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longitud de reso#ﬁe [em].

Par producido por.la fuerza P en las barras A2
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INTRODUCCION

ANTECEDENTES

De acuerdo con un estudio realizado por Lara et.al [21], se
Justifica econdémicamente el desarrollo de equipo agricola para
atender las necesidades de log sectores tradicional y de subsistencia
del agro mexicano, los cuales consistian, en afio 1969, de 1.140.032 y
1.474.424 predios respectivamente, con extensiones promedio de 13.9 y
7.9 hectareas [24]. la ocupacién de la tierra por parte de estos dos
sectores es, basicamente, para el cultivo de maiz y frijol, con un 71
% del terreno, mientras que el sector moderno emplea tnicamante el
35% de su terreno para estos productos, los cuales se consideran como

la base alimenticia del pueblo mexicano.

En 1973 la International Labor Office reportdé un total de 70.000
tractores en México con una potencia promedio de 28.6 kW, los cuales
son empleados por el sector moderno; entre tanto que los otros dos

sectores emplean equipo operado manualmente o por traccién animal.

La oferta de equipo agricola convencional no satisface las
necesidades de estos dos sectores ya que, en general, obedecen a
disefios realizados para otro tipo de usuario. Esta afirmacién es

valida no solo en México sino, en general, en toda América Latina.



El analisis econdtmico cuyos resultados estén dados en el estudio
mencionado, indican la conveniencla, para estos usuarios, de tener
pequefios tractores con una potencia efectiva de 6.3 kW (8.4 hp) para
terrenos con un é4rea de 10.5 ha. El costo anual de labores de
labranza utilizando este equipo era del orden de US$ 74.34 /ha.,
mientras que el costo sin €1 de US§ 150.24/ha. considerando el

alquiler de equipo convencional o la contratacién de mano de obra

Bajo todas las anteriores consideraciones, en la Universidad de
California en Davis (EE.UU.) y en la Facultad de Ingenieria Mecéanica,
Eléctrica y Electrénica (FIMEE) de la Universidad de Guanajuato, A.
Lara Loépez disefi6 un pequefio tractor denominado "Motocultor de Alto

Despeje"” {21}, cuyas caracteristicas se describen a continuacién.
DESCRIPCION DEL MOTOCULTOR

Inicialmente el disefic consisti6 en un motocultor montado sobre
dos ruedas, el cual tenia la posibilidad de adaptarse facilmente a
cuatro ruedas, en caso de que la demanda del mercado y el

me joramiento de la eficiencia de las operaciones, asi lo exiglera.

Uno de los requerimientos mas importantes del disefio era que se
pudiera utilizar en labores de cultivo de granos tales como frijol y
maiz, razén que obligd a que la distancia vertical bajo el chasis de
la maquina fuera grande. De ;hi la denominacién de "alto despeje" que

se le di6 a este equipo.



Otro requerimiento importante para el disefio era el costo, el
cual se fij6 en ese momento en US$ 2000 como méximo (hoy se estima

que el tope méaximo debe ser de US§ 3000).

Las anteriores dos exigencias, sumadas al hecho de que el equipo
debia poderse fabricar localmente, hizo necesario utilizar un sistema
de transmisién de potencia a través de poleas y catarinas, y en forma
independiente para cada rueda; esto permite que la transmision esté
en dos columnas separadas, lograndose un amplio despeje del

motoculior, come se muestra en la flg 1.

El embrague se realiza mediante el tensionado de la correas de
transmisién y el girc se logra al desembragar, esto es, destensionar
la correa de la rueda interior a la curva, manteniendo la rueda

externa en movimiento.

La capacidad maxima de traccién es de 3.8 kN, con una eficiencia
tractiva del 60% y velocidad de avance entre 2.88 y 4.33 km/h. Se
pueden realizar labores de de barbecho, rastreo, surcado, cultivo

siembra, transporte y corte de pasto {12].

Posteriormente, y por recomendacién de los usuvarios, se vido la
conveniencia de modificar el disefio, de tal forma que quedara montado
sobre cuatro ruedas. La barra de tiro quedd ubicada en la parte
posterior de la maquina. El control lo realiza el operador sentado y
no caminando, con lo cual se-logra menor fatiga y mayor eficiencia en

-
las labores. '



Fig 1

Sistema de Transmisién del Motocultor

El sistema de enganche es del tipo "“tres puntos". Este consiste
en un mecanismo de cuatro barras sobre una de las cuales se montan
las diferentes herramientas. Con &1 se logra un control excelente de
las herramientas y accesorios que se monten. Este sistema es empleado
por la gran mayoria de tractores comerciales y su conflguracién se

muestra en la fig2 y en el primer plano del Anexo.

