como la razon entre una fuerza aplicada y el desplazamiento

obtenido por la aplicacién de esa fuerza.
Existen diferentes tipos de rigideces, algunas se describen a continuacion:
e Rigidez axial: es la capacidad de un cuerpo o elemento para resistir al ser alargado o
acortado por la aplicacion de cargas seguin su eje. En este caso la rigidez depende del

area de la seccion transversal (A), el modulo de elasticidad (E) y la longitud del

elemento, quedando la expresién de la siguiente manera:
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Rigidez flexional: es la relacion entre el momento flector aplicado en uno de sus
extremos y el angulo girado por ese extremo al deformarse. Esta rigidez depende tanto
del médulo de elasticidad (E), el momento de area del elemento (1) y la longitud del

elemento, obteniéndose la siguiente expresion:

M EI
kflex = g = T (8)

Rigidez cortante: es la relacion entre los desplazamientos verticales de un extremo de
una viga y el esfuerzo cortante aplicado en los extremos. Esta rigidez depende tanto del
modulo de elasticidad (E), el momento de area del elemento (I) y la longitud del

elemento, obteniéndose la siguiente expresion:

V. 12EI

Keorte = 5 I3 ©)

Rigidez mixta (flexioén-cortante): cuando el momento flector no es constante aparecen
esfuerzos cortantes, esto produce que al aplicar esfuerzos de flexion aparezcan
desplazamientos verticales y viceversa. Para representar adecuadamente los
desplazamientos lineales inducidos por la flexién y los giros angulares inducidos por el

cortante se presenta la siguiente expresion:

6E1

mixta — 2

(10)

La ecuacion que relaciona la rigidez con la fuerza aplicada y el desplazamiento

obtenido por la aplicacién de esa fuerza se puede representar de forma matricial como:

F = [K]% (11)
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donde X y F son los vectores de desplazamiento y fuerza y [k] es la matriz de rigidez

dada por:
k11 kzl en kln
kni knz o knpn

2.6 FRECUENCIA NATURAL

Si se deja que un sistema vibre por si mismo después de una perturbacién inicial, la
frecuencia con la cual oscila sin la accion de fuerzas externas se conoce como frecuencia
natural. Un sistema vibratorio tiene n grados de libertad, tendra n frecuencias naturales de

vibracion distintas [33].

Las propiedades dinamicas de una estructura son funcion de su masa, rigidez y
capacidad de disipacion de energia. Un cambio en estas propiedades ya sea debido a pérdida
del material, o a cambios geométricos, va a tener una influencia directa en el comportamiento

dinamico del sistema [34].

La frecuencia natural esta dada por la expresion:

Wn= |— (13)

Donde:
k = rigidez del sistema.

m = masa del sistema.

La aplicacion de una precarga en un elemento produce variacion de la rigidez en dicho

elemento y a su vez cambios en la frecuencia natural. Una fuerza de precarga se refiere a una
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fuerza axial o radial que se aplica a elementos mecénicos tales como resortes, rodamientos,
tornillos o pernos. Este tipo de andlisis utiliza una matriz de rigidez que depende de las
tensiones. Un ejemplo tipico es una cuerda de guitarra, esta cuenta con una frecuencia natural
que produce un determinado tono al ser tocada. Si se tensa o se afloja, la frecuencia natural

cambia.

2.7 IMPACTO

Un impacto ocurre cuando una fuerza, posicion, velocidad o aceleracion es
abruptamente modificada provocando un estado transitorio en el sistema. Se considera que una
fuerza es de impacto si su periodo de tiempo es corto, comparado con el periodo fundamental

de la estructura que recibe la carga [35].

Una fuerza externa aplicada a una estructura o a una parte se llama carga de impacto
[36]. Lo que distingue las cargas de impacto de las cargas estaticas es el tiempo de duracion de
la aplicacion de la carga. Si la carga se aplica lentamente, se considera estatica; si se aplica

con rapidez, entonces es de impacto [32].

Se considera que hay dos casos generales de impacto; por golpe y por fuerza. El
impacto por golpe se refiere a una colision real de dos cuerpos, tal como en el estrechamiento
del espacio entre las uniones de las piezas. El impacto por fuerza tiene que ver con una carga

aplicada repentinamente sin la velocidad de colision [32].

La velocidad es quizas el pardmetro mas simple para clasificar los distintos tipos de
impacto. Sin embargo, resulta dificil clasificar de forma absoluta los mismos por un solo
pardmetro, ya que otras variables tienen importancia decisiva. Se puede proponer la siguiente
ordenacién [37]:

e Baja velocidad (v < 50m/s). Efectos elasticos, o deformacion plastica localizada.
e Velocidad media (50 m/s < v < 500 m/s). Deformacion plastica generalizada.
e Velocidad alta (500 m/s < v < 2000 m/s). La resistencia viscosa del material aun tiene

importancia.
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e Hipervelocidad (2000 m/s < v). ElI material puede considerarse como un fluido

hidrodinamico.

Pueden distinguirse segun cada caso, distintos fendmenos producidos por el impacto,

COmo son:

e Comportamiento no lineal del material: plasticidad, rotura, dependencia de la
velocidad de deformacion. Se produce en mayor medida al aumentar la velocidad del
impacto, aunque a velocidades muy elevadas el material pasa a comportarse como un
fluido, su resistencia puede despreciarse.

e Contactos: el contacto es clave en cualquier modelo de impacto, ya que a traves de él

se transmiten las cargas.

Existen algoritmos numéricos que permiten resolver este tipo de problemas. Los
problemas de impacto se caracterizan por una respuesta no lineal y transitoria, ademas de
grandes deformaciones de las superficies. EI método de elemento finito se utiliza como una
herramienta para la solucion precisa de problemas mecanicos complejos [38]. Una estructura
original es reemplazada por varios elementos llamados elementos finitos, estos elementos
estan interconectados mediante puntos denominados nodos. Durante el proceso de solucion, el
equilibrio de fuerzas en las juntas y la compatibilidad de los desplazamientos entre los
elementos se satisfacen, de modo que toda la estructura se comporte como una sola entidad.
Por ello la relevancia que toma la forma y cantidad de elementos en la discretizacion del

problema.

Comprendiendo la naturaleza, ventajas y desventajas de los diferentes algoritmos que
conforman los codigos de elemento finito, se logra hacer una eleccion del correcto para
resolver un andlisis particular. EI método explicito utiliza incrementos de tiempo menores que
el implicito. Se utiliza generalmente en problemas no lineales o con muchos grados de libertad
y de corta duracion [39]. EI método de resolucién implicito consta de una estrategia de
incremento automatico basado en la razon de éxito de una iteracion completa. La convergencia
en este metodo encontrara dificultades cuando el modelo presenta una complejidad mayor,

esto puede ser la consideracion de un modelo tridimensional complejo, un material con
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comportamiento no lineal como un polimero o elastomero, entre otros factores. Por otra parte,
el método de resolucion explicito se basa en la implementacion de una regla de integracion
explicita con el uso de los elementos diagonales de las matrices de masa. Para el método
explicito el costo computacional es aproximadamente proporcional al tamafio de elementos

finitos del modelo y no cambia drasticamente como el método implicito.

Por esta razén y con base en la literatura, es primordial la implementacion del método
de elemento finito para resolver problemas de contacto en donde existe comportamiento no
lineal, como friccion o causada por el material. En la presente investigacion se implemento la
resolucion de la problematica con el apoyo de un software de elemento finito y utilizando el

método de resolucidon explicito.
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Capitulo 3
3. METODOLOGIA

3.1 CADENA DE ESTUDIO

El presente estudio utiliz6 en su analisis una cadena de rodillos comercial marca
Tsubaki™ en su serie PC de paso 40 (12.7 mm de paso). Esta cadena se compone de tres
elementos, los cuales en lo que resta de este trabajo de investigacion utilizara la siguiente
nomenclatura: eslabén externo (1), perno (2), eslabédn interno (3), como se muestra en la
Figura 8. Los pernos y los eslabones externos estan fabricados de acero inoxidable 304,

mientras que los eslabones internos estan hechos de “plastico de ingenieria” [15].

Figura 8. Partes de la cadena, donde: 1) eslabdn externo, 2) perno, 3) eslabén interno.

Las dimensiones de la cadena se muestran en la Figura 9 y en la Tabla 1 segun datos

del fabricante.

PC

T1
T2

L1

— s T T ¢R =

L2

1
J G o o)O)=
’ 1 1

Figura 9. Dimensiones de la cadena de estudio [15]
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Tabla 1. Dimensiones de la cadena de estudio [15]

TSUBAKI | Paso | Diametro | Ancho Eslabén externo Perno Masa Pasos
Ndmero de P Rodillo interno aprox. por
cadena R eslabon [kg/m] | unidad
. Espesor | Altura | Altura | Diametro | L1 L1 L2 .
interno [adim]

T1, T2 H h D +

W

L2

RS40-PC-1 12.7 7.92 7.95 15 12.0 104 3.97 18.2 | 8.25 | 9.95 0.39 240

Las propiedades de los materiales de los componentes de la cadena se muestran en las
Tabla 2 y Tabla 3, esto con base en lo proporcionado por el fabricante. Debido a que existe
incertidumbre en el material plastico que constituye la cadena de estudio, se toman como base
las propiedades utilizadas por Martinez [19] y Rodriguez [18] en sus respectivas
investigaciones como se aprecia en la Tabla 2. Las condiciones maximas de operacion
recomendadas por el fabricante se muestran en la Tabla 4.

Tabla 2. Propiedades de los materiales que constituyen la cadena de estudio [15], [40].

Poliacetal Acero 304
Densidad [kg/m3] 1450 8000
Médulo de Young [MPa] 2900 193000
Resistencia a la fluencia 70 300
[MPa]
Razon de Poisson 0.35 0.29

Tabla 3. Coeficientes de friccién de elementos en contacto [41].

Coeficiente de

friccion estatica

Coeficiente de

friccion dinamica

acero 304-acero 304

0.35

0.15

acero 304-poliacetal

0.25

0.01

Tabla 4. Condiciones maximas de operacién recomendadas por el fabricante [42].

Cadena PC40

Velocidad Max [m/min]

70

Tension [N]

440
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El poliacetal del que estan hechos los eslabones internos de las cadenas, es un
termopléstico semicristalino homopolimérico de la marca Delrin® de Du Pont™, cuyo
nombre quimico es polioxido de metileno. Ese material es elegido para la cadena ya que
presenta ventajas como bajo coeficiente de friccion, baja absorcién de humedad, resistencia a
la fatiga, resistencia a disolventes, entre otras [4]. Es por lo anterior que estas cadenas no
requieren lubricacion, lo que las convierte en elementos muy utiles en el procesamiento de
materiales agricolas, elaboracion de productos alimenticios, en la industria farmaceutica y

electronica.

El acero inoxidable 304 del que estan fabricados los eslabones externos y los pernos de
la cadena es un acero inoxidable austenitico, que es en esencia una aleacién ternaria de hierro-
cromo-niquel que contiene entre 16 y 25% de Cr y de 7 a 20% de Ni. Presenta una alta

maleabilidad debido a su estructura cristalina [43].

En la presente investigacion se tomaron en cuenta diferentes parametros de anélisis,
que son: esfuerzos generales, esfuerzos de contacto, area de contacto, fuerzas normales de
contacto, cambio de geometria. Estos permitiran tener un punto de referencia para

comparaciones de resultados.

3.2 MODELO DISCRETO

Previamente a describir los modelos, es necesario conocer cierta terminologia sobre
cadenas Poly Steel que se utiliza en las siguientes secciones de esta tesis. Estas cadenas estan
compuestas por tres elementos: eslabdon interno (el cual contiene los rodillos y las placas
internas en una sola pieza de poliacetal), perno y eslabon externo, (ver Figura 10). Para mayor
claridad en este trabajo se le Ilama rodillo a la parte cilindrica del eslabon interno, aunque en
realidad no sean propiamente rodillos, por estar unidos a las placas internas. En la Figura 10 se

muestra dicha terminologia.
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Eslabon externo

Eslabon interno

Perno

Figura 10. Nomenclatura de la cadena

El modelado numérico se realizd utilizando el software ABAQUS. Se utiliz6 una
computadora con procesador Intel Corel (TM) i7-6700HQ CPU @ 2.6 GHz y memoria RAM
16 GB. Los modelos presentados en esta investigacion se realizaron con el mismo método
resolutivo y de igual manera el mismo tipo de elementos, los cuales fueron: el método explicit
y elementos C3D8R (cubicos en 8 nodos, con integracién reducida y control de efecto reloj de

arena) respectivamente.
3.2.1 MODELO DISCRETO DE TENSION

El estudio se inici6 con un modelo tridimensional cuasi estatico completo que incluy6
el eslabon interno, dos pines de acero y 4 mitades del eslabon externo de acero. En la Figura
11 se muestran las condiciones de frontera, para tener un lado fijo se restringieron la seccion
simétrica de dos de los eslabones externos (2), se aplicaron condiciones de contacto entre el
eslabon interno y el perno (3), entre el perno y el eslabon externo (4), para esto se utilizo el
algoritmo de contacto penalti. En los eslabones externos sin restriccion se aplicO un
desplazamiento para observar el comportamiento de la cadena al someterse a condiciones de

tension (1).
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(1)
Desplazamiento
U2=2.6 mm

©)
Contacto
(O]

Contacto

?)
Encastre
(U1=U2=U3=UR1=UR2=UR3=0

Figura 11. Condiciones de frontera y de contacto

Para determinar el tamafio de malla para los elementos del modelo, se tom6 como base
el andlisis de convergencia de malla realizado por Martinez [19]. La Figura 12 muestra que

para un tamafio de malla de 0.5 mm, la solucion es estable.

100

90
E — /\//_
E 70 —
g «
=
E >0 e A CE A
9 40
E 30 ES Acero
g 20

10

0 T T T T T T

1 0.9 0.8 0.7 0.6 0.5 0.4
Tamaiio de malla [mm[

Figura 12. Anlisis de convergencia [19].

Los componentes del modelo se discretizaron de la siguiente manera; eslabén externo
en 13320 elementos y 1980 nodos, eslabén interno en 14872 elementos y 19640 nodos, y
perno 11529 elementos y 13120 nodos, resultado un mallado total de 43258 elementos y
53800 nodos.

44



Como se observa en la Figura 10 y Figura 11, la cadena presenta simetria en dos
planos. Esto permitié posteriormente la elaboracion de modelos simétricos en el plano xy que

requirieron menor tiempo computacional.

El poliacetal presenta un comportamiento elastico no lineal, considerando que Bostjan
[44] utiliz6 el modelo hiperelastico de Marlow para simular dicha no linealidad, se realizaron
simulaciones numéricas con una probeta estandarizada bajo la norma “ASME-D638-2a -
Método de prueba estandar para propiedades de tension de plasticos [45]. La metodologia que

se empleo se encuentra dividida en tres etapas [46]:

1. Anadlisis del modelo real e identificacion de condiciones de frontera.
2. Seleccidn del modelo de hiperelasticidad y evaluacion automatica del material.