En la aclualidad se emplea un gato hidraulico tipo vehiculo con
eapacidad de 1.5 Ton, para levantar las herramientas cuando se esta
atravesando por un tramo de terreno muy duro (lo cual causa
patinamiento de las ruedas, si se excede la capacidad de tiro),

durante los giros y cuando se termina la labor.
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Sistema de Enganche del Motocultor de Alto Despe je



OBJETIVOS

Aun cuando el sistema utilizado actualmenie pare el control de
la profundidad de las herramientas es bastante sencillo y econémico,
conlleva un serio inconveniente: requiere mucho tiempo del operador
por la cantidad de accionamientos de la palanca del gato, para elevar
las herramientas la distancla requerida. Se cree que sl se
disminuyera esta tarea se aumentaria la eficiencia de campo del

equipo en forma significativa.

Ya que la mayoria de los tractores convencionales emplean un
sistema hldraulico para el control de los accesorios, a priori se
puede plantear como solucién a la problematica, la utilizacién de un
sistema de este tipo para el motocultor de Alto Despeje. Sin embargo,
el alto costo de los componentes de un sistema hidraulico hace
necesario plantear alternativas mas econémicas con las que se pueda

hacer una comparacién y, entonces si, tomar una decision.

Asi, el objetivo principal que se busca con este trabajo, es el
de tener todos los elementos necesarlos para tomar la mejor decisién,
enmarcada, loglcamente, bajo la fllosofia que se planted en el disefio
original del equipo.

Bajo esta consideracién se han planteado los slgulentes

objetivos generales para la investigaclén:



1. Disefiar un sistema para el control del desplazamiento vertical de
las herramientas del motocultor, de tal forma que al estar en
posici6én de reposo, la herramienta quede por encima de la superficie
del terreno una distancia suficiente para un transporte seguro de la

misma.

2. El sistema debe permitir desplazamientos intermedios, con el
propésito de que cuando se estd trabajando y se encuentra con un
tramo corto de terreno muy duro o con algun obstaculo, se pueda
elevar la herramienta unicamente la distancia necesaria para salvar
el obstaculo y, en seguida, volver la herramienta a su posicién

normal de trabajo,

3. El costo del sistema debe estar plenamente Jjustificado por el

aumento de la eficiencia de la maquina.



En la primera etapa del proyecto se realizé una revisién de la
literatura disponible relacionada con sistemas de control de

herramientas en equipos similares al Motocultor.

Se encontré alguna informacién sobre equipos con traccién animal
en la que se menciona en forma vaga el mecanismo de control. Asi, por
ejemplo, en el "yunticultor" traido al pais por el Instituto Nacional
de Investigaciones Agricolas (INIA), con el fin de evaluarlo y
modificarlo para su aplicacién en México [2B6), esta equipado con un
sistema de levante que incluye dos palancas para que "el operador
pueda cambiar de manos a media carrera y asi realizar menos esfuerzo.
La palanca de levante se ubica sobre un eje de apoyo, el cual esta
unido al soporte del asiento y lleva un refuerzo lateral". No se dan
detalles en cuanto al peso de las herramientas que se levantan con
este sistema, ni del esfuerzo que debe realizar el operador. para

lograrlo.

Otro equipo que se encuentra descrito en la literatura revisada
es el "Multicultor" presentado por el Instituto de Investigaciones
Agropecuarias y la empresa Ingenieria y Construccién Alfredo Trentini

(ICAT-INIA) de Chile [25].

En éste ultimo, el sistema de levante de las herramientas es

mecdnico operado manualmente, con un par de resortes que, parece,



sirven de complemento a la fuerza ejercida por el operador. Existen
muchos equipos de traccién animal semejante a los dos anteriores,

citados por la GATE/GTZ en su catalogo {17].

Kanafojski {20] da wuna amplia descripcién de mecanismos
denominados por ¢é1 ‘"autématas”, utilizados en algunos tractores.
Estan compuestos por resortes levas, barras, trinquetes, etc.;
aprovechan el movimiento de giro de las ruedas para accionar un

sistema de barras conectadas a la barra portaherramientas.

La mayoria de libros especificos en maquinaria agricola dedican
por lo menos un capitulo completo en la descripcién de los sistemas
hidréaulicos utilizados en todos los tractores comerciales

convencionales (8], [22] y [18].

En el libro de Hain [1B], el cual esta dedicado al analisis
cinemdtico de mecanismos, se utlizan como ejemplos de aplicacién,
diferentes sistemas mecanicos para el control de desplazamiento
vertical de herramientas de tractores, lo cual resulta bastante Gtil
para la busqueda de alternativas que solucionen la problematica

planteada para estevtrabajo de investigacién.