3. Realizacion del modelo discreto y posterior validacion con datos experimentales.

En la Figura 13 se presenta la metodologia utilizada para la seleccion del modelo
hiperelastico en el modelo discreto. Se emplearon los diferentes modelos constitutivos para
hiperelasticidad. Para introducir los datos al modelo numérico se tomaron puntos de la curva
esfuerzo deformacion proporcionada por el fabricante mediante un cddigo para el
procesamiento de imagen desarrollado en Matlab (ver en Anexo A los detalles), con el cual se
obtienen los datos aproximados a la curva y se introdujeron como datos de pruebas uniaxiales
para los modelos hiperelasticos. Se compararon los resultados de esfuerzo deformacion de
cada modelo con datos obtenidos mediante pruebas experimentales cuasi estaticas a tension, se
realizaron comparaciones para seleccionar el modelo hiperelastico que mejor describiera el

comportamiento del material.
Con base en los resultados de este andlisis se determiné que los modelos que mejor

describen el comportamiento no lineal del poliacetal sometido a tension son el de Marlow vy el

Polinomial grado 2.
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Figura 13. Procedimiento propuesto para simulacion de materiales con modelos hiperelasticos [46].

3.2.2 MODELO DINAMICO

La parte dinamica del modelo incluye el acoplamiento del diente y la cadena, esto
considera que el eslabon se encuentra en el lado tenso instantes antes de tener contacto con el
diente de la catarina motriz. Se considera el acoplamiento de los primeros 3 rodillos. Las
condiciones de frontera del modelo se muestran en la Figura 14, se considera la fuerza de
tension como en la parte estatica (3). Para obtener la rotacion a una velocidad angular en el
modelo, se coloca un punto de referencia en el centro de la catarina motriz al cual se le asigna

la velocidad angular requerida (2). De acuerdo con el modelo estatico de tension, se logra
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realizar este modelo simétricamente en el plano xy, adjuntando las condiciones apropiadas

paraello (1).

(1)

SIMETRIA EN EL PLANO XY
U3=UR1=UR2=0

FUERZA DE TENSION
(3)

(2) ;
VELOCIDAD ANGULAR

Figura 14. Condiciones de frontera del modelo dindmico

Se aplicaron condiciones de contacto entre el eslabén interno y el perno (3), entre el
perno y el eslabon externo (4) y de igual manera contacto entre los dientes de la catarina
motriz y los rodillos de los eslabones internos, para esto se utilizd el algoritmo de contacto
penalty. En relacion con la velocidad angular de la catarina motriz, se simul6 el tiempo
necesario para que se lograra el acoplamiento hasta el 4° rodillo del modelo. Considerando
que el fendmeno de interés es el comportamiento del eslabédn interno al contacto, y teniendo en
cuenta la diferencia de rigideces entre los materiales, se concluyé en la factibilidad de modelar

los elementos a excepcidn del de interés como elementos rigidos.

La malla utilizada se muestra en la Figura 15, con un total de 2580 elementos y 3768
nodos para los eslabones externos, 7670 elementos y 10358 nodos para los eslabones internos,
6208 elementos y 7128 nodos para los pernos y finalmente 25662 elementos y 30568 nodos
para la catarina motriz, dando un total de 81541 elementos y 100573 nodos en el modelo.
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Figura 15. Malla del modelo dindmico.

Como punto de partida se consideraron las condiciones de velocidad y tension
maximas recomendadas por el fabricante [15] mostradas en la Tabla 4. Existe posteriormente
variacion en cuanto a la tension inicial en el eslabon externo de la cadena y la velocidad de

rotacién de la catarina motriz.

Para determinar la variacion que existe en la presién de contacto en cada acoplamiento
en funcién del &ngulo de rotacion de la catarina, se realizé un monitoreo en la interaccion en la
cual se defini6 el contacto rodillo — diente. De esta manera se logra la comparacion de la
magnitud de la fuerza normal del contacto generado en el primer instante del acoplamiento

con respecto al segundo acoplamiento existente en el movimiento.

Como propuesta para la disminucién de la fuerza normal generada por el acoplamiento
diente-cadena se plantearon modificaciones geométricas en el eslabén interno de la cadena,
como propuesta base se planted una similitud en el disefio de un rodillo tipo barril como el
mencionado por Martinez [19], con variaciones en el radio de curvatura y manteniendo el

diametro maximo y minimo como se menciona en laTabla 5.

Tabla 5. Dimensiones del rodillo tipo barril.

Rodillo tipo barril

H [mm] Dmin [mm] Dmax [mm] Dcurv [mm]
7.95 7.82 7.92 158.03
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De igual manera para la disminucion de fuerzas provocadas por el contacto en el
acoplamiento cadena-catarina y la atenuacion de la concentracion de esfuerzos descritos en la
Figura 7 se realizo una reduccion inicial del radio del rodillo del eslabon interno. Esto con la
finalidad de afectar el contacto entre ambos elementos mediante el cambio de la rigidez de uno
de ellos. Esta consto en la disminucion de 0.3 mm con respecto del radio original del mismo.
En el Anexo D se presenta la matriz de rigidez para el eslabdn interno sin modificacion de

geometria y para una reduccion de 0.3 mm de radio.

‘__ r:-;__A - @ 4.05 i
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J | 7z
A SECCION A-A

Figura 16. Medidas del rodillo modificado.

En la Figura 17 se muestra la comparacion del elemento original de la cadena y el
propuesto en esta investigacion con una disminucion de radio de 0.3 mm. Se observa que las
gréficas no presentan una diferencia considerable, esto debido a que el cambio geométrico no
modifica considerablemente la rigidez a tension que aportan los rodillos al eslabén interno. La
respuesta del elemento sometido a una fuerza de tension se presenta de manera similar, debido
a que la seccion en la cual el eslabon interno falla continGa siendo la secciobn con menor

rigidez en el elemento.
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Figura 17. Comparacion de fuerza - desplazamiento para geometria original y con cambio geométrico de 0.3 mm de radio.

Posteriormente para comprender la relacién que existe entre la variacion de los
diametros del rodillo las fuerzas normales de contacto y la distribucion de esfuerzos, se
realizaron cambios de radio posteriores, de 0.1 mm y 0.5 mm; de esta manera se pretendid
observar alguna tendencia en la variacion de estos parametros. Por practicidad y para futuras
referencias en esta investigacion, a dicha propuesta se le denomina rodillo modificado.

3.2.3 MODELO DE IMPACTO

El modelado del impacto se realizé con un corte simétrico en el plano xy como se
justifico en los modelos anteriores. Considerando que la importancia de este modelo es
analizar el fendmeno del primer impacto consecuente del acoplamiento entre el rodillo y el
diente de la catarina motriz, este modelo se logré reducir, tal que, constd de 2 mitades del
eslabon externo, un eslabon interno, dos pines y una doceava parte de la catarina motriz. Se
model6 el instante en el cual el diente de la catarina motriz entra en contacto por primera vez
con el eslabdn interno (rodillo). Para este analisis se utilizd el método explicit, y se usaron el
mismo tipo de elementos que para los anteriores modelos (C3D8R). Las condiciones de
frontera del modelo se muestran en la Figura 18, en una mitad de eslabon externo se presenta
la fuerza de tension (de igual manera que en la parte cuasi estatica). Por el contrario, en la
segunda mitad de eslabon externo se restringe todo movimiento a excepciéon del

desplazamiento en el eje X, esto para simular el movimiento de la cadena. Debido a la simetria
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se requirié una restriccion en el desplazamiento perpendicular al plano de la restriccion, de
igual manera el impedimento de las rotaciones en los ejes X y y.

FUERZA DE TENSION

s /
SIMETRIA

VELOCIDAD ANGULAR

Figura 18. Condiciones de frontera del modelo de impacto

La malla utilizada se muestra en la Figura 19, con un total de 1269 elementos y 1892
nodos para los eslabones externos, 7065 elementos y 9410 nodos para los eslabones internos,
6417 elementos y 7328 nodos para los pernos y finalmente 4438 elementos y 5504 nodos para
la catarina motriz, dando un total de 26875 elementos y 33354 nodos en el modelo.

ESLABON INTENRO

PIN

ESLABON EXTERNO

Figura 19. Malla del modelo de impacto

Para determinar la magnitud de la fuerza de impacto, se monitore6 la fuerza normal
que se genera en el contacto rodillo — diente. Esto en el primer instante en el que el diente de

la catarina hace contacto con el rodillo del eslabon interno por primera ocasion.

Este modelo numeérico se realizd con las variaciones geométricas propuestas en el
rodillo del eslabén interno. De igual manera, se considerd una variacion en la fuerza de
tension presente en el eslabén antes del acoplamiento. Con ello se analiz6 la diferencia
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existente entre los diversos parametros de estudio de esta investigacion, como son la fuerza de

contacto y los esfuerzos.
3.24 FRECUENCIAS NATURALES.

Se realiz un anélisis numérico de frecuencias naturales con la finalidad de observar la
existente variacion de esta frecuencia bajo diferentes configuraciones. Este analisis pretende
mostrar la influencia de cada elemento a la variacion de la frecuencia natural. Esto debido a la
rigidez que aporta cada elemento al sistema generando una rigidez compuesta. Se analizan por
separado los elementos, y en conjunto. Para ello, se realizan 3 modelos discretos los cuales
cuentan con configuraciones diferentes.

Los resultados obtenidos de los diferentes modelos se comparan para conocer la
influencia de cada uno en la frecuencia natural y rigidez del sistema completo. Esto se
describe en el capitulo 4.

El primer modelo consta de un eslabon interno de material plastico como se define en
los modelos anteriores. En la Figura 20 se muestra el elemento y se observa que no existe
restriccion alguna en el modelo, el cual se considera libre. EI modelo consta de un total de
19412 elementos y 24591 nodos. De esta primera configuracion se obtienen las primeras 40

frecuencias naturales del sistema.

@

Figura 20. Primer modelo de frecuencias naturales.
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El segundo modelo consta de un eslabon interno de material plastico y cuatro
eslabones externos colocados como se muestra en la Figura 21. En ella se muestra que los
elementos no tienen alguna restriccion, por lo que se considera un modelo libre. EI modelo
consta de un total de 35372 elementos y 46011 nodos. De esta configuracion se obtienen las

primeras 40 frecuencias naturales del sistema.

2

Y

A

2 X

Figura 21. Segundo modelo de frecuencias naturales.

El tercer modelo consta de un eslabén interno de material plastico y de dos pernos
colocados como se muestra en la Figura 22. En ella se muestra que los elementos no tienen
alguna restriccion, por lo que se considera un modelo libre. EI modelo consta de un total de
28052 elementos y 34987 nodos. De esta configuracion se obtienen las primeras 40

frecuencias naturales del sistema.

A

G 4

A

z X

Figura 22. Tercer modelo de frecuencias naturales, donde: 1) restricciones.

De igual manera, se realiza un modelo discreto con 9 elementos plasticos. Se pretende
observar las frecuencias naturales del sistema como un conjunto de elementos. La Figura 23

muestra como se encuentra acoplado el sistema, el cual presenta como restricciones todos los
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movimientos exceptuando el que se genera en el sentido de la fuerza aplicada y también en el
eje Z. Se obtienen las primeras 30 frecuencias naturales del sistema sin precarga y con
precarga de 100 N y 400 N. De igual manera, se sustituyen los elementos plasticos con
metalicos con la finalidad de observar la influencia de la rigidez del material. EI modelo
consta de 431121 elementos y 527421 nodos.

\
Fuerza N

z ‘J‘ X Fuerza

——————

Figura 23. Modelo discreto con 9 elementos plasticos.

Con lo que respecta a las modificaciones geométricas, se realizd un modelo discreto
para la obtencion de frecuencias naturales. EI modelo consta de un eslabon interno, el cual
tiene una reduccion de radio externo de 0.3 mm como se describe en la Figura 16. Esto con la
finalidad de comparar los resultados obtenidos de este modelo y del modelo 1 descrito
anteriormente y mostrado en la Figura 20.

La Figura 24 muestra el modelo discreto del eslabon interno de pléastico con reduccion
de 0.3 mm de radio externo. En ella se observa que el elemento no tiene alguna restriccién, por
lo que se considera un modelo libre. EI modelo consta de un total de 35634 elementos y 43550

nodos. De esta configuracion se obtienen las primeras 40 frecuencias naturales del sistema.

0

ﬂ‘

{

(\

Figura 24. Modelo discreto con eslabon interno modificado con reduccion de 0.3 mm de radio externo.
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3.3. PRUEBAS EXPERIMENTALES

Es necesario analizar el comportamiento de los materiales de la cadena y la influencia
del material plastico y su comportamiento no lineal, su rango de operacion, asi como
determinar la fuerza maxima de ruptura y localizacion de esta bajo cargas de tension. Para esto
se realiz6 un experimento en una maquina de ensayos universal Shimadzu AGX plus 100 kN,
5 kN, con una precision de tension de +1%, con una resolucién de 1/48 um y una velocidad de
0.0005 a 10000 mm/min.

Para realizar el montaje de la cadena en la maquina de ensayos universal se utilizaron 2
placas las cuales son disefio propio como se muestra en la Figura 25. Estas placas fungieron
como sujecion entre los eslabones de la cadena y la mordaza de la maquina de ensayos, y se
acoplaron a los extremos libres de la cadena. El plano correspondiente a la placa de sujecion

se presenta en el Anexo E.

La placa de sujecion entre la cadena y las mordazas de la maquina de ensayos universal
permite realizar las pruebas experimentales sin el efecto del momento flexionante generado en

el pin de la cadena.

Se realiz6 el montaje de la cadena en la maquina de ensayos como se observa en la

Figura 26, para lo cual se utilizaron 6 eslabones libre de plastico y posteriormente 1 eslabon de

4 -

pléstico.

Figura 25. Eslabones unidos a placas mediante seguros, donde: 1) Seguro, 2) Placa, 3) Eslabon interno, 4) Perno, 5)
Eslabon externo.
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La prueba se realiz6 a una velocidad de desplazamiento de 1 mm/min y se detuvo

instantes después que el material presentase ruptura.

Figura 26. Montaje de la cadena para prueba de rotura, donde: 1) Mordaza superior, 2) Placa de sujecion, 3) Mordaza

inferior, 4) Cadena con 6 elementos.

De la misma manera y bajo las mismas condiciones se realizaron pruebas de rotura con

un elemento de plastico sujeto como se muestra en la Figura 27.

Figura 27. Montaje de prueba de rotura con un elemento, donde: 1) Mordaza superior, 2) Mordaza inferior, 3) Eslabones

externos, 4) Eslabén interno, 5) Placa de sujecion.
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Capitulo 4
4. RESULTADOQOS

En el presente capitulo se muestran y describen los resultados de las simulaciones
numeéricas obtenidas mediante el software de elemento finito Abaqus y en la experimentacion
realizada en la maquina de ensayos universal Shimadzu AGX plus 100 kN, 5 kN, con una
precision de tension de +/-1%, con una resolucion de 1/48 um y una velocidad de 0.0005 a
10000 mm/min.

Como primer paso, se simularon completos los elementos de la cadena, es decir un
eslabon interno, la mitad de dos eslabones externos y 2 pernos, En la Figura 28 se muestra la

distribucioén de esfuerzos obtenidas de la simulacion numérica.

S, Mises

(Avg: 75%)
+6.836e+07
+6.371e+07
+5.907e+07
+5.443e+07
+4.979e+07
+4.515e+07
+4.051e+07
+3.586e+07
+3.122e+07
+2.658e+07
+2.194e+07
+1.730e+07
+1.266e+07

Figura 28. Distribucion de esfuerzos para eslabon completo, donde: a) Vista isométrica, b) Vista en plano YZ, c) Vista en
plano XY

Como se muestra en la Figura 28, la distribucion de esfuerzos presenta un
comportamiento simétrico en dos ejes diferentes. Con la finalidad de observar si es posible la
reduccién de la cantidad de elementos y el tiempo de cémputo del modelo discreto, se optd
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por la realizacion de un modelo simétrico en el plano Xy y posteriormente se comparé el
resultado con el modelo completo.