2. REQUERIMIENTOS DE DISEfO

En articulos publicados por la Academia Nacional de Ingenieria,
tales como los de Cervantes y Lara [10], Colin y Lara [12], Valdivia
y Lara [32], complementados por comentarios directos de sus autores,
los disefladores del Motocultor y sus accesorios, se identificaron
muchos de los requerimientos de disefio. Otros, que no estaban
disponiblemes directamente, se determinaron o calcularon. En general

los requerimientos de disefio son:
1. Desplazamiento vertical de las herramientas:

En labores de barbecho la herramienta trabaja a una profundidad
de 20 cm maximo. Cuando esta en reposo, la herramienta debe quedar
por encima de la superficie del suelo a una distancia de 15 cm para
transporte seguro. Entonces, el degplazamiento vertical de las
herramietas debe ser desde -20 a 15 cm del nivel del suelo, el cual
representa un giro total de las barras inferiores del sistema de

enganche de 45 grados.

2. Peso a Levantar:

i

La herramienta més pesada es la Sembradora, con un peso de 1570
N (1860 kg). De este, 863 N corresponden a los botes de la semilla y

el resto a la sembradora propiamente.

10



3. Reaccién del Suelo:

En la operacion de barbecho se presenta la mayor reaccién del
suelo sobre la herramienta, ya que esta es la mas ancha (25 cm) y la

que trabaja a mayor profundidad (20 cm).

Ademds de estos requerimietos concretos, existen algunas
consideraciones de tipo general: 1. Debe requerir poco esfuerzo del
operador, tanto por la fuerza como por la cantidad de veces que deba

aplicarla, para lograr el desplazamiento requerido.

2. Dadas las caracteristicas del sistema de enganche, el movimiento
de las barras inferiores es en planos paralelos por lo tanto se
considerara como un mecanismo plano para efecto’ del analisis

cinematico.

3. Se considerarad el sistema de enganche en forma estatica, es

decir, no se tendrédn en cuenta las inercias.

4. Dadas las condiciones de operacién a las que estd sometido el
equipo, si es necesario considerar la friccién entre los elementos

que conforman el sistema de enganché.

5. La operacién del mecanismo que se seleccione no debe depender de
que el motocultor este en movimiento. Es decir, el mecanismo debe

funcionar basicamente con el motocultor detenido.

11



'3, CALCULO "DE - CARGAS
3.1 REACCION DEL SUELO

Como se mencioné anteriormente, los dos tipos de herramientas

que se consideraran son el Arado de Barbechar y la Sembradora.
3.1.1 Arado de Barbechar

La capacidad de tiro del motocultor permite utilizar una reja
con un ancho de 25 cm {10 pulg), trabajando a una profundidad de 20

cm.

Segin la norma ASAE 230.3 [1), la reaccién del.suelo sobre la
herramienta es dependiente del tipo de suelo en el que se trabaje.
Para efectos de este proyecto, conviene tomar el caso critico, el
cual corresponde a suelo arcilloso. Para tal caso, la componente

horizontal de la reaccién del suelo es {vease fig 3}:
Lh = [7 + 0.049 o VM] {ancho o prof)surce (3.1)

Lh o tan(v) o (3.2)

"

Lv

experimentalmente se ha determinado que el &ngulo v tiene un valor de -

18.43 grados [19]. o

12



3.1.2 Sembradora

La misma referencia (1] indica que la fuerza ejercida por el
suelc sobre las herramientas de una sembradora se puede calcular

mediante la siguiente expresién empirica:

Y1 2
Lhi = Lhue —— (3.3)
8.26
Lhws = 520 + 49.2.VM (3.4)
Lvi = Lhi otan (v) (3.5)

-

B

i-‘lg:]

Reacclén del Suelo Sobre la Herramienta

13



3.2 PESO DE LAS BARRAS Y HERRAMIETAS
3.2.1 Herramietas:

A.- Sembradora = 1570 N (180 kg)

B. - Barbechador = 345 N (35 kg)

3.2.2 Barras:

En el plano 1 del anexo se muestran las dimensiones principales
de las barras, gue se utilizan para calcular el peso y el centroide,

con los sigulentes resultados:

Tabla 1

Resultados del calculo de Pesos y Centroides

Barra Peso (MJ . Centroide (o) ]

-~ z
A2 57 22.5 0 0
A3 315.4 -5.8 5.15 0
Ad 52.3 19.7 a 23 0 o

3.3 FRICCION

14



Para introducir las cargas debidas a la friccién se utilizara el
métode denomindo por Burton "radios de friccién" [9].