La Figura 29 presenta la comparacion entre ambos modelos y se observa que el
comportamiento en ambos modelos es similar, lo cual confirma que es factible el realizar
simétricamente los modelos obteniendo los mismos resultados. La finalidad de la
simplificacion del modelo es reducir el tiempo de computo necesario para la obtencién de

resultados.

Comparacién de modelos numéricos
T T T

3000 T

Modelo completo

® Modelo con corte simétrico

2500

2000

1000

500

0 i I L 1 L
0 0.5 1 1.5 2 25 3

Desplazamiento (mm)

Figura 29. Comparacion de modelos numéricos, completo y con un corte simétrico en el plano xy.

El modelo dindmico del acoplamiento y el correspondiente al impacto se realizaron con
un corte simétrico en el plano xy bajo condiciones maximas propuestas por el fabricante. El
fabricante recomienda que las condiciones de operacion a las que sea sometida la cadena no

sobrepasen lo mostrado en la Tabla 4.

La Figura 30 muestra la cadena con 6 elementos plasticos utilizada para las pruebas
experimentales y el modelo discreto de la cadena con 2 elementos plasticos con los cuales se
obtuvieron resultados numéricos. EI modelo discreto se realiza con un corte simétrico en el
plano Xy como se describe en la Figura 28. El eslabdn externo en el cual se aplica la fuerza de
tension presenta un corte simétrico en el plano yz, con la finalidad que en la cara plana del
corte sea aplicada la fuerza de tension del sistema. En el modelo discreto, los pernos y los
eslabones externos se definen como un cuerpo rigido, esto debido a que el material que
presentan estos elementos tiene un modulo de elasticidad mayor con respecto al del eslabon
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interno, con esto se concluye que la mayor deformacion se presentara en el elemento que
presente menor rigidez debido al material. El definir un cuerpo como rigido permite la
reduccion del tiempo de computo del analisis debido a que las zonas de interés se presentan en

el eslabdn interno de la cadena.

(a

innn|
H
T
=

sunun:
nsanns
jasaans

Figura 30. Comparativa de cadenas, donde: a) modelo discreto de la cadena con sus elementos, 1) Perno, 2) Eslabon
externo, 3) Eslabon interno y b) cadena real con sus elementos, 1) Perno, 2) Eslabon externo, 3) Eslabon interno.

Para el modelo de la cadena, con base en sus especificaciones geométricas el fabricante
recomienda la utilizacién de una catarina de 12 dientes. En la Figura 31 se muestra una
catarina de acero, de 12 dientes, la cual sirvié como referencia para modelar una seccion de
catarina con 5 dientes para la simplificacion del modelo discreto dinamico, esto debido a que
el andlisis representa el acoplamiento de 2 dientes de la catarina. Las medidas de la seccion de

la catarina corresponden a la catarina real.

Con base en lo descrito en la Figura 28, la catarina presenta un corte simétrico en el

plano xy, es decir, presenta la mitad del espesor real.

Figura 31. Comparativa de catarina, donde: a) catarina de 12 dientes real, b) representacion de fraccion de catarina real
para modelo discreto.
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La Figura 32 muestra en el acoplamiento entre la cadena y la catarina motriz de manera
real y la representacion del modelo discreto. Ambos precisan un instante antes a que el diente
sefialado (1) entre en contacto con el rodillo de la cadena. EI modelo discreto presenta un corte

simétrico en el plano xy y la catarina motriz es una fraccion de la real, con 5 dientes.

Figura 32. Comparativa de acoplamiento cadena-catarina, donde: a) catarina de 12 dientes real, b) representacién de
fraccion de catarina real para modelo discreto con elementos de la cadena.

En la Figura 33 se presenta la gréafica obtenida del modelo numérico a tension. En ella
se muestra la relacién existente entre la fuerza y el desplazamiento y se puede observar el
comportamiento no lineal del material plastico “Derlin 100NC” cuyo modulo de elasticidad es
de 2900 MPa utilizado por Martinez[19] en su investigacién. Debido a la incertidumbre con
respecto a las propiedades del material y a la falta de especificacion del proveedor en relacion
con el material plastico y sus propiedades mecéanicas, existe diferencia presente entre los
resultados de la prueba experimental a tension y numéricos con dicho material. Por ende, se
prosiguid a simulaciones numéricas con diferentes tipos de Polyacetal (ver detalles en anex C).

Estos materiales muestran diferentes médulos de elasticidad, densidad y curva
esfuerzo-deformacion. En esta investigacion se propuso el material “Derlin 500 AF” y “Derlin
500T” cuyos moédulos de elasticidad son 2800 MPa y 2300 MPa respectivamente con la
finalidad de encontrar una mayor proximidad entre los resultados obtenidos de las pruebas

experimentales y numéricamente.
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Modelo numérico a tension
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Figura 33. Gréfica de fuerza vs desplazamiento del modelo de tension.

La Figura 34 muestra la comparacion de las graficas obtenidas experimental y
numéricamente bajo las mismas condiciones de operacion (desplazamiento de 2.6 mm) con las

propiedades mecénicas del Polyacetal Derlin 500T.

2500 Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 500T
T T T T
REEREEEE Experimental
LLLLLLEY Numérico-500TMarlow
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.-"’L.
z e
& 1000 F -
% g ‘,.-
=
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500 ‘:' '.{:" .
#
e
o "
500 1 1 1 1
0 0.5 1 1.5 2 25
Desplazamiento (mm)

Figura 34. Comparacion numérica y experimental.
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En el Anexo C se presentan las comparaciones entre las graficas obtenidas
numericamente para cada material y de la prueba experimental descrita en el capitulo 4. En la
Figura 34 se observa una diferencia de aproximadamente 1.15% en el valor maximo de la
fuerza a ese desplazamiento. La existente diferencia entre las curvas se atribuye al
desconocimiento real del material plastico. Con base en los resultados obtenidos, se concluye
que el Polyacetal Derlin 500T [47] es quien presenta una menor diferencia porcentual entre los
resultados numéricos y los obtenidos de la prueba experimental a tensién, con respecto al
“Derlin 100NC” [40] y “Derlin 500 AF” [48].

En los modelos numéricos que posteriormente se presentan se emplea como material

plastico el Polyacetal Derlin 500T.

El acoplamiento generado a causa de la rotacion de la catarina motriz es representado
en el modelo dindmico como se describe en el capitulo 4. Ante el primer contacto causado por
el acoplamiento entre el eslabon interno de la cadena y el diente de la catarina se genera una
distribucion de esfuerzos como se muestra en la Figura 35. En ella se aprecia que existen
concentraciones de esfuerzos altas en el borde externo del orificio con respecto a las demas
concentraciones del mismo elemento, esto se debe al contacto que se genera entre el eslabon
interno de la cadena y el perno. Sin embargo, la concentracion maxima de esfuerzos se
encuentra en la parte posterior del elemento, esto en la zona de contacto entre el rodillo del

eslabon interno de la cadena y el diente de la catarina, con un valor de 26.14 MPa.

U, u2 U, U1l S, Mises
+6.979e-04 -1.017e-02 (Avg: 75%)
+6.247e-04 -1.021e-02 +2.626e+07
+5.515e-04 -1.024e-02 +2.409e+07
+4.783e-04 -1.028e-02 +2.191e+07
+4.051e-04 -1.032e-02 +%<ggge+g;
+3.318e-04 -1.035e-02 115396107
+2.586e-04 -1.03%e-02 113220407
+1.854e-04 -1.042e-02 Flj3serds
+1.122e-04 -1.046e-02 B +1-10de+07
+3.896e-05 -1.050e-02 16 e04er06
-3.425e-05 -1.053e-02 1423061086
-1.075e-04 -1.057e-02 123466406
-1.807e-04 -1.061e-02 +1.716e+05

Figura 35. Eslabon interno, donde: a) Deformaciones en Y, b) Deformaciones en X, ¢) Distribucion de esfuerzos (Von Mises).
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El Anexo F describe la deflexion presente en el rodillo del eslabén interno de la
cadena. Esta deflexion es provocada por la fuerza que genera el diente sobre el rodillo. Se

muestra una diferencia porcentual entre el resultado numeérico y el analitico del 6.7%.

La Figura 36 muestra los esfuerzos de contacto mayores generados en el eslabon
interno de la cadena en el instante en que éste entra en contacto con el diente de la catarina
motriz, estos ocurren entre el diente de la catarina y el rodillo del eslabon interno de la cadena.
Se presenta con un valor de 66.7 MPa.

CPRESS
+6.678e+07
+6.122e+07
+5.565e+07
+5.009e+07
+4.452e+07
+3.896e+07
+3.339e+07
+2.783e+07
+2.226e+07
+1.670e+07
+1.113e+07
+5.565e+06
+0.000e+00

Y

z\l,x

Figura 36. Esfuerzos de contacto entre el eslabon interno (plastico) y el diente de la catarina motriz.

En el instante que comienza el acoplamiento entre el eslabdn interno de la cadena y la
catarina, se genera una fuerza normal entre el rodillo del eslabén interno de la cadena vy el
diente de la catarina, la cual varia en funcion a la posicion angular dada por la rotacion de la
catarina motriz. A su vez, el area de contacto también varia en funcion a la posicion angular de
la catarina motriz. Esta variacion en funcion de la posicion angular se presenta debido a que el
primer diente de la catarina en entrar en contacto con la cadena ejerce una mayor fuerza,
consecuentemente el segundo diente en entrar en contacto presenta una fuerza menor con
respecto al primero [27]. Después de dar un giro de aproximadamente se genera el contacto
entre el diente de la catarina y el rodillo del eslabdn interno. Con base en esto, la fuerza de
contacto a 5 grados de giro representa un valor de 97 N, aumentando este valor cuando la
catarina presenta un giro de 10 grados, dando un valor de aproximadamente de 158 N. La
variacion del area de contacto con respecto de la posicion angular de la catarina a 5 y 10
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grados es 4.3x107°m? y 4.6x107°m? respectivamente. Con esto se observa que en el

momento que se encuentre la mayor fuerza de contacto se presenta la mayor area de contacto.

La Figura 37 muestra la variacion de la fuerza normal de contacto con respecto a la
rotacion de la catarina motriz en el primer rodillo acoplado. En ella se puede apreciar como
aumenta y decrece segun la posicion angular que presenta la catarina motriz al giro sin perder
el contacto entre el diente y el rodillo de la cadena. Se presenta una fuerza de 160 N al primer
contacto producido.

Rodillo original
180 T T T T T

Rodillo cilindrico

160

-

B

o
T

Fuerza Normal de Contacto (N)

40

20

D 1 1 1 1 1 1 1 1
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45
Angulo (Grados)

Figura 37. Variacion de la fuerza de contacto en el acoplamiento en funcién del angulo de giro.

La literatura menciona [27] que para el caso de un acoplamiento cadena-catarina, el
primer elemento en acoplarse recibe una mayor fuerza normal en el contacto en comparacion
con los acoplamientos subsecuentes presentes en la rotacién de la catarina motriz como se
muestra en la Figura 38. En ella podemos observar que en el acoplamiento del segundo rodillo
de la cadena se presenta con una fuerza menor a 80 N. Pasados 10 grados después del
acoplamiento de ambos rodillos respectivamente, la fuerza normal del contacto para el
primero rodillo presenta un valor de 160N, por el contrario, el segundo rodillo bajo las mismas

condiciones después de su acoplamiento presenta un valor de aproximadamente 83 N.

64



Rodillo original
180 T T T T

Primer rodillo
==+==x2x Segundo rodillo i

160 -

=y

£

o
T

Fuerza Normal de Contacto (N)

0 [ I} ol J ': 1 1 1 1
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45
Angulo (Grados)

Figura 38. Comparacion de fuerzas normal de contacto.

La Figura 39 muestra la variacion del area de contacto precedida del acoplamiento
entre el primer rodillo y el diente de la catarina motriz al girar de su posicion original a 40
grados. La variacion del area de contacto se genera debido a diversos factores, entre los cuales
se destacan la geometria presente en el diente de la catarina. Esta geometria propicia que al
estar en rotacion la catarina la zona de contacto entre el diente y el rodillo se modifique. En la
grafica se muestra un contacto continuo, sin embargo, la zona de contacto no es continua.
Aunado a esto, el desplazamiento existente entre el rodillo de la cadena y la catarina propicia

este cambio en la zona de contacto.

La variacion existente en la fuerza generada en el contacto cadena y catarina
contribuye a que el area de contacto varié con respecto a la rotacion de la catarina, debido a
que, aunque se plantea una fuerza de tension inicial constante en la cadena, esta fuerza varia
con respecto a los acoplamientos generados. Al igual que la fuerza de contacto, la fuerza de

tension en la cadena varia con respecto al primer contacto.
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Figura 39. Variacion de area de contacto.

Para tener un punto de referencia de los resultados, se aplico la teoria de contacto de

Hertz. Se realiza la comparacion de los resultados numéricos obtenidos para el area de

contacto consecuente al acoplamiento. Tomando la ecuacion (11) descrita en el capitulo 3, se
tiene:

2 m;y m,

L

a= |—+—
T

B 4)

Donde el resultado para el ancho huella de contacto es:

a=0.218 mm

Teniendo como resultado numérico un area de contacto con valor de 4.6x10~%m?, en

la zona mostrada en la Figura 40.

66



Area de contacto

Figura 40. Zona de contacto.
Se obtiene el ancho de huella despejando la siguiente expresion:
A=2ax*L

Donde:
A = Area de contacto
a = ancho de huella de contacto
L = longitud del elemento

Obteniendo como resultado numérico para el ancho de huella:

a=0.28mm

(14)

Se observa una diferencia porcentual de 22% entre ambos resultados. Teniendo como

consideracion que las ecuaciones de Hertz no incluyen la friccion en el sistema.

El segundo rodillo en entrar en contacto con un diente de la catarina motriz presenta

una menor area de contacto con respecto al rodillo precedente. Esto debido a que con forme se

acoplen los dientes de la catarina con los eslabones de la cadena la fuerza en el diente

siguiente es menor a causa de los acoplamientos anteriores. Dicho fendmeno se presenta en

Figura 41.
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Figura 41. Comparacion de areas de contacto entre primer y segundo rodillo.

Considerando los resultados anteriores y como propuestas para atenuar la
concentracion de esfuerzos que se localizan en la zona de contacto producida por el eslabén
interno de la cadena y el diente de la catarina motriz, se propuso un cambio de geometria del
Ilamado rodillo (eslabdn interno). Consistio en una geometria base tipo barril con medidas
mostradas en la Tabla 5 (ver capitulo 3). De la misma manera una propuesta de reduccion de
diametro mostrado en la Figura 16 (ver capitulo 3) con la finalidad de realizar una
disminucion en la rigidez del elemento plastico y de igual manera modificar la zona de

contacto.

La rigidez de un elemento depende de algunos parametros como se presentd en el
capitulo 3. Con base en esto y con la finalidad de realizar un cambio de rigidez en el elemento
plastico se propusieron los cambios geométricos mencionados en el parrafo anterior. Un
cambio de rigidez representa que el elemento sea mas flexible con respecto al elemento
original, esto permite modificar la zona de contacto entre el rodillo de pléastico y el diente de la
catarina motriz. Por lo tanto, la modificacion geométrica, causa cambios en los esfuerzos de

contacto entre elementos.
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El rodillo tipo barril tiene una distribucion de esfuerzos como se muestra en la Figura
42 con un valor maximo de 16.36 MPa. La zona con mayor concentracion de esfuerzos en el

elemento se presenta en el borde externo del orificio, en donde existe contacto con el perno.