Este método considera que una fuerza que actUa sobre la unién de
dos barras, no pasa por el centro de la unién exactamente, sino
tangente a un circulo denominado ‘“circulo de friccién" cuyo radio
estd dado por el coeficiente de friccién de los materiales en

contacto y el diametro del perno de unién.

Asi, se tiene que existe un par alrededor del centro de la unién
de las barras, debido a ese desface de la fuerza, el cual se opone al

movimiento.
Las expresiones utilizadas son:

p=roe sen[ arctan (p) ] (3.6)

TT=poF=p /Fx+ Fy® (3.7)

3.4 ANALISIS CINEMATICO
3.4.1 Pogiciones:

El analisis de posicién, para este mecanismo de cuatro barras es
muy sencillo, ya que por simples consideraciones geométricas es
posible determinar los éngﬁﬁos de cada una de las barras. En razén a

que se utilizara varias veces, a continuacién se reproduce el

15



L1

Fig 4

Posiciones de un Mecanismo de Cuatro Barras



algoritmo. propuesto por Burton [89], el cual es util para determinar
las posiciones ya sea para un mecanismo abierto o para su conjugado.

Referidos a la fig 4:

X = Al - A2 sen(9) Y = A2 cos(0) (3.8)
arctan (Y/X) si X >0
§ = arctan2{Y,X) = arctan (Y/X) + n sgn(Y) si X< O
n/2 sgn(Y) si X=0
(3.9)
d=/ %%+ v? (3.10)
2 2 2
_ d® + M% - A3
A= arCOS[_‘*ETET?T"_" } (3.11)
y=38 + A cuando el mecanismo es abierto (3.12)
¥y =38 -2 cuando el mecanismo es conjugado (cruzado)
A3 sen(¢) = A4 sen{y) - A2 cos(8) (3.13)
A3 cos(¢) = Al - A4 cos{y) - A2 sen(9) (3.14)
¢ = arctanz2 (sen ¢, cos ¢) (3.15)

con las cuales, quedan determinadas las posiciones de las barras A3 y

A4, dado un angulo 6 de la barra de entrada A2.

16



L3

Fig 4

Posiciones de un Mecanismo de Cuatro Barras




3.4.2 Fuerzas:

En la Iig 5 se muestra el esquema de cargas del mecanismo de

enganche del motocultor.

Fex Trc( -
»
™
BARRA Al
BARRA A2 P
Tra
Fox \ A
g AN -
Fax
Foy ") ‘ \\,
~Far Tra  Far
HERRAHIENTA
-]
Py .
Fig 5

Esquema de Cargas del Mecanismo de Enganche

18



Como se mencioné en las consideraciones generales del capitulo
Vanterior. la fuerza requerida para levantar las herramientas (P)
estard aplicada sobre las barras A2, como se muestra en el diagrama
de cuerpo libre de la fig 5. Dado que no se conoce ni la magnitud, ni
la direccién, ni el punto de aplicacién de esta fuerza (ya que aln no
se sabe éué tipo de mecanismo estard conectado a las barras A2 para
elevar las herramientas), con las ecuaciones de equilibrio no es

posible resolver el sistema.

Sin embargo, lo que si se sabe es que el momento producido por
las fuerzas Fpx, Fpy y Wi alrededor del pivote A, sumados a los
momentos debidos a la friccion Tfp y Tfa, deben ser equilibrados por
el momento M producido por la fuerza P, lo cual se ve con mayor
ciaridad en la fig B, en donde se ha transladado la fuerza P al

pivote A.

BARRA A2

FAY'
Fig 6

Sistema Equivalente de Cargas de la Barra A2
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Por-lo tanto, se puede hacer el andlisis estatico del mecanismo
y hallar, entre otros, el valor del momento M y la reaccion total en
el pivote A (F'ax + PXx y F'ay + Px, en las direcciones X y Y

respectivamente), a pesar de no poderse determinar la fuerza P.

Las ecuaciones de equilibrio estdtico para cada barra

donde los pares Tfi son los definidos por la ec.(3.7), Son:

Barra A2
¥ Fx = 0: Fax =~ Fox =20 (3.186)
Y Fy = 0: Foy ~ Fay + W1 =20 (3.17)
T MA=0

Foy o 470cos{8) + Fpx o 47esen(8) + Wi Xw cos(B) +

Tfr + Tfo - ¥ =0 (3.18)

donde M es el par producio por la fuerza P alrededor de A:

P A'2 cos{x+p) '

M =
sen(9)
Barra A3
T Fx=0: Fex— Fox + Lhy =0 (3.19)
EF&=0: Fcy + Wi + W3 .- Fpy + Py = O (3.20)
LM =0 : ‘