S, Mises a) U, U1 b) U, U2 C)

(Avg: 75%) -3.491e-03 +7.900e-04
+1.636e+07 -3.515e-03 +7.412e-04
+1.501e+07 -3.539e-03 +6.925e-04
+1.366e+07 -3.563e-03 +6.437e-04
+1.231e+07 -3.587e-03 +5.949e-04
+1.096e+07 -3.612e-03 +5.462e-04
+9.608e+06 -3.636e-03 +4.974e-04
+8.256e+06 -3.660e-03 +4.486e-04
+6.905e+06 -3.684e-03 +3.998e-04
+5.554e+06 -3.708e-03 +3.511e-04
+4.202e+06 -3.733e-03 +3.023e-04
+2.851e+06 -3.757e-03 +2.535e-04
+1.499e+06 -3.781e-03 +2.048e-04
+1.480e+05

Figura 42. Distribucion de esfuerzos para el rodillo tipo barril.

En la Figura 43 se muestra la presion de contacto generada en el instante del
acoplamiento entre el primer diente de la catarina motriz y el rodillo tipo barril. El valor de
esta presion de contacto es de 49.14 MPa. La variacion existente en la presion de contacto en
el rodillo sin cambio geométrico y el rodillo tipo barril es debido a que se modifica la zona de
contacto entre el elemento y el diente de la catarina, como se describe en el capitulo 2.

CPRESS
+4.914e+07
+4.505e+07
+4.095e+07
+3.680e+07
+3.276e+07
+2.867e+07
+2.457e+07
+2.048e+07
+1.638e+07
+1.220e+07
+8.190e+06
+4.095e+06
+0.000e+00

Max: +4.914e+07

Elern: ACETALCOMPLETOBARRIL_1,5807
Node: 7347

Figura 43. Presion de contacto en elemento tipo barril.
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La Figura 44 presenta la distribucion de esfuerzos en el eslabdn interno de la cadena.

Esta distribucién se suscita en el instante del contacto del rodillo con el diente de la catarina.

El eslabdn interno tiene una reduccién de 0.3 mm de radio externo del rodillo. Se observa que

el esfuerzo maximo en el elemento es de 25.03 MPa y se encuentra en la zona donde ocurre el

acoplamiento, es decir, la parte del rodillo.

S, Mises a)

(Avg: 75%)
+2.503e+07
+2.296e+07
+2.088e+07

+1.672e+07
+1.464e+07
+1.257e+07
+1.049e+07
+8.412e+06
+6.334e+06
+4.257e+06
+2.179e+06
+1.015e+05
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u, U2
+9.908e-04

L +6.444e-04

- +5.867e-04
+5.290e-04
+4.713e-04
+4.135e-04
+3.558e-04
+2.981e-04

c)

Figura 44. Distribucion de esfuerzos de geometria modificada con 0.3 mm de radio externo, donde: a) distribucién de
esfuerzos (Von Mises), b) desplazamientos en X, c) desplazamientos en Y.

La presion de contacto generada en el instante del acoplamiento resulta ser de una

magnitud de 44.6 MPa como se observa en la Figura 45. Esto se debe a que con la reduccion

del radio externo del rodillo se modifica el area de contacto entre éste y el diente de la

catarina. El area se reduce con respecto a la del rodillo sin cambio geométrico.

CPRESS
+4.461e+07
+4.089%+07
+3.718e+07
+3.346e+07
+2.974e+07
+2.602e+07
+2.231e4+07
+1.859%+07
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+1.115e407
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+0.000a4-00

Max: +4.4612+07
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Figura 45. Presion de contacto en el rodillo con modificacion de 0.3 mm de radio externo.
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En la Figura 46 se presenta la variacion de la fuerza normal en el contacto rodillo y
diente de la catarina motriz con respecto a la rotacion de ésta. En la grafica se muestra una

fuerza maxima de 150N consecuente del primer contacto producido.

Se observa que la fuerza aumenta y disminuye sin llegar a cero, esto se debe a que a lo
largo de la transmision no se pierde el contacto entre el rodillo y el diente de la catarina hasta
que se presenta un giro de 180 grados.

El contacto debido al acoplamiento comienza después de los 15 grados de rotacion de
la catarina motriz.

Rodillo modicado 0.3 mm
150 T T T T T T

Rodillo modificado 0.3mm|

100 [

Fuerza Normal de Contacto (N)

0 . L ! 1 1
0 5 10 15 20 25

Angulo (Grados)

45

Figura 46. Variacion de la fuerza normal del contacto en el rodillo con modificacion de 0.3 mm de radio externo.

En la Figura 47 se presenta la variacion del &rea de contacto entre el rodillo y diente de
la catarina motriz con respecto a la rotacion de ésta. El area de contacto presenta un caracter

similar a la variacién de la fuerza de contacto mostrado en la Figura 46.
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Figura 47. Variacion del area de contacto en el rodillo con modificacion de 0.3 mm de radio externo.

En la figura Figura 48 se presenta la distribucion de esfuerzos en el elemento con

modificacion de 0.1mm de radio externo. Justo en el momento del primer contacto producido

por el acoplamiento con el diente de la catarina motriz. En este instante se presenta un

esfuerzo maximo de 24.39 MPa. El esfuerzo méximo se presenta en el borde del orificio en el

que se acopla el perno al eslabén interno.

S, Mises

(Avg: 75%)
+2.439e+07
+2.242e+07
+2.044e+07
+1.847e+07
+1.64%9e+07
- +1.452e+07
- +1.254e+07
+1.057e+07
+8.595e+06
+6.621e+06
+4.646e+06
- +2.672e+06

+6.974e+05

a) U, ut b) u, u2
-3.943e-03 +9.484e-04
-3.976e-03 +8.837e-04
-4.009e-03 +8.190e-04
-4.042e-03 +7.543e-04

- -4.075e-03 +6.896e-04
-4.108e-03 - +6.249e-04
-4.141e-03 +5.602e-04
-4.174e-03 +4.955e-04
-4.207e-03 +4.308e-04
-4.240e-03 +3.661e-04
-4.273e-03 +3.014e-04
4.306e-03 +2.368e-04
-4.339e-03 +1.721e-04

c)

Figura 48. Resultados obtenidos de modelo modificado con reduccion de 0.1 mm de radio externo, donde: a) distribucion de

esfuerzos, b) desplazamientos en X, c) desplazamientos en Y.
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La comparacion de los resultados para las condiciones geométricas propuestas de;
rodillo tipo barril, rodillos con reduccion de radio externo y rodillo cilindrico original se
muestran en la Tabla 6. En ella se presentan los esfuerzos obtenidos, el area y la fuerza de
contacto. Los resultados presentados son al instante del acoplamiento entre el diente de la

catarina motriz y el primer rodillo en cada caso particular.

Tabla 6. Resultados de esfuerzos para el eslabon interno.

Resultados en el eslabén interno
Condicion Esfuerzo de VVon Mises [MPa] Presién de contacto [MPa]
Original 26.14 66.7
Barril 16.36 49.14
Modificado 0.1mm 24.39 65
Modificado 0.3mm 253 4461
Modificado 0.5 mm 30.5 98.97

De los resultados anteriores se muestra que existe una disminucion en el esfuerzo
global. Para el caso de la geometria tipo barril un decremento de 37% con respecto de la
geometria original. Para el caso de la geometria con cambios de radio externo existe un

decremento de 3% con respecto a la geometria original.

En lo que respecta a la presion de contacto generada al instante del primer
acoplamiento rodillo-diente, se observa disminucién en los valores. En el caso del rodillo tipo
barril existe un decremento de 52% en el valor de este esfuerzo de contacto. Para el caso del
rodillo con reduccion de diametro de 0.3 mm existe un decremento del 55%. El elemento con
mayor reduccion de radio externo con respecto al original presenta un menor decremento en la
presion de contacto, esto debido al cambio de rigidez presente en el sistema. Los esfuerzos
maximos de contacto se presentan para todos los casos en la zona en la cual el diente de la

catarina se acopla con el rodillo de la cadena.

La disminucion de los valores de esfuerzos se debe al cambio de rigidez presente en el
sistema. Este cambio de rigidez se propicia al modificar geométricamente el rodillo del

eslabon interno de la cadena. Los cambios geométricos influyen en la rigidez de contacto
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existente entre los elementos. La zona de contacto cambia debido la rigidez de contacto, lo
cual conlleva a tener una mayor o menor presion en la zona de contacto. De igual manera, el

area de contacto varia respectivamente con el cambio de la zona de contacto.

Los cambios geométricos propuestos permiten la disminucion de la rigidez del eslabén
interno y, por tanto, el cambio en la rigidez de contacto entre elementos. Este cambio da como

resultado la disminucion de los esfuerzos y presiones de contacto.

Los resultados experimentales de la prueba de rotura a tension de la cadena con seis
elementos de plastico se muestran en la Figura 49. En ella se puede observar que el fallo de la
cadena se presenta en el segundo eslabédn interno, tomando como referencia la sujecion
proporcionada por la mordaza de abajo. La rotura se presenta en el eslabon cuya rigidez es

menor en el elemento.

Figura 49. Rotura del elemento de la cadena, donde: 1) Eslabon externo, 2) Eslabon interno, 3) Perno, 4) Zona de rotura.

Para la realizacion de estas pruebas fue necesaria la elaboracion de dos placas cuya
funcién fue de mejorar la sujecion entre la cadena y las mordazas de la maquina universal de
ensayos. El plano de estas placas se presenta en el Anexo E. En el capitulo 3 se describe el
montaje de la cadena utilizando las placas de sujecion.

La gréafica presente en la Figura 50 muestra la relacién existente entre la fuerza y el
desplazamiento en la prueba experimental de rotura para la cadena de 6 elementos plasticos.
En ella se observa el comportamiento no lineal del material y la fuerza necesaria para que el
elemento falle. Esta fuerza tiene un valor aproximado de 2040 N y presenta un desplazamiento
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de 14.4 mm. Este desplazamiento incluye los cambios de la cadena, es decir, los ajustes
presentes debido a la existencia de claros entre los elementos, de igual manera las tolerancias
existentes, después de esto, también esta considerado el propio cambio del elemento debido a

la fuerza de tension aplicada.

2500 Prueba experimental de rotura con 6 elementos
T T

6 elementos

2000

1500

Fuerza (N)
=
o
o

500

-500 L 1
0 5 10 15

Desplazamiento (mm)

Figura 50. Gréfica de rotura para cadena de 6 elementos plasticos.

La Figura 51 muestra la gréfica fuerza-desplazamiento obtenida en la prueba de rotura para un
elemento de pléastico. En ella se observa que el elemento falla a 3.7 mm de desplazamiento con
una fuerza de 2140 N.

Prueba experimental de rotura con 1 elemento
2500 T T T T T

1 elemento

2000 - g

1500 - 7 7

1000 |- / e
soo - / -

500 I ! 1 I I 1
0 05 1 1.5 2 25 3 35

Desplazamiento (mm)

Fuerza (N)

Figura 51. Gréfica de rotura de 1 elemento.
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La Figura 52 muestra la zona mayor de concentracion de esfuerzos en donde se
produjo la fractura del elemento. Esta rotura se presenta en la zona cercana al cambio de
seccidn, la razén de este fendmeno es la menor rigidez existente en la placa intermedia en la
cual se produce la fractura con respecto a los rodillos del eslabon interno. De igual manera, se

realizaron pruebas a tensién con diferentes configuraciones detalladas en el Anexo B.

Placas para la sujecién

Figura 52. Rotura de un elemento.

La Figura 53 presenta la distribucion de esfuerzos en el eslabon de pléstico sometido a
tension. En ella se muestra una mayor concentracion de esfuerzos en la zona de cambio de
seccién. En la prueba experimental, dicha zona es la que presenta rotura en el elemento. Esta
falla se presenta en una zona con cambio de seccion en el elemento. Dicha zona presenta una

menor rigidez con respecto a la rigidez que aportan los rodillos al elemento de plastico.

Mayor concentracion

Figura 53. Distribucion de esfuerzos del elemento a tension.
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Para la obtencion de frecuencias naturales se realizaron modelos discretos los cuales se
describen con detalle en el capitulo 3. Parte de los resultados numéricos obtenidos de los
diferentes modelos discretos de frecuencias naturales se muestran en la Tabla 7, para ver con

mayor detalle los resultados ver Anexo G.

La Tabla 7 compara algunas de las frecuencias naturales presentes en cada uno de los
modelos presentados en el capitulo 3. EI modelo 1 corresponde a un eslabon interno, el
modelo 2, consta de un eslabdn interno y 4 eslabones externos; el modelo 3 corresponde a un
eslabon interno y dos pernos. De esta manera se puede observar que el modelo 2, descrito en

el capitulo 3 presenta frecuencias naturales con menor magnitud con respecto a los demas

modelos.
Tabla 7. Resultados numéricos de frecuencia natural.
Modelos con elemento plastico Modelos con elementos de metal
Modelo 1 Modelo 2 Modelo 3 Modelo 1 Modelo 2 Modelo 3
(Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz)
247.74 59.201 140.3 3 932.8 213.08 809.57
257.83 90.302 168.36 999.07 213.51 851.01
347.92 97.854 344.15 1321.9 231.40 1418.1
430.63 106.27 366.01 1631.4 292.92 1687.6

Las frecuencias naturales obtenidas de este analisis revelan que el modelo 3 el cual
consiste en un eslabon interno y dos pernos tiene mayores frecuencias que el modelo 2.
Teniendo estos modelos como similitud la presencia de un eslabon interno, se deduce que los
pines presentan mayor influencia en la frecuencia natural con respecto a los eslabones
externos. Estos resultados mantuvieron la tendencia de que el modelo 3 tuviese mayores

frecuencias naturales contemplando el eslabon interno de la cadena como elemento metalico.
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A continuacién, se presenta en la Figura 54 el modelo discreto de la cadena y 2 de sus

frecuencias naturales para las tensiones de 100, 200, 300 y 400 N.

Tabla 8. Resultados numéricos de frecuencia natural para modelo con 9 elementos plasticos.

Modelo con 9 elementos plasticos.
Fuerza de Frecuencia Natural (Hz) %
tension (N) <y

100 58.17 62.96

200 58.98 63.87

300 59.77 64.77

400 60.55 65.65

€ (erlertine)
500 61.30 66.51

Figura 54. Frecuencia natural de modelo con 9 elementos.

La expresion para obtener la frecuencia natural relaciona la rigidez y la masa del
sistema como se describe en el capitulo 2. Al modificar alguno de estos pardmetros, la
frecuencia natural cambia. Con base en los resultados presentados en la Tabla 8 y tomando en
cuenta que al sistema no se le agrega ni resta masa se concluye que la variacién de la
frecuencia natural estd dada directamente al aumento de la fuerza de tension. Aumentar la
fuerza de tensidn en el sistema, propicia que su rigidez aumente. ElI cambio de la rigidez
geomeétrica se presenta debido a que la fuerza de tension en el sistema provoca que exista una
variacion en la longitud de elemento. Para que no se presente una variacion en el volumen del
elemento al cambiar su longitud, es preciso que el area de la seccion transversal se vea
afectada. El disminuir el area de la seccion transversal, propicia que la rigidez geométrica del
elemento aumente. Por lo tanto, a mayor precarga, mayor seré la rigidez en el sistema y por lo
tanto mayor la frecuencia natural, como lo muestran los resultados de las pruebas

experimentales.
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De igual manera, se realiz6 un modelo numérico del sistema con 9 eslabones internos

de la cadena considerandolos elementos metalicos con precarga de 400N. De esta manera se

observo la variacion de la frecuencia natural debido a la rigidez del material. La Tabla 9

muestra la comparacion del sistema con elementos de plastico y elementos de metal (ver

detalles en anexo H).

Tabla 9. Comparacion de frecuencias naturales para sistema con elementos de plastico y elementos de metal.

Modos

Eslabon interno de metal.

Frecuencias Modo
naturales
(Hz)
34.38 4
58.96 8

[
= 137263E+05Freq = 58.965 (cycles/tme)
pinide

i ormation Scale Factor: +4.0002+00

Eslabon interno de

plastico.
Frecuencias Modo
naturales
(Hz)
13.91 4
23.51 7

= 23511 (cydesftime)

actor: +4.0002+00

En la Tabla 10 se muestran las frecuencias naturales obtenidas mediante los modelos

numéricos descritos en el capitulo 3. En ella se observa que el modelo con reduccion de radio

de 0.3 mm tiene una menor frecuencia natural con respecto al modelo con el eslabon interno

original. Esto se debe a que el cambio geométrico presente en el eslabon interno modifica la

rigidez del elemento.
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Tabla 10. Comparacion de frecuencias naturales.

Modelo Modelo con Modelo con Modelo con Modelo con
eslabdn interno de reduccion de radio eslabdn interno de reduccion de radio
plastico original externo de 0.3 mm metal original externo de 0.3 mm
Hz Hz Hz Hz
NGmer (H2) (H2) (H2) (H2)
de frecuencia

1 247.74 24753 931.8 932.8

2 430.63 425.1 1631.4 1612.8

3 493.32 489.62 1879.7 1867

Con base a los resultados mostrados en la Tabla 10, se obtuvo la rigidez del elemento

de cada modelo. Esto con la finalidad de conocer el porcentaje de la variacion de la rigidez del

elemento.

Despejando de la ecuacion 20, se obtiene:

Donde,

2

k= w;*m

Wn = frecuencia natural del sistema.

m = masa del sistema.

Para conocer la masa del eslabdn interno, se procedio6 a pesar el elemento, dando como

resultado que la masa del eslabon interno original de la cadena es de 2 g. Para lo que respecta

a la masa del elemento con reduccién de 0.3 mm de radio externo se calculd teniendo en

cuenta su densidad y volumen, dando como resultado 1.87 g. Entonces:

k = 247.2% % 2x1073

k =122.21 N*m

Para el elemento con reducciéon de 0.3 mm de radio externo tenemos:
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k = 247.53% x 1.87x1073
k =114.57 N*m

Esto representa una diferencia de 6.25% entre las rigideces de uno y otro elemento de

plastico con lo que respecta a la primera frecuencia natural con forma modal flexionante.

El modelo discreto de impacto descrito en el capitulo 3, se realiza con la finalidad de
observar la variacion de la fuerza de impacto. Esto sometiendo el sistema a diferentes fuerzas

de tension.
En la Figura 55 se muestran los resultados obtenidos numéricamente de la fuerza que

se genera al impactar el rodillo con el diente de la catarina bajo diferentes cargas de tension.

Esto permite observar la variacion que existe en la magnitud de la fuerza de impacto

con respecto a la precarga a la cual se somete el sistema. Teniendo como Unica variacion en el
sistema la fuerza tensién, se concluye que, a una mayor precarga, una mayor fuerza de

impacto. Esto se debe a que el aumentar o disminuir la precarga en el sistema, modifica de

igual manera su rigidez.
Comparacion de fuerzas de impacto
1400 T T T T T T T T
=—=== 220N
440N
1200 PUFEERER BRI SRS SR Ry m s prrsr e o LU 660N |
1000 [ S Tt B
g 800 P =
8 .
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L ‘ \
600 [ 7 \ 4
'/ \\
Fia
A )
400 |- i \ 8
," Y
,; \.\\
200 s 5 : 1
l! \‘ H
] \
3 'I \‘
/ ! "
0 | ! 1 & o i ) L iy
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 45
Desplazamiento (mm) <1074

Figura 55. Comparacion de fuerzas normales de contacto a diferentes tensiones
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La tabla # presenta las fuerzas resultantes del modelo discreto de impacto con el

sistema sometido a diferentes fuerzas de tension.

Tabla 11. Fuerzas de impacto para diferentes fuerzas de tension.

Fuerza de tension Fuerza de impacto
(N) (N)
220 700
440 1000
660 1300

Teniendo como conclusién que el aumentar la fuerza de tension en el sistema, aumenta
la fuerza de impacto entre elementos, se someten los elementos con cambios geométricos a
condiciones de impacto. El rodillo original, tipo barril y el rodillo con reduccion de 0.3 mm de
radio externo se someten a un impacto con un diente de la catarina motriz bajo las mismas

condiciones de carga de tension y velocidad angular descritas en el capitulo 3.

La gréafica presente en la Figura 56 muestra la comparacion de la fuerza que se genera
debido al primer contacto existente entre el rodillo del eslabon interno de la cadena y el diente
de la catarina motriz. Esto para la geometria original, el rodillo tipo barril y el rodillo con

reduccion de 0.3 mm de radio externo.

Comparacion de fuerzas de impacto
700 T 7 T T T T

==== Rodillo original
Rodillo barril
Rodillo modificado 0.3mm

600 -

100 [

0 05 1 15 2 25 3 35 4
Desplazamiento (mm) %10

Figura 56. Fuerza producida en el acoplamiento
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En la Figura 56 se observa que el rodillo original alcanza una fuerza de 694 N,
mientras que el rodillo tipo barril muestra 598 N de fuerza debido al impacto. Por el contrario,
el rodillo modificado presenta una disminucion del 14% con respecto al rodillo original, esto
quiere decir, una fuerza de 595N. La disminucion de la fuerza de impacto en los elementos se

debe a la reduccion de la rigidez en ellos causada por el cambio geométrico.

4.1 DISCUSION DE RESULTADOS

Los resultados obtenidos por medio de las simulaciones numéricas del modelo cuasi
estatico a tension muestran la simetria existente en 2 planos (XY y YZ) y la viabilidad de la
realizacion de modelos con cortes simétricos descritos anteriormente en la Figura 28 (ver
capitulo 4). Debido a esto se logra la simplificaciéon del modelo discreto y con esto la

reduccion del tiempo de computo sin tener variaciones en los resultados del modelo.

La prueba experimental a tension se realizd para conocer y observar el comportamiento
del material. Con base en los resultados de la prueba experimental a tensién de un eslabén
interno, se eligio el modelo viscoelastico con mayor proximidad al comportamiento real del
material. Posteriormente en la comparacion de los resultados obtenidos experimental y
numéricamente se demuestra la similitud del material propuesto con el cual esta constituido el

eslabén interno de la cadena.

La prueba experimental a rotura se realiz6 con la finalidad de conocer la zona en donde
existe una mayor concentracion de esfuerzos en los elementos de la cadena. Se aprecia que la
falla ocurre en el eslab6n interno de la cadena, esto debido a que el material del cual esta
constituido tiene menor rigidez con respecto del eslabon externo y el perno. De la misma
manera la zona en la cual este elemento se rompe estd en el cambio de seccion, lo cual
produce una mayor concentracion de esfuerzos. La rotura para ambos casos (prueba de rotura
con 6 elementos y 1 elemento de plastico) se presenta en la misma zona. Esta es en donde el

area de seccion transversal es menor.

Las frecuencias naturales obtenidas numericamente muestran la influencia que

presentan los pernos es mayor con respecto a los eslabones externos. Esto debido a que el
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conjunto de elemento plastico y pernos presenta mayor frecuencia natural que el conjunto del

elemento pléastico y eslabones externos.

Con base en los modelos de frecuencias naturales de un solo elemento pléstico, se
observo la variacion que existe en la frecuencia natural por la influencia del cambio
geométrico propuesto (reduccién de 0.3 mm de radio externo). De igual manera se calculd la
diferencia porcentual existente entre las rigideces de los elementos en base a la frecuencia
natural obtenida. Se aplico la misma metodologia para la realizacion de este modelo
considerando el elemento como material metalico para comprobar la diferencia existente entre
las frecuencias naturales, dando como resultado que el elemento con modificacion presenta

menor rigidez y menor frecuencia natural que el eslabon con geometria original.

De los resultados obtenidos de la prueba de impacto en el rodillo sometido a diferentes
cargas de tension se observa el mismo fendmeno presente en el aumento de las frecuencias
naturales, a mayor carga de tension es mayor la rigidez del sistema. Lo cual resulta con una

mayor fuerza generada en el contacto.

Las modificaciones geomeétricas, consisten en la reduccion del radio externo del rodillo
como se muestra en la Figura 16 presentada en el capitulo 3. Esto con base en la literatura
[32], donde se muestra cémo varia la concentracion de esfuerzos de acuerdo al cambio de las
superficies en contacto como se aprecia en la Figura 7 mostrada en el capitulo 2. Esto debido
al cambio de rigidez de contacto entre los elementos, propiciada por la modificacién de la

zona de contacto.

El cambio geométrico no representa un cambio considerable a la rigidez a tension del
elemento. Esto con base en los resultados numéricos obtenidos del modelo a tension descrito
en el capitulo 4. Se somete a las mismas condiciones de carga, el rodillo original, el tipo barril
y el rodillo con reduccién de 0.3 mm de radio externo. Esto da como resultado lo mostrado en
la Figura 17 presentada en el capitulo 3. Sin embargo, estas modificaciones generan cambio
en la rigidez de contacto con el diente de la catarina motriz, dando como consecuencia la
disminucion en las fuerzas generadas en el contacto. En el caso de los cambios geométricos
con reduccion de radio externo, presentan también menores areas de contacto por relacion

geomeétrica.
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Las modificaciones geométricas aplicadas al rodillo del eslabon interno de la cadena
presentan una disminucion en el valor de los esfuerzos con respecto a la geometria original del
eslabon. El rodillo tipo barril, presenta un 37% del esfuerzo presente en el rodillo original. El
rodillo con reduccion de radio externo de 0.3 mm tiene como valor de esfuerzo un 3% menos

con respecto a la geometria original.

Para el caso de las presiones generadas por el contacto entre el diente de la catarina y el
rodillo de la cadena existen variaciones en los resultados obtenidos. La geometria original del
eslabon presenta una presion maxima en el contacto con valor de 66.7 MPa. Con respecto al
rodillo original, el rodillo con reduccion de radio externo de 0.3 mm presenta un valor de 46.6
MPa de presion de contacto. Esto es una reduccion del 30%, siendo este elemento el que

menor presion de contacto tiene bajo estas condiciones.

Analizando la huella de contacto teéricamente, basado en las ecuaciones de contacto de
Hertz y tomando en cuenta que este modelo no incluye friccion ademas de que ambos cuerpos
en contacto deben ser deformables, se obtuvo un valor de 0.217 mm de ancho de huella.
Teniendo como resultado numérico un area de contacto con valor de 4.6x10~%m?, se obtuvo

un ancho de huella con un valor de 0.28 mm. Esto representa una diferencia del 22%.

Con lo que respecta a los resultados numéricos obtenidos mediante el modelo discreto
de impacto, el rodillo original de la cadena presenta una fuerza de impacto con un valor de 694
N. Las modificaciones geométricas sometidas a las mismas condiciones de velocidad y tension
de la cadena presentan valores menores en la fuerza de impacto. El rodillo tipo barril, tiene un
valor de 598 N, es decir, 13% menos con respecto al rodillo original. Sin embargo, el rodillo
con reduccidn de radio externo de 0.3 mm, presenta un decremento del 14%, es decir, 595N de

fuerza de impacto.
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Capitulo 5

5. CONCLUSIONES Y
RECOMENDACIONES

En el presente estudid se determin6 un modelo discreto de FEM, este permite modelar
tanto la cadena de plastico sometida a tension simple como el acoplamiento de la cadena y la

catarina motriz en condiciones dindmicas.

Se determinaron las zonas de concentracion de esfuerzo en la transmision cadena —
catarina del material plastico. Con la finalidad de conocer las zonas tendentes a fallas bajo las
condiciones dinamicas del sistema de transmision. Esto considerando el primer contacto
ocurrido entre el rodillo del eslabdn interno de la cadena con el diente correspondiente de la

catarina y sometiendo el elemento a tension.

En lo que respecta a la tension, si se aplica una fuerza que lleve a la rotura la cadena, el
eslabon interno fallara en la parte donde se encuentra el cambio de seccion. Esto debido a que
en esa zona existe la mayor concentracion de esfuerzos y que dicha zona tiene una menor
rigidez con respecto a los demas elementos. Estas pruebas se realizaron con 1 y 6 elementos
de pléastico. Los resultados de ambas pruebas se presentan en el capitulo 4. Esto se corrobor6

de manera visual con los resultados de la simulacion numérica bajo las mismas condiciones.

Con los resultados de la prueba experimental a tensién como punto de comparacion, se
comprob6 que el material plastico, Derlin 500T es el que se aproxima en mayor medida al
comportamiento real del material. De igual manera, se concluye que el modelo viscoelastico
de Marlow es cual mejor describe el comportamiento no lineal del material, siendo este el

indicado para utilizarse en las simulaciones numéricas. Esto se observa en la Figura 34.

Con lo que respecta a los resultados numéricos de frecuencias naturales se determind
que los pernos del sistema tienen mayor influencia en el con respecto a los eslabones externos.
Estos agregan mayor rigidez al sistema y, por ende, se presentan frecuencias naturales con
mayor magnitud.
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De igual manera, numéricamente se obtuvieron resultados con respecto a las
frecuencias naturales del sistema. Se obtuvieron las primeras 30 frecuencias naturales para un
sistema de 9 elementos plasticos con una precarga de 100 N y 400 N como se describe en el

capitulo 3.

Se obtuvieron resultados numéricos de frecuencias naturales para un sistema de 9
eslabones internos considerandolos de material metalico. Con esto se observd la influencia que
presenta el material en cuanto a la rigidez que se aporta al sistema. La Tabla 9 presente en el
capitulo 4 muestra la comparacion de dichos resultados numéricos con los obtenidos del

sistema con 9 elementos plasticos. Se tiene una diferencia mayor al 60%.

De la comparacion realizada con los resultados mostrados en la Tabla 10, se tiene una
diferencia de 6.25% entre la rigidez del elemento original (sin modificacion geométrica) y el
elemento con reduccion de 0.3mm de radio externo. Dando como valores de rigidez 122.21
N*m y 114.57 N*m respectivamente. Lo que concluye que la modificacion geométrica

disminuye la rigidez del elemento.

Se obtuvieron resultados numéricos con respecto a la fuerza de impacto generada entre
el diente de la catarina y el rodillo de la cadena. EIl punto de comparaciéon fue someter a 3
diferentes fuerzas de tension el elemento de la cadena. La fuerza consecuente al impacto
aumentd con respecto al aumento de la precarga en el sistema, debido a que ésta incrementa
aumento en la rigidez del elemento. Aumentando la precarga de 220 N a 440 N se obtiene un
aumento de 700 a 1300N, es decir 153% en el aumento de la fuerza de impacto entre los

elementos como se presenta en la Tabla 11.