45 cos ¢ Fcx +.45 sen ¢ Fcy + W3 Xws + WH Xwh + Py (9.5 cos ¢-LH

sen ¢) - Lhi {LH cos ¢ + 8.5 sen ¢) -Tfp - Tfc = 0 (3.21)
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Barra A4

~Fex + Fex =0 (3.22)

Y Fx=10:
L Fy=0: Fcy - We - Fey =0 (3.23)
T Ms=0:

- FcyoLesen y + Fexolocos 7. + W2eXwzegen y + Tfc + Tfs = G (3.24)

Asi, las ecuaciones 16 a 24 constituyen el sistema que se
requiere resolver para completar el andlisis del mecanismo de
enganche, Las incognitas son:

Fxy, Fyi, Tfi y 4 cont =4, B, C, D

de forma que se tlene un sistema de ecuaciones no lineal., Para
resolver este Inconveniente se seguird el procedimiento iterativo

sugerido por Burton {9]:

A.- Solucionar el gistema de ecuaciones como si no existiera

friccién. Es decir haciendo Tfs = Tfs = Tfc = Tfp = O

B.- Se calculan los pares de friccién, utilizando las fuerzas

halladas en el punto anterior.

C.- Se remplazan estos valores de Tft en las ecuaciones [(como si

fueran parametros), y se vuelven a calcular las fuerzas.

D.- Se comparan los valeres de las fuerzas actuales con las

anteriores. Cuando las diferencias sean menores a un error aceptable,
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se detendrd el proceso. En caso de ocurrir lo contrario, se regresa
al punto B. La convergencia ocurre rapidamente (usualmente en dos o

tres iteraciones).

Se hizo un programa que permitiera el calculo del par M que debe
ser producido por la fuerza P en las barras A2, para cualquier
posicién 0 de dichas barras. El programa consta basicamente de una
subrutina para calcular las posiciones de las barras, una para
calcular las fuerzas sobre las herramientas dependiendo de si es la
sembradora o el arado de barbechar y una tercera para resolver el

sistema de ecuacliones, con el procedimiento descrito anteriormente.

Se hiclieron corridas para los siguientes casos:

1. Arado de barbechar, con el motocultor desplazandose a una

velocidad de 4 km/h.

2. Arado de barbechar, con el motocultor detenido.

3. Sembradora, con motocultor a 3 km/h.

4. Sembradora, con motocultor detenido.

5. Sembradora con los botes apoyados sobre la estructura del

motocultor y no sobre el sistema de enganche, con el motocultor
avanzando a 3 km/h

6. Igual al caso 5, pero con el Motocultor detenido.

Los resultadoes obtenidbs se presentan en la tabla 2.
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Tabla 2
Par M (N-m) producido por la fuerza P alrededor del pivote A

del mecanismo de enganche

ANGULO ) 2 CA§OS 4 5 6
TETA
-10 1319 375 1662 921 1395 516
-5 1351 363 1717 927 1370 518
0 1325 350 1680 930 1275 518
5 1246 347 1570 927 1089 517
10 1102 341 1258 815 836 509
18 896 332 932 897 508 498
20 631 321 895 876 478 483
25 318 308 839 845 450 463
30 232 234 801 804 427 443
35 275 277 765 765 407 420
40 256 259 707 708 394 389
45 234 238 653 654 359 361

En todos los casos se supuso un coeficiente de friccién entre
los  pares cinematicos, de 0.19, que corresponde al caso de
lubricacién limitada entre aceros suaves (23]. Se tom6é como densidad

del suelo un valor de 18000 N/ma.

7 Cuando el motocultor se esta desplazando (casos 1, 3 y 5) se
presenta un cambio brusco en el momento M, cuando el &ngulo 6 tiene
valores entre los 10 y los 20 grados. Esto se debe a que en ese
instante la herramienta sa’lﬁe a la superficie dejando de existir, por

lo tanto, la reacci6n del suelo sobre la herramienta. En los demas
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casos, el par M permanece casi constante en todo el recorrido. Este
comentario se puede entender con mayor facilidad al examinar las
graficas 1 y 2 , en donde se presenta el comportamiento del par
M en funcién del angulo B, para los Casos 3 y 4 (los mas

criticos).
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Por considerarse utiles en los analisis posterjores, se
aproximaron . los resultados presentados en la tabla 2, con

interpolacién polinomial. Los resultados son:

CASO 1.

M(6) = 13500 - 6450 6 — 38730.4 8° para 8 = 25

M(g) = 4287.72 - 2269.4 © para 6 > 25
CASO 2.
M(e) = 3572 - 1457 0
CASO 3.