La mayor concentracién de esfuerzos en condiciones dindmicas del sistema se presenta
en la zona de contacto generada por el acoplamiento entre el diente de la catarina motriz y el
rodillo de la cadena. Esto en el instante preciso que se da el primer contacto en dicho
acoplamiento. Con la propuesta que consiste en modificar la geometria cambiando el rodillo
original de forma cilindrica por uno con una reduccion de radio externo como se muestra en la
Figura 16, se permitid disminuir los esfuerzos un 3%, ademas, de disminuir 30% la presion de

contacto generada por el acoplamiento.
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En el caso del impacto producido por el acoplamiento en primera instancia, el rodillo
modificado (reduccion de 0.3mm de radio externo) presentd una reduccion del 14% con

respecto al rodillo original, como se muestra en la Figura 55.

La reduccién tanto de la fuerza de impacto como de la fuerza de contacto generada por
el acoplamiento en los elementos modificados se debe a que con dicho cambio geométrico
existe una disminucion de la rigidez en el elemento como se muestra en el Anexo D. Este
cambio geométrico permite al elemento ser menos rigido. De la misma manera, el elemento
presenta mayor flexibilidad, lo que ocasiona la disminucion en la magnitud fuerzas antes

mencionadas.

Debido a que los elementos de plastico se fabrican mediante moldes, la manufactura de
geometrias complejas como la propuesta en esta investigacion no presenta complejidad con
respecto a la elaboracion del rodillo original de la cadena. Estos elementos pueden ser

fabricados sin incrementar los costos de la manufactura y produccion.

Se concluye que el utilizar un elemento con cambios de seccién como el propuesto en
esta investigacion, resulta conveniente. Debido a que se reducen los esfuerzos a los cuales es
sometido el elemento, al aplicarle una fuerza de tension, la cual existe permanentemente en las
transmisiones de potencia. Y de igual manera, reduce los esfuerzos de contacto generados por
el acoplamiento entre la catarina motriz y el eslabon de la cadena.

Se recomienda que las cadenas de rodillos de plastico se manufacturen con reducciones
de radio como el propuesto. Tomando en cuenta una reduccién adecuada como la de 0.3 mm

de radio, que presentd mayores ventajas a la reduccion de 0.1 y 0.5 mm.
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5.1 OBSERVACIONES GENERALES DE LA INVESTIGACION

Los estudios realizados de transmision de potencia por cadenas de rodillos con
elementos plasticos permitieron confirmar la utilidad de este tipo de sistema en la industria por

los siguientes resultados:

e Se confirmé que, por la diferencia de rigidez de los elementos, fallan los de
material plastico. Desde el punto de vista industrial, esto presenta una ventaja
con respecto a la falla de los elementos metalicos.

e Se confirm6 que los elementos de pléastico pueden amortiguar los impactos y
vibraciones del sistema.

e La cadena con elementos plasticos pueden ser un elemento de seguridad. Esto
debido a que en caso de un incremento en la carga transportadora el elemento
plastico falla y el sistema se detiene. Este coeficiente de seguridad es alrededor
de 5.

e Se confirma que el cambio geométrico del elemento plastico disminuye la

concentracion de los esfuerzos de contacto.
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ANEXO A - cOpIGO DEL PROGRAMA PARA OBTENER DATOS DESDE
UNA IMAGEN.

El presente codigo fue desarrollado con la finalidad de que a partir de una imagen se
obtuvieran datos. La imagen representa las curvas esfuerzo-deformacion de los materiales
analizados y con base en los colores de dicha grafica se obtiene una aproximacion a la curva.
Los datos obtenidos fueron utilizados para las simulaciones numéricas en este trabajo de

investigacion.
La metodologia del programa es la siguiente:

e Para tener la escala en cuanto a esfuerzo y deformacién se definen al inicio del
programa.

e En lasintaxis se afiade el nombre de la imagen de donde se obtendran los datos.

e Utilizar una imagen base en la cual se elegiran las coordenadas de origen que se
colocaran como referencia.

e La tonalidad del color es importante debido a que en base a ello se creard la curva
resultante, es importante elegir un tipo que sea repetitivo en toda la curva.

e EIl programa guardara lo obtenido mediante una hoja de calculo en Excel y una imagen
de la curva obtenida.

clear all
close all

beep off

clc

ran=150e6; %Pa
dd=30/100;

im=imread ('500aF.jpg'); %Snombre dado a la imagen
[X,Y,byb] = size(im);

I1(635,1118,2)

imshow (I)

imtool (im)

%% Identificaciédn

°
°

x=4212; Sreferencia de la imagen
y=13; S%referencia de la imagen

r=0; %color de la imagen
g=80; %color de la imagen
b=237; %color de la imagen

cc=1;
for i=y:Y
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ANEXO A - cOpIGO DEL PROGRAMA PARA OBTENER DATOS DESDE

UNA IMAGEN.

aux=1;
for j=(x):-1:1
aux=aux+1;

if im(3,1i,1)==r && im(3,1i,2)==g && im(j,1i,3)==b

st (cc)=ran*aux/X;
def (cc)=dd*i/Y;

cc=cc+l;
end
end
end
% windowSize = 500;
% b = (1/windowSize) *ones (1,windowSize) ;
$ a=1;

o\

stf2=filter (b,a,st);

stf=smooth(def,st,0.1, "rloess"');

def=def’';

% stf=stf';

con=1;

for p=1:+4100:1length(stf)
sts(con)=stf(p);
des (con)=def (p) ;
con=con+1;

end

sts=sts';

des=des’';

figure

plot (det,st) % sin smooth
figure

plot(def,stf) % todos los datos
figure

plot(des,sts) % Pocos datos
plot (def,stf,des,sts) % Todas las graficas juntas

xlswrite('Stress strainAF.xlsx',des,1,'Al")
xlswrite('Stress strainAF.xlsx',sts,1,'B1l")
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ANEXO B — COMPARACION DE PRUEBAS EXPERIMENTALES Y

MODELO NUMERICO.

Las gréficas presentes a continuacion son resultados de las pruebas experimentales

realizadas en la maquina de ensayos universal Shimadzu AGX plus 100 kN, 5 kN, con una

precision de tension de +1%, con una resolucién de 1/48 um y una velocidad de 0.0005 a

10000 mm/min.

e Pruebas experimentales con un elemento plastico.

La denominada como “4da prueba experimental con 1 elemento” muestra un

comportamiento distinto a las otras pruebas. Esto es debido a que dicha prueba no presenta

una tension inicial al sistema. La primera parte de la curva se debe al ajuste que se presenta en

el sistema ocasionado por los claros entre elementos.

2500

Fuerza (N)

2000 -

1500 -

1000 [

500 [

Pruebas experimentales de rotura
T T

- 2daPrueba experimental con 1 elemento
3raPrueba experimental con 1 elemento
-~ 4daPrueba experimental con 1 elemento

1eraPrueba expermiental con 1 elementq

1 L 1 1 1 1

o
N}

3 4 5 6
Desplazamiento (mm)

Anexo B- 1. Graficas de prueba experimental con 1 elemento.

Anexo B- 2. Rotura del elemento plastico
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ANEXO B -

COMPARACION DE PRUEBAS EXPERIMENTALES Y
MODELO NUMERICO.

e Prueba experimental con tres elementos de plastico.

2500

2000

1500

1000

Fuerza (N)

500 [

Pruebas experimentales de rotura
T T

| -~ Pryeba experimental con 3 elementhI
Il 1 1 1 1 1 1

1 2 3 4 5 6 7

Desplazamiento (mm)

8

Anexo B- 3. Gréfica de prueba experimental con 3 elementos plasticos.

Anexo B- 4. Rotura de elemento plastico.
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ANEXO B — COMPARACION DE PRUEBAS EXPERIMENTALES Y
MODELO NUMERICO.

e Prueba experimental con seis elementos de plastico.

La denominada como “lera prueba experimental con 6 elementos” muestra un
comportamiento distinto a las otras pruebas. Esto es debido a que dicha prueba presenta una
tension inicial al sistema. La primera parte de las otras curvas se debe al ajuste que se presenta

en el sistema ocasionado por los claros entre elementos.

Pruebas experimentales de rotura
2500 T T

2000

500

- {1 graPrueba expermiental con 6 elementog
- 2daPrueba experimental con 6 elementos|
- JraPrueba experimental con 6 elementos
-500 ! '
o 5 10 15
Desplazamiento (mm)

Anexo B- 5. Gréficas de pruebas experimentales con 6 elementos plasticos.

Anexo B- 6. Rotura de elemento plastico.
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ANEXO B — COMPARACION DE PRUEBAS EXPERIMENTALES Y
MODELO NUMERICO.

e Prueba experimental con dos elementos de plastico.

Pruebas experimentales de rotura

1800 T T T R i 1\ T T

1600 - i i
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3]
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Anexo B- 7. Gréfica de prueba experimental con 2 elementos plasticos.

Anexo B- 8. Rotura de elementos plasticos.
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ANEXO B — COMPARACION DE PRUEBAS EXPERIMENTALES Y
MODELO NUMERICO.

En la Figura Anexo B- 9 se muestra la comparacion de todas las pruebas
experimentales realizadas para el desarrollo de la investigacion. En ella se observa que para
todas las pruebas el comportamiento no lineal del material se hace presente.

Pruebas experimentales de rotura
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1eraPrueba expermiental con 1 elementg
2daPrueba experimental con 1 elemento
3raPrueba experimental con 1 elemento
4daPrueba experimental con 1 elemento
StaPrueba experimental con 1 elemento
Prueba experimental con 3 elemento
Prueba experimental con 6 elemento N
Modelo numérico con Derlin 500T
2daPrueba experimental con 6 elemento
3raPrueba experimental con 6 elemento
-500 : '

0 10

500 [

15
Desplazamiento (mm)

Anexo B- 9. Comparacion de pruebas experimentales a rotura.
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ANEXO C - COMPARACION DE LA RESPUESTA DE DIFERENTES

MATERIALES PARA DIFERENTES MODELOS REALIZADOS CON DATOS
EXPERIMENTALES DE LA BIBLIOGRAFIA.

Las graficas presentes a continuacion muestran las comparaciones de los resultados
numéricos obtenidos con respecto a los datos experimentales reportados en la bibliografia.
Cada una representa un modelo viscoelastico diferente el cual se realizé para los 3 diferentes
materiales que se analizaron con la finalidad de obtener el modelo hiperelastico que mejor
describiera el comportamiento del material, y a su ves el material que mas se aproximara al

comportamiento real del elemento polimérico.

e Derlin 500AF.

66 Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 500AF T Comp ion de curva y numérica con material Derlin 500AF
T T T T T T T T T T
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Anexo C- 10. Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 500AF

e Derlin 100N

o0 Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 100N
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Anexo C- 11. Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 100N.
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ANEXO C - COMPARACION DE LA RESPUESTA DE DIFERENTES

MATERIALES PARA DIFERENTES MODELOS REALIZADOS CON DATOS
EXPERIMENTALES DE LA BIBLIOGRAFIA.

e Derlin 500T

«10* Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 500T
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Anexo C- 12. Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 500T.
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Anexo C- 13. Comparacion de curva experimental y numérica con material Derlin 500T.
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ANEXO D — MATRIZ DE RIGIDEZ PARA LOS ESLABONES PLASTICOS DE
LA CADENA CON Y SIN MODIFICACION GEOMETRICA.

El desarrollo que se presenta a continuacion es para la obtencion de la matriz de rigidez

de un elemento viga de 2 grados de libertad por nodo. Se plantea el rodillo del elemento

plastico como un elemento viga como se muestra en la figura.

Anexo D- 1. Elemento tipo viga de 2 nodos.

e Matriz de rigidez para un elemento viga de 2 nodos con 2 GDL por nodo:

{F} = [k){U}

Fyl k11 k21 k31 k41 U,
M, kiz kaz ksz kaz|) 9y
Fy, kis ka3 ksz kus| | U
My, kis kos kza kaal \D;
r 12E1 6El —12EI 6EI 1

E I 2

6E1 4E1 —6EI 2E1

| T T T
—12E1 —6ElI 12EI —6EI

L3 L2 L3 L2

6E1 2E1 —6EI 4E1
L2 L 12 L
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ANEXO D — MATRIZ DE RIGIDEZ PARA LOS ESLABONES PLASTICOS DE
LA CADENA CON Y SIN MODIFICACION GEOMETRICA.

Donde:

; s
> Momento de area: [ = (ry — 1)

» Modulo de elasticidad: E
» Longitud del elemento: L

La matriz k representa la rigidez del elemento (eslabén interno) sin modificacion geométricas

(reduccion de radio), con base a esto, el momento de area es el mismo para toda la matriz.

e Matriz de rigidez para un elemento viga de 4 nodos con 2 GDL por nodo:

F

L3 M
No'doS AD
L2

Anexo D- 2. Elemento tipo viga con cambio de seccion.

{F} = [k]{U}
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S E
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RN

12EL,  6El, —12EL 6E1,
T E E I 0 0 0 0
1 1 1 1
6El,  4EI —6EI 2EI
— ! — ! 0 0 0 0
2 Ly L Ly
—12El, —6El, 12El, 12EI, —6El, 6EI, —12El, 6EL o 0
L3 L5 L3 L L3 L5 L3 L3
6EL  2EL  —6EL GEL, 4ElL 4El, —6EI, 2EL 0 0
13 Ly 2 13 L L 13 L,
0 o —12E1, —6EI, 1261, 12EL, —6El, 6EL —12EL  6El
3 12 3 B 2 L2 2 12
0 0 6EL, 2EL 6L,  6EL  4El, 4EL  —6EL  2El
1% L, 1% 2 L, L 2 Ly
—12El —6EI, 12E, —6El,
0 0 0 0 . > . >
Ll Ll Ll Ll
0 0 0 0 6E1, 2EL —6El,  4El
13 Ly 13 Ly

Debido a que en el elemento viga existe un cambio de seccion, se consideran dos momentos de

area diferentes. De igual manera la longitud para cada elemento es diferente, como se muestra a

continuacion:

VVVYVYVYY V

Momento de area: I = Z(ry —1i'); I # I
Madulo de elasticidad: E
Longitud del primer elemento viga: L,
Longitud del segundo elemento viga: L,
Longitud del tercer elemento viga: L;
Longitud del elemento: L; = L3 # L,

La matriz k representa la rigidez del elemento (eslabon interno) con modificacion geométricas

(reduccidn de radio), con base a esto, el momento de area es distinto para una de las secciones.
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ANEXO E — PLANO TECNICO DE PLACA DE SUJECION PARA PRUEBAS
EXPERIMENTALES.

El plano que se muestra a continuacion describe las dimensiones de la placa cuya
finalidad fue mejorar la sujecion entre las mordazas de la maquina de ensayos universal y los
elementos de la cadena para las pruebas experimentales realizadas. Dicho montaje se describe

en el capitulo 3.

4 3 2 1
F F
— A Q
= -
E E
D D
] o M~
SECCION A-A
C C
B B
" +0.25 mm Cenidet - Mecanica
R NOMBRE FECHA| 55204 |2 ™ | Placa para fijacién
Reclzd | Ing. Miguel Dominguez A4 1
Revisd |Dr. Dariusz Szwedowicz " mm [pulgadas]

4 3 2 1
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ANEXO F - vALIDACION DE MODELO DISCRETO.

El modelo discreto que describe el acoplamiento cadena-catarina sin cambio
geométrico presente en el eslabdn interno de la cadena da como resultado de esfuerzos en un

momento especifico un valor mostrado en la Figura Anexo F- 1.