M(B) = 17000 - 11894.6 6 - 70179.11 8° para 6 = 15

M(B) = 9447.4 - 321.61 B - 4190.2 6° para 6 > 15

CASO 4.

M(8) = 9456.4 - 324.12 @ - 4140 8°

CASO 5.
M(e) = 12918.6 - 16525.8 @ - 51866 92 para 6 = 15
M{8) = 5736.3 ~ 2669.98 @ para 6 >15
CASO 6.

M(B) = 5277.63 - 272.5 @ - 2308 0°

.~
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Se puede concluir, en base a estos resultados, que conviene
buscar el mecanismo de levante para cuando el motocultor esta
detenido. De hecho, sucede asi en los tractores comerciales, es
decir, cuando hay necesidad de elevar las herramientas por algin
motivo, se detiene el tractor y entonces si se procede a la

elevacién.

Se tendrén en cuenta, por lo tanto, los resultados de los Casos
2, 4 y 6. siendo critico el Caso 4, para el caso de elevacién de las
herramientas, mientras que para el caso de determinar las cargas a
las que estarédn sometidos los diferentes elementos, cuando se este en
la. etapa de disefio, se conéiderara el mas critico, cuando el

motocultor se este moviendo y arrastrando a la sembradora (caso 3).
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4. ALTERNATIVAS

En el estudio de la Literatura cuya sintesis se presenté en el
Capitulo 1, se encontraron varios tipos de sistemas de levante de
accesorios utilizados por tractores y equipos de tracci6n animal.
Estos sistemas, aunque no son explicados en forma muy detallada en
las referencias citadas oportunamente, dan una visién general de
cudles pueden ser considerados como alternativas, para el caso

especifico que aqui se esta tratando.

Basicamente, los mecanismos utilizados por estos equipos se

pueden dividir en dos grupes:

~. Mecanismos de Barras

~. Mecanismos Hidraulicos

En el primer grupo se pueden ubicar aquellos sistemas que van
desde simples "cuatrao barras" como el mostrado en el Yunticultor
[26], hasta mecanisme complejos que ademas de barras utilizan
trinquetes, levas, resortes, etc, como los presentados por Kanafo jski
{20]. Mientras que en el segundo grupo pueden ubicarse sistemas
simples, como el utilizado actualmente por el motocultor (de "gato"),
y sistemas complejos instalados en tractores comerciales, de alta

capacidad y versatilidad.
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Se estudiaron varios tipos de mecanismos y sistemas de ambos
grupos, que dieron lugar a las alternativas que se presentan en este
capitulo. Algunas de ellas resultaron con buena factibilidad, por lo
cual su discusién tiene mayor profundidad en este trabajo, mietras
que otras presentan serios Inconvenientes que dejan en duda su
factibilidad, por lo tanto se presentan en forma resumida destacando

aquellos aspectos que resultan de interés.

4.1 MECANISMOS DE BARRAS

Dado que el mecanismo de enganche de tres puntos, tal y como se
mostré en la fig 2 consta de cuatro barras, si se le agregan muchas
mas barras el mecanismo se haria muy complicado. De tal forma, se
limitard la busqueda de mecanismos a aquellos de cuatro barras con
pares cinematicos inferiores (RRRR), cuyo comportamiento, en cuanto
a relacién de transmisién y rangos de las barras de entrada y salida,

sea apropiado.

En la fig 7 se muestra la configuracién final que tendria el
sistema de enganche siendo las barras A6 y A7 adicionales al
mecanismo de enganche actual, Estas dos, Junto con el chasis y la
barra A2 conforman un mecanismo de cuatro barras tipo RRRR, cuyas
dimensiones deben ser calculadas de forma que se logre el mejor
comportamiento de todo el sistema.

)
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Fig 7

Coni‘\guracién del Sistemd de Enganche ¥ Levante de Accesorios.
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Existen muchos articulos donde se presentan Vanallsis de"
mecanismos de barras, ya sea haciendo sintesis para que estos
respondan a una trayetoria prefijada, o buscando optimizar la
relacién de transmision (3}, (4}, (5], (6], [7]. Sin embargo el
problema de encontrar un mecanismo aprqpiado para este caso en
particular, no es exactamente el de optimizar una variable, como la
relacién de transmisién, sino mas bien, que el comportamiento sea tal
que se tenga un buen 4angulo de transmisién (no necesariamente el
6ptimo), con un rango de giro de la barra que es accionada por el
operador, relativamente pequefio. De hecho, el sistema actual de
levante de las herramientas utilizando un gato manual, representa una
gran ventaja mecanica, pero a costa de un alto numero de

accionamientos por parte del operador.

Por otro lado, en algunas alternativas que se estudiaron, se vié
la necesidad de encontrar mecanismos de barras que presentaran dentro
de un rango determinado de funcionamiento, wuna relacién de
transmisién apropiada, esto es, con un comportamiento lineal
ascendente (cuando se presenten tales alternativas sera claro este

concepto).

Por los motivos expuestos, se hace necesario contar con una
herramienta adecuada para determinar conflgu;aciones de mecanismos de
cuatro barras. Luego de anallizar algunas de las expuestas en las
referencias cltadas y én otras fuentes, se encontré un método muy
versatil, que responde a las exligencias que se tlenen [30]. Este

método se presenta a contlinuacién,
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DESCRIPCION DEL METODO PARA BUSQUEDA DE MECANISHOS

El método tal como se presenta en la referencia citada, es de
tipo grafico y se describe a la luz de la fig 8. Hay que hacer
claridad que para efectos del anilisis de este mecanismo, la barra A7
serd considerada como la de "entrada" o "conductora", mientras que la
A2 corresponde a la de "salida" o "conducida". La longitud A5 se
considerara unitaria, de forma que las demas dimensiones que se

encuentren estaran parametrizadas a ella.

Para rangos de las barras de entrada (Aw) y salida (48)

prescritos, se procede asi:

A.- Se traza una linea que forme un éangulo igual a "-Aw/2",
medido desde el eje x. Esta se intersecta en el punto F con otra
linea trazada de tal forma que tenga un angulo "A8/2" con respecto al
eje x desde el punto 02 La distancia 07-F es el didmetro de la
circunferencia 1 que se traza ensegulda. Esta clrcunferencia

representa el lugar geoméirico de todos los posibles puntos Os7.

B.- A partir del centro de esta cifcunferencia, se traza una
linea perpendicular a 07-F, hasta que corte a la 02-F. El punto donde
se cortan las lineas es el centro de la circunferencia 2, la cual

debe pasar por "F" y por "0O7".
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Fig 8

Método de Busqueda de Mecanismos RRRR
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C.- En seguida se traza una linea desde 02 formando un angulo
“A8" con respecto a la horizontal, la «cual cortard a la
circunferencia 2 en los puntes "S* y "T". De esta forma, se
determina el arco "T-S", el cual representa el lugar geométrico de

todos los posibles puntos “026".

D.- Ahora es posible unir el punto 02 con cualquier punto "Oze"
del arco "T-S" y desde alli trazar una linea que termine en O7. Esta

ultima corta a la circunferencia 1 en el punto "Os7".

La linea 02-028 representa al eslabén A2, 0z26-0s7 al eslabon
intermedio A6 y 087-07 al eslabdn conductor A7, quedando configurado

asil el mecanismo de cuatro barras.

Cualquier punto que se escoja dentro del arco "T-S", da lugar a
un mecanismo diferente que satisface los requerimientos de los rangos

"Aw" y "AB" impuestos inlcialmente.

Este método tal como se propone, resulta bastante sencillo, pero
tlene el inconveniente de no tener un criterio para la seleccién de
O28 (puede ser cualquier punto del arco ":l‘—S"), de forma que se
obtenga aquel mecanlismo que presente el comportamiento deseado {en
cuando a angulo de transmisién). Por tal motivo, el procedimlento se
transformo ;.\ una forma andllitica por medlo de ecuaclones,
obteniendose un medio eficiente -para selecclonar mecanlsmos de cuatro

barras. El modelo matemitico encontrado es el siguiente:
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Dados:; dw y Al

Aw Aw -~ AB
@ = 0T~ — (a.1) B= — (4.2)
2 2
sen (A6/2) Rl
Rl = —ouu— (4.3) RZ = ———no— (4.4)
2 sen(f) cos (B)
sen (o)
Hz ————— (4.5) J=H-R2 (4.86)
sen (B)
Cix = 1 - J-cos(A8/2) (4.7)
Cly = J-sen(48/2) (4.8)

c=/ c1® + c1y? (4.9)

Hasta aqui se han encontrado las dimensliones de los dos radios
de las circunferenclas y la ubicacién de sus centros. Ahora es
necesario encontrar el arco "T-S". Para ello se 1igualan las
ecuaciones de la circunferencia 2 y de la linea 02-028, obteniendose

la sigulente expresién:

W= cos(p - go) -~ Z-sen{yp - po) (4.10)
donde:
Z = tan(40)
W = tan(a@) [Clx-1] + Cly

la cual se soluclona utilizando el método propuestoe por Marks (231,

obteniendose los &ngulos g1 y 92, que definen al arco T-S.
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Ahora es posible determinar las dimenslones del mecanismo para
cualquier wvaior de » =zompranalico enwre estas des roices de - la

ecuacidn, asi:

A2 = /aaz+ J%- 2-R2.J-cos(48/2 + g) (a.11)
A22 + JZ . R22
8 = Aw/2 + arcos (4.12)
2 A2 J
{A7 + AB) = /A22+ 1 - 2 A2 cos(3) (4.13)
C2x = Rl cos{a) (4.14) C2Y = Rl sen(a) (4.15)

con estos datos se aplica nuevamente el procedimiento descrito
anterlormente para encontrar el punto donde 07-026 se cruza con la

circunferencia 1, lo cual permite determinar la dimensiones A6 y A7.