S, Mises

(Avg: 75%)
+2.248e+07
+2.063e+07
+1.877e+07
+1.691e+07
+1.505e+07
+1.320e+07
+1.134e+07
+9.482e+06
+7.625e+06
+5.768e+06
+3.910e+06
+2.053e+06
+1.956e+05

=<

Anexo F- 1. Valor de esfuerzos en direccion x.
El esfuerzo es producto de la deflexion del rodillo del eslabon interno a causa de la
fuerza generada por el acoplamiento del diente de la catarina motriz, muestra un valor de

aproximadamente 15 MPa.

| N

O : A

Ra Rb

Anexo F- 2. Diagrama de cuerpo libre del elemento.
En la Figura Anexo F- 2 se muestra la fuerza que actla en el elemento y las reacciones
a esta. Para la obtencion del esfuerzo resultante de esta configuracion se emple6 la siguiente

ecuacion:
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0 = Ocorte T Oflexion (15)

Para ello, se obtiene el diagrama de fuerzas cortantes y momento méximo mostrado en

la Figura Anexo F- 3.

y
F
X A ‘ 2
Ra [ \ Rb
\'}
Mmax
.
M

Anexo F- 3. Diagrama de momentos y fuerzas cortantes.
El esfuerzo dado por la flexion esta dado por la siguiente expresion:

Mméxc

Oflexion = i (16)

Donde:

» M,,s, = momento maximo
C=Tr

I = momento de area

L = longitud del elemento

r, = 3.96mm; r; = 2.05mm

YV V VYV

Para obtener el momento maximo, primero es necesario conocer las reacciones

presentes, para esto se realiza una suma de fuerzas en el eje y:

2.5 (17)
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Con base a la simulacion numérica, se conoce el valor de la fuerza que consecuente el
esfuerzo, por tanto: F = 160N. Despejando la ecuacion (16) se obtiene que:
R,=F — R, (18)

Para conocer el valor de las reacciones es necesario realizar una suma de momentos
con respecto al punto donde se encuentra alguna de las incognitas de la ecuacion, en este caso

en el punto b. Teniendo en cuenta que la fuerza F se presenta en la mitad del elemento.

z M, =0 .

Despejando la ecuacion (17) se obtiene lo siguiente:

o (L
) (20)
L

Sustituyendo valores en la ecuacién (18), se obtiene:

Rq

320 N * (3.975 mm/z)

R, = =160 N
a 3.975 mm 60

Sustituyendo el valor de Ra en la ecuacion (17), se obtiene:

R, =320N — 160 N =160 N

Conociendo todas las fuerzas actuantes en el elemento, se procedi6 a la obtencion del
momento maximo, el cual, debido a la simetria presente en la posicion de la fuerza y
geometria del elemento, el momento maximo se presenta precisamente en la zona de

aplicacion de la fuerza. Con base a eso se obtiene que el momento maximo es:

Mmsx = Rq * L (21)

Sustituyendo los valores de la reaccion y longitud en la ecuacion (26) se tiene que:

My = 160 % 3.975 = 636 N.mm
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Para la obtencién del esfuerzo es necesario conocer el momento de area del elemento,
el cual esta dado por:
T
— 4 4
I'=707—m) (22)

Sustituyendo el valor de los radios en (22), se obtiene:

([
I = 1 (3.96* — 2.05%) = 179.93 mm*

Conociendo el valor del momento maximo y el momento de area, se sustituye en la
ecuacion (16):
Mysxc (636 N.mm) = (3.96 mm)

Gflexién = I = 179.93 mm4 = 13.99 MPa

Con lo que respecta al esfuerzo cortante maximo para secciones circulares, se tiene la

siguiente expresion:

4V
Ocorte = 3_A (23)

Donde:

» V = Fuerza cortante maxima
» A = Area de la seccion transversal

De acuerdo con el diagrama de momentos de la Figura Anexo F- 3, se observa que el

valor de la fuerza cortante es igual a la fuerza de reaccion, por lo que se obtiene:

~ 4(160)
Tcorte = 3771(3.962 — 2.0252)

= 5.86 MPa

Teniendo ambos valores de esfuerzo, se sustituyen en la ecuacion (15):

o = 5.86 MPa + 13.99MPa = 19.85MPa

Existiendo una diferencia porcentual entre el resultado analitico y numérico del 11.7%.
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Las tablas siguientes presentan las primeras 40 frecuencias naturales para los 3

modelos descritos en el capitulo 3. De igual manera, las primeras 30 frecuencias naturales para

el modelo constituido de 9 elementos plasticos para diferentes fuerzas de tension.

Modelo 1 (plastico): eslabon interno. En la figura se presenta un ejemplo de frecuencia
natural escogido para este modelo. El cual presenta frecuencias naturales de 247.20
Hz, 347 Hz, 430 Hz y 532 Hz.

109E-06 Freq = 43063  (eycles/time)

Anexo G- 1. Frecuencia natural de modelo 1, donde: a) Modo 7 con frecuencia natural de 247 Hz, b) Modo 9 con frecuencia
natural de 347 Hz, c) Modo 10 con frecuencia natural de 430 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 532 Hz.

Tabla de Anexo G- 1. Frecuencias naturales del modelo 1.

Numero Frecuencia Numero Frecuencia Numero Frecuencia Numero Frecuencia Numero | Frecuencia
(H2) (Hz) (Hz) (Hz) (H2)
1 0 10* 430.63 19 724.08 28 848.13 37* 1024.4
2 0 11 458.16 20* 736.19 29 901.91 38 1029.9
3 1.869E-5 12* 493.32 21 751.78 30* 947.83 39 1079.5
4 5.308E-5 13 532.95 22 758.04 31 967.07 40 1109
5 5.874E-5 14 593.05 23* 763.84 32 968.16 * Frecuencia natural
flexionante
6 9.4703E-5 15* 628.57 24* 773.13 33 975.13
™ 247.2 16 649.81 25 803.38 34 1008.2
8 257.83 17 670.95 26* 825.39 35 1008.3
9 347.92 18* 705.50 27 827.4 36 1011
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES

CON DIFERENTES MODELOS.

e Modelo 1 (metal): eslabon interno. En la figura se presenta un ejemplo de frecuencia
natural escogido para este modelo. El cual presenta frecuencias naturales de 999.07

Hz, 1321.9 Hz, 1631.4 Hz y 2025.2 Hz.

agnitude

Step: Step-2
Mode 10:Value = 1
Primary var: U, Magr:

D

c
of
4

3,9405¢

eformatior

OSO7GE4CE Frag = 1631

eform:

i Seale Factor: +1.0008400

0E+07 Frea = 999.07  (crdlesfbme)

ation Scale Factor: +1.0002400

(eyclestime)

Value =

Anexo G- 2. Frecuencia natural de modelo 1, donde: a) Modo 8 con frecuencia natural de 999 Hz, b) Modo 9 con frecuencia
natural de 1321 Hz, ¢) Modo 10 con frecuencia natural de 1631 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 2025 Hz.

Tabla de Anexo G- 2. Frecuencias naturales del modelo 1 con material metalico.

Ndmero Frecuencia Ndmero Frecuencia Numero Frecuencia Numero Frecuencia Numero | Frecuencia
(Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz)
1 0 10* 1631.4 19 2767.8 28 3204.7 37* 3876.9
2 0 11 1743.9 20* 2811.6 29 3437.9 38 3951.1
3 0 12* 1879.7 21* 2869.9 30* 3561.4 39 4081.8
4 0 13 2025.2 22 2878.2 31 3675.3 40* 4244.9
5 1.0908E-4 14 2253.2 23* 2890.8 32 3691.9 * Frecuencia natural
flexionante
6 2.2034E-4 15 2388.5 24 28915 33 3713.9
™ 931.32 16 2465.9 25 3078.0 34 3848.1
8 999.07 17 2566.9 26 3129.1 35 3852.3
9 1321.9 18* 2684.6 27 3166.8 36 3862.3
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Modelo 2 (pléastico): eslabon interno junto con 4 eslabones externos. En la figura se
presenta un ejemplo de frecuencia natural escogido para este modelo. El cual presenta
frecuencias naturales de 59 Hz, 97 Hz, 106 Hz y 180 Hz.

Step: Step-2
Mode  7:Value = 1.38362E+05 Freq = 59201 (cydes/time)
Primary Var: U, Magnitude

Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +1.000e+00

Step: Step-2
Mode  10: Value
Primary Var: U, Magnitude

Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +1.000e+00

= 4.45868E+05 Freq = 106.27 (cydes/time}

Step: Step-2
‘do(s’e

Primary Var: U, Magnitude
Deformed Var:'U Deformation Scale Factor: +1.000e+00

Step: Step-2
Viode

Prirary Var: U, Magnitude
Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +1.000e+00

9: Value = 3.78021E+05 Freq = 97.854  (cycles/time)

13: Value = 1.28128E+06 Freq = 180.15  (cycles/time)

Anexo G- 3. Frecuencia natural de modelo 2, donde: donde: a) Modo 7 con frecuencia natural de 59 Hz, b) Modo 9 con
frecuencia natural de 97 Hz, c) Modo 10 con frecuencia natural de 106 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 180 Hz.

Tabla de Anexo G- 3. Frecuencias naturales del modelo 2.

NUmero Frecuencia Ndmero Frecuencia NuUmero Frecuencia Ndmero Frecuencia NUmero | Frecuencia
(Hz) (Hz) (Hz) (H2) (H2)

1 0 10* 106.27 19 334.14 28 611.32 37* 1017.4

2 4.57E-5 11 155.19 20 366.05 29 614.33 38 1020.3

3 6.165E-5 12* 163.11 21 410.17 30 634.09 39 1113.2

4 8.63E-5 13 180.15 22 464.73 31 681.88 40 1138.5

5 1.162E-4 14* 198.20 23* 482.01 32 747.43 * Frecuencia natural

flexionante

6 1.51E-4 15 271.37 24* 489.09 33 851.49

™ 59.201 16 275.21 25* 549.88 34 864.65

8 90.302 17 287.99 26 559.41 35 875.15

9 97.854 18* 319.60 27* 575.77 36 888.3
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Modelo 2 (metal): eslabon interno junto con 4 eslabones externos. En la figura se
presenta un ejemplo de frecuencia natural escogido para este modelo. El cual presenta
frecuencias naturales de 213.08 Hz, 231.4 Hz, 292.92 Hz y 564 Hz.

TE+06 Freq =

20292

{cydesitime)

~ Scale Factor: +1,0002+00

Seale Factor +1.0002+00

Anexo G- 4. Frecuencia natural de modelo 2, donde: donde: a) Modo 7 con frecuencia natural de 213 Hz, b) Modo 9 con
frecuencia natural de 231 Hz, ¢) Modo 10 con frecuencia natural de 292 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 564 Hz.

Tabla de Anexo G- 4. Frecuencias naturales del modelo 2 con material metalico.

Numero Frecuencia Numero Frecuencia (Hz) Numero Frecuencia (Hz) Numero Frecuencia Numero | Frecuencia
(H2) (Hz) (H2)

1 0 10* 292.92 19 1003.8 28 1780 37 2228.8

2 0 11 433.59 20 1010.4 29 1852.2 38 2228.9

3 8.66E-5 12 562.89 21 1021.7 30 1897.7 39 2338.2

4 1.146E-4 13 564 22 1055.9 31 1898.2 40 23445

5 1.1913E-4 14 564.85 23 1120.5 32 1951.5 * Frecuencia natural

flexionante

6 2.39E-4 15 569.23 24* 1163.3 33 2043

™ 213.08 16 675.66 25 1513.6 34 2045.1

8 213,51 17 753.88 26 1630.9 35 2080.6

9 2314 18* 883.04 27 1631.6 36* 2201.9
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES

CON DIFERENTES MODELOS.

e Modelo 3 (plastico): eslabon interno y dos pernos. En la figura se presenta un ejemplo
de frecuencia natural escogido para este modelo. El cual presenta frecuencias naturales

de 140 Hz, 344 Hz, 366 Hz y 505 Hz.

Steg Step-2

Primary Var: U, Magni
Deformed Varr) Seformation Scale Factor: + 1.0006+00

Step: Step.2
e

7: value = 7 77 436E+05 Freq = 140,33  (cycles/time)

10: Value = 5 239705+05 Freq= 366.01 (cycles/time)
Primary Var: U, Magni
Deformed Var) Deformation Scale Factor: + 1,006 +00

Step: Step 2
9: Value =
Primary Var: U, Magnitu

167"7'4F 06 Freq = 3¢

4415 (cydes/time)

Deformed Var: U Deformanon Scale Factor: +1,000e+00

Step: Step 2
e 13: Value =
Primary Var: U, Magnit

l 00890E+n7 Freq =

505.53  (eycles/time)

Deformed Var: U Deformauon Scale Factor: +1.000e +00

Anexo G- 5. Frecuencia natural de modelo 3, donde: donde: a) Modo 7 con frecuencia natural de 140 Hz, b) Modo 9 con
frecuencia natural de 344 Hz, ¢) Modo 10 con frecuencia natural de 366 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 505 Hz.

Tabla de Anexo G- 5. Frecuencias naturales del modelo 3.

NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia Nimero Frecuencia Numero Frecuencia Numero Frecuencia
(Hz) (Hz) (H2) (H2) (H2)

1 0 10* 366.01 19 842.46 28* 982.36 37 1112.2

2 0 11 391.64 20 843.32 29* 983.15 38 1120.8

3 0 12 450.89 21 908.71 30 984.31 39 11121

4 0 13 505.53 22% 913.86 31 986.54 40 1147.1

5 1.029E-5 14* 521.7 23* 932.93 32 1038 * Frecuencia natural

flexionante

6 1.379E-4 15 532.69 24 934.04 33 1073.5

™ 140.33 16 589.5 25 945.51 34 1084.7

8 168.36 17 814.66 26 946.45 35 1089.5

9 344.15 18 821.03 27 973.17 36 1110.6
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Modelo 3 (metal): eslabdn interno y dos pernos. En la figura se presenta un ejemplo de
frecuencia natural escogido para este modelo. El cual presenta frecuencias naturales de
809.57 Hz, 1418.1 Hz, 1687.6 Hz y 2132.8 Hz.

Qlue = 7.93905€407 Frea = 14181 (cydesfomel
Sontude
aformation Scala Factor: +1.00

o£h

21328 (ayclessims)

ion Scala Factor: +1.0008+00

Anexo G- 6. Frecuencia natural de modelo 3, donde: donde: a) Modo 7 con frecuencia natural de 809 Hz, b) Modo 9 con
frecuencia natural de 1418 Hz, ¢) Modo 10 con frecuencia natural de 1687 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 2132

Hz.

Tabla de Anexo G- 6. Frecuencias naturales del modelo 3 con material metalico.

NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NuUmero Frecuencia NuUmero Frecuencia Numero Frecuencia
(Hz) (H2) (H2) (Hz) (H2)

1 0 10* 1687.6 19 2719 28* 3390.8 37 3640.7

2 0 11 1759.4 20 2815.3 29* 3426.8 38 3704.8

3 0 12* 1856.7 21 2950.1 30 3434.3 39 3943.7

4 1.102E-4 13 2132.8 22* 3048.7 31 3436.5 40 4165.7

5 1.578E-4 14 2150.6 23 3051.3 32 3471.6 *  Frecuencia natural

flexionante

6 2.29E-4 15 2179.6 24* 3137.6 33 3553

™ 809.57 16 2473.1 25 3263.9 34* 3557.2

8 851.01 17* 2670 26 3340.6 35 3572.1

9 1418.1 18* 2685.2 27* 33825 36 3616.6
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES

CON DIFERENTES MODELOS.

e Modelo de 9 elementos plasticos sin tension. En la figura se ejemplifican 4 modos, con
6.23 Hz, 13.06 Hz, 32.19 Hz y 39.79 Hz respectivamente.

Step: Step-2
L X Mode 3

Value =
ermary Var: U, Magnitude

Primary Var: U, Magnitud:

15363 Fraq =

Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.000e+00

1 7 Step: stepa
Mode  10:Value= 40016, Freg= 32.193 (cydesftime

i o
Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.000e+00

I 7 Step:Step-2
62361 (cyclesjtime) Mode &

b)

:Value = 6739.4 Freg= 13.066 (cydesftime)
Primary Var: U, Magnitude
Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.000e+00

Step: Stap-2
Mode  12:Value= 62509. Freq= 39.792 (cycesftime)
z X Primary Var: U, Magnitude

Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.000e+00

Anexo G- 7. Frecuencia natural de modelo con 9 elementos plasticos sin tension, donde: a) Modo 3 con frecuencia natural de
6.23 Hz, b) Modo 4 con frecuencia natural de 13.06 Hz, ¢) Modo 10 con frecuencia natural de 32.19 Hz, d) Modo 12 con
frecuencia natural de 39.79 Hz.

Tabla de Anexo G- 7. Frecuencias naturales del modelo con 9 elementos plasticos sin precarga.

Ndmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia
de (Hz) de (Hz) de (Hz) de (Hz)
frecuencia frecuencia frecuencia frecuencia
natural natural natural natural
1 1.5722 9* 32.05 17* 57.34 25% 97.15
2* 5.44 10 32.19 18* 62.02 26 98.55
3 6.23 11 36.87 19 62.76 27 100.87
4* 13.06 12 39.79 20 67.84 28* 102.96
5 13.84 13* 41.62 21 76.61 29 104.94
6 16.18 14 47.81 22 78.90 30* 110.16
7 22.29 15* 50.28 23 84.90 * Frecuencia natural
flexionante
8 24.16 16 51.59 24 88.80
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Modelo de 9 elementos plasticos con 100 N de tension. En la figura se ejemplifican 4

modos, con 6.57 Hz, 13.28 Hz, 32.24 Hz y 39.76 Hz respectivamente.

<)

Y

I 7 Step: step-2
Mode  9:Value= 41047. Freq= 3
Primary Var: U, Magnitude
Deformed var: U

nitude

1 x Step: step-2
Mode  3:Value= 1707.1 Freq= 65757 (cycleshime)
Primary var: U, Mags
Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.000e+00

2.245  (cyclesfime) /L.

Deformation Scale Factor: +8.0008+00

b)
L.

step: step-2

Mode

Primary var: U, Magnitude
var: U

eformation Seale Factor: +8.000e+00

Step: step-2
Mode

12: Value = 62429, Freg =

Primary Var: U, Magnitude

Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8,000e+00

4 Value = 5958.8 Freq= 13.286

(cycles/time)

39.766 (cycles/ime)

Anexo G- 8. Frecuencia natural de modelo con 9 elementos plasticos con 100 N de tension, donde: a) Modo 3 con frecuencia
natural de 6.57 Hz, b) Modo 4 con frecuencia natural de 13.28 Hz, ¢) Modo 9 con frecuencia natural de 32.24 Hz, d) Modo
12 con frecuencia natural de 39.76 Hz.

Tabla de Anexo G- 8. Frecuencias naturales del modelo con 9 elementos pléasticos y tension de 100 N.

NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia
de (Hz) de (Hz) de (Hz) de (Hz)
frecuencia frecuencia frecuencia frecuencia
natural natural natural natural
1 1.89 9 32.24 17* 58.17 25* 98.15
2% 5.56 10* 32.48 18 62.86 26 98.70
3 6.57 11 37.20 19* 62.96 27 101.19
4* 13.28 12 39.76 20 68.15 28* 103.85
5 14.18 13* 42.17 21 76.74 29 105.10
6 16.21 14 47.89 22 78.85 30 110.90*
Vi 22.61 15* 50.98 23 85.21 * Frecuencia natural
flexionante
8 24.49 16 51.91 24 88.94
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Modelo de 9 elementos plasticos con 200 N de tension. En la figura se ejemplifican 4

a)

v

L.

Step: Step-2
Mad

Primary Var: U, Magnitude
Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.000e+00

e 3:Value = 1877.6 Freq= 68964 (cyclesptime)
Primary Var: U, Magnitude
Deformad var: U Deformation Scale Factor: +8.0008+00

:1
g '.{

%

A,

eEeE S,

S:vValue = 41178. Freq= 32296 (cyclestime) .J\.

step: Step-2
Mode

=p-2
Mede  4ivalue= 71355 Freg= 13301 (crclesftime)
3

Primary Var: U, Magnitu

Deformed var: U Deformation Scale Factor: +8.0008400

Step: Step-2

Mode  12:value= 62347, Frea= 39.740 (cyclesftime)

Primary var: U, Magnitude

Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.000e+00

Anexo G- 9. Frecuencia natural de modelo con 9 elementos plasticos con 200 N de tension, donde: a) Modo 3 con frecuencia
natural de 6.89 Hz, b) Modo 4 con frecuencia natural de 13.5 Hz, ¢) Modo 9 con frecuencia natural de 32.29 Hz, d) Modo 12
con frecuencia natural de 39.74 Hz.

Tabla de Anexo G- 9. Frecuencias naturales del modelo con 9 elementos plasticos y tension de 200 N.

Ndmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia
de (Hz) de (Hz) de (Hz) de (Hz)
frecuencia frecuencia frecuencia frecuencia
natural natural natural natural
1 2.16 9 32.29 17* 58.98 25 98.85
2% 5.69 10* 32.90 18 62.95 26* 99.13
3 6.89 11 37.52 19* 63.87 27 101.52
4* 13.50 12 30.74 20 68.46 28* 104.73
5 1451 13* 42.72 21 76.85 29 105.27
6 16.23 14 47.96 22 78.79 30* 111.62
Vi 22.91 15* 51.66 23 85.52 * Frecuencia natural
flexionante
8 24.82 16 52.23 24 89.08
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Anexo G- 10. Frecuencia natural de modelo con 9 elementos plasticos con 300 N de tension, donde: a) Modo 3 con

Modelo de 9 elementos plasticos con 300 N de tension. En la figura se ejemplifican 4

modos, con 7.20 Hz, 13.71 Hz, 32.34 Hz y 39.71 Hz respectivamente.

rimary
Y

Y
1 X Step: Step-2
Mode 3:Value = 2047.9 Freq= 7.2023

var: U, Magnitude
eformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.0002+00

Primary Var: U, Magnitude
Deformed Var: U Deformation Scale Factor: +8.0002+00

S

(cyclesftime)

b)

1 7 Step: Step2
Mode " G:Value = 41308. Freq= 32347 (cyclesfime)

1 7 Step: Step-2
Mode  4:value= 74207 Frea= 13.710

Primary Var: U, Magnttude

eformed Var: U Defarmation Scale Factor: +8.0002+00

Step: Step-2
Mode  12:Value = 62263
Primary Var: U, Magnttude

Deformed Var: U Defarmation Scale Factor: +8.0002+00

Freq= 39.713  (cycles/ome)

(cycles/ome)

frecuencia natural de 7.20 Hz, b) Modo 4 con frecuencia natural de 13.71 Hz, ¢) Modo 9 con frecuencia natural de 32.34 Hz,
d) Modo 12 con frecuencia natural de 39.71 Hz.

Tabla de Anexo G- 10. Frecuencias naturales del modelo con 9 elementos plasticos y tension de 300 N.

Ndmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia
de (Hz) de (Hz) de (Hz) de (Hz)
frecuencia frecuencia frecuencia frecuencia
natural natural natural natural
1 2.40 9 32.34 17* 59.77 25 99
2% 5.81 10* 33.31 18 63.05 26* 100.10
3 7.20 11 37.84 19* 64.77 27 101.84
4* 13.71 12 39.71 20 68.77 28 105.43
5 14.83 13* 43.24 21 76.97 29* 105.59
6 16.26 14 48.04 22 78.74 30* 112.34
Vi 23.21 15* 52.32 23 85.82 * Frecuencia natural
flexionante
8 25.14 16 52.54 24 89.22
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Anexo G- 11. Frecuencia natural de modelo con 9 elementos plasticos con 400 N de tension, donde: a) Modo 3 con

Modelo de 9 elementos plasticos con 400 N de tension. En la figura se ejemplifican 4

modos, con 7.49 Hz, 13.91 Hz, 32.39 Hz y 39.68 Hz respectivamente.
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frecuencia natural de 7.49 Hz, b) Modo 4 con frecuencia natural de 13.91 Hz, c) Modo 9 con frecuencia natural de 32.39 Hz,
d) Modo 12 con frecuencia natural de 39.68 Hz.

Tabla de Anexo G- 11. Frecuencias naturales del modelo con 9 elementos plasticos y tension de 400 N.

NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia
de (Hz) de (Hz) de (Hz) de (Hz)
frecuencia frecuencia frecuencia frecuencia
natural natural natural natural
1 2.62 9 32.39 17* 60.55 25 99.16
2% 5.93 10* 33.70 18 63.15 26* 101.05
3 7.49 11 38.15 19* 65.65 27 102.16
4* 13.91 12 39.68 20 69.07 28 105.59
5 15.15 13* 43.76 21 77.09 29* 106.44
6 16.28 14 48.11 22 78.69 30% 113.04
Vi 23.51 15 52.85 23 86.13 * Frecuencia natural
flexionante
8 25.46 16* 52.96 24 89.35
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Anexo G- 12. Frecuencia natural de modelo con 9 elementos metalicos con 400 N de tension, donde: a) Modo 3 con

Modelo de 9 elementos metélicos con 400 N de tension. En la figura se ejemplifican 4
modos, con 17.27 Hz, 34.38 Hz, 88.91 Hz y 168.41 Hz respectivamente.
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frecuencia natural de 17.27 Hz, b) Modo 4 con frecuencia natural de 34.38 Hz, ¢) Modo 11 con frecuencia natural de 88.91

Tabla de Anexo G- 12. Frecuencias naturales del modelo con 9 elementos metalicos y tensién de 400 N.

Hz, d) Modo 19 con frecuencia natural de 168.41 Hz.

NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia NUmero Frecuencia
de (Hz) de (Hz) de (Hz) de (Hz)
frecuencia frecuencia frecuencia frecuencia
natural natural natural natural
1 4,56 11 88.91 17* 151.06 25 245.84
2% 12.82 12 97.24 18* 168.19 26 280.41
3 17.27 13* 107.50 19 168.41 27 280.83
4* 34.38 14* 130.32 20 171.52 28* 283.59
5 37.68 15 133.47 21* 179.81 29* 289.51
6 43.93 16 135.43 22 183.36 30 306.10
7 55.47 9 64.78 23 209.37 * Frecuencia natural
flexionante
8* 58.96 10* 83.52 24 232.12
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.
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Modelo con elemento de plastico modificado (0.3mm de reduccién de radio externo).
En la figura se presenta un ejemplo de frecuencia natural escogido para este modelo. El
cual presenta frecuencias naturales de 246.19 Hz, 343.3 Hz, 425.71 Hz y 534.42 Hz.

Anexo G- 13. Frecuencia natural de modelo con cambio geométrico de 0.3 mm de radio externo, donde: a) Modo 7 con
frecuencia natural de 246.19 Hz, b) Modo 9 con frecuencia natural de 343.3 Hz, ¢) Modo 10 con frecuencia natural de
425.71 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 534.42 Hz.

Tabla de Anexo G- 13. Frecuencias naturales del modelo de plastico con reduccion de radio externo de 0.3 mm.

NUmero | Frecuencia | NUmero | Frecuencia | NUmero | Frecuencia | NUmero | Frecuencia | NUmero Frecuencia
(Hz) (Hz) (H2) (Hz) (H2)

1 0 10* 42571 19 628.37 28* 767.43 37 977

2 0 11 453.83 20 638.82 29* 795.80 38 10007.4

3 1.32E-5 12* 489.62 21 654.57 30 812.43 39 10007.7

4 2.947E-5 13 534.42 22 684.14 31* 824.7 40 1012.2

5 3.59E-5 14 591.84 23 710.69 32 845.91 * Frecuencia natural

flexionante

6 4.643E-5 15 598.84 24* 730.79 33 884.2

7 246.19 16 599.21 25 731.19 34 952.39

8* 24753 17 599.93 26* 744.17 35 966.88

9 343.3 18 608.99 27 761.34 36 968.54
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ANEXO G — RESULTADOS NUMERICOS DE FRECUENCIAS NATURALES
CON DIFERENTES MODELOS.

Modelo con elemento de metal modificado (0.3 mm de reduccion de radio externo). En
la figura se presenta un ejemplo de frecuencia natural escogido para este modelo. El
cual presenta frecuencias naturales de 953.83 Hz, 1304.5 Hz, 1612.8 Hz y 2030.5 Hz.

Anexo G- 14. Frecuencia natural de modelo con cambio geométrico de 0.3 mm de radio externo en elemento de metal, donde:
a) Modo 8 con frecuencia natural de 953.83 Hz, b) Modo 9 con frecuencia natural de 1304.5 Hz, ¢) Modo 10 con frecuencia
natural de 1612.8 Hz, d) Modo 13 con frecuencia natural de 2030.5 Hz.

Tabla de Anexo G- 14.

Frecuencias naturales del modelo con reduccion de radio externo de 0.3 mm en elemento de metal.

NUmero | Frecuencia | NUmero | Frecuencia | NGmero | Frecuencia | NUmero | Frecuencia | Numero | Frecuencia
(Hz) (Hz) (Hz) (Hz) (Hz)

1 0 10* 1612.8 19 2382.5 28 2930.1 37 3728.5

2 0 11 1729.8 20 2430.4 29 3049 38 3832.7

3 3.76E-5 12* 1867 21 2504 30 3108.9 39 3837.2

4 1.14E-4 13 2030.5 22* 2599.8 31 3129.8 40 3878.8

5 1.19E-4 14 2262.4 23 2719.5 32 3201 * Frecuencia  natural

flexionante

6 1.418E-4 15 2324.6 24 2776.6 33 33735

7 932.8 16 2325.7 25% 27945 34* 3598.9

8 953.83 17 2330.5 26* 2799.8 35 3677.1

9 1304.5 18 2349.2 27 2874.9 36* 3687
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ANEXO H — FRECUENCIAS Y FORMAS MODALES DE LAS DIFERENTES

CONFIGURACIONES Y PRECARGAS.

Las tablas siguientes presentan la comparacién de 3 frecuencias naturales y formas

modales sin precarga y con dos diferentes fuerzas de tension (100 y 400 N) para un sistema

con 9 elementos plasticos y metalicos correspondientemente.

Tabla de Anexo H- 1. Comparacién de frecuencias naturales y formas modales para un sistema de 9 elementos plasticos con

y sin precarga.
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Natural

Precarga

Sin precarga

100 N

400 N

=
in
L
A
..

e
ieformation Seale Factor

ue= 12243 Freq= 55699 (eydlesttime)
tagni
1 £4.0008400

- 13914 (crclespime)

actor: +4.0008+00

9= 22511 (cyclespme)

actor: +4.0002+00

req= 23511 (cyclessime)

actor: +4.0008+00

2229 Hz

22.61 Hz

23.51 Hz

124




ANEXO H — FRECUENCIAS Y FORMAS MODALES DE LAS DIFERENTES

CONFIGURACIONES Y PRECARGAS.

Tabla de Anexo H- 2. Comparacion de frecuencias naturales y formas modales para un sistema de 9 elementos metalicos con
y sin precarga.
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