Un criterio ampliamente aceptado, para reconocer el
comportamiento de un mecanismo de barras, en cuanto a su ventaja
mecanica, es el llamado "&ngulo de transmisién”. Angeles [2] presenta
la deduccién de la expresién que permite encontrar la ventaja
mecanica de un mecanismo RRRR, en donde se aprecia su dependencia con
respecto al 4ngulo formado por las barras conduclda y acopladora

(angulo de transmisién).

Determinadas todas las dimensiones de las barras, es poslible

encontrar el 4ngulo de transmisién minilmo, uttlizando la ecuaclén
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dada por Soni [28):

A%+ a2 - (1 -an)?
M min = arcos (4.18)
2 AB A2

Si se hace variar el angulo ¢ desde ¢1 hasta ¢2, se puede
hallar entre toda la familia de mecanismos aquel que tenga un &ngulo
de transmisién éptimo, esto es [pminlmex. lo cual significa que se
encontraria el mecanismo con la relacién de transmisién mas grande,
para un rango de operacién de las barras de entrada y salida,

prescritos,

Para ello se elaboré un programa, con el cual se obtuvieron los

resultados que se muestran en la tabla 3.

Como se puede observar, se encontré toda una gama de posibles
mecanismos con éngulo de transmisién grandes para rangos que varian
desde 90 hasta 180 grados en la barra de entrada (A7) y desde 45
hasta 80 grados en la barra de salida (A2). AUn cuando en la barra de
salida se requieren unicamente 45 grados de barrido, como se menciond
con anterioridad, fue indispensable hacer la busqueda incluyendo
rangos de la barra de salida mayores, con el propésito de encontrar
mecanismos cuyo comportamiento, en cuanto a relacién de transmision,
fuese apropiade para poder incluir dentro de las alternativas a
algunos tipos de resortes, .comc se explicarda con detenimiento mas

'

adelante.
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Tabla 3

Resultado de la Busqueda de Mecanismos RRRR
(dimesiones de las barras A2, AB y A7)

Aw A6 A7 AB A2 Umin
{grados} (grados) {grados)
120 45 .316 .417 .839 46.8

55 . 430 .474 . 956 26.3

130 45 .241 .470 172 70.6

55 .322 .527 . 796 57.4

65 . 425 .577 .848 42.5

80 .B13 .649 .963 16.5

140 45 .204 .521 .684 81.5
55 .236 .588 .648 76.3

65 . 308 .635 .870 64.3

) 577 .732 .844 30.1

150 15 .194 .575 .628 84.1
55 . 201 . 647 . 556 82.6

65 .208 .703 .505 80.0

90 .371 . 788 .583 52.1

160 45 .205 .635 .801 79.9
55 .199 .713 .502 80.5

85 .208 .62 .454 76.7

(2) 80 .203 .822 .382 72.8
170 (&) 45 .210 724 .570 74.2
55 .193 .804 .443 74.4

70 .202 .859 .374 68.0

90 .193 . 908 .293 60.8

180 45 .197 .879 .518 64.2
(1) B0 . 195 .941 .390 57.9
(3)y 75 207 . 953 .339 50.8
90 ., 207 .978 .293 43.7
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Es necesario aclarar también, que aunque el programa esté4 dando
como resultados las dimensiones de mecanismos "abiertos", o sea
aquellos en que las barras de entrada y salida giran en el mismo
sentido, en razén a que se trata de mecanismos manivela-oscilador, es
posible utilizar estos resultados para mecanismos tipo "conjugado”
en los que las barras mencionadas giran en sentidos opuestos. Lo
unico que hay que considerar es que el rango de la barra de entrada
va a ser complementario al dado en los resultados. Esto es, por
ejemplo, si el mecanismo se buscé de tal forma que el rango de la
barra de entrada fuese de 150 grados, el rango correspondiente a su
mecanismo' conjugado sera de 360 - 150 = 210 grados. Como herramienta
complemetaria al programa mencionado, se escribié una rutina en la
que se realiza el analisis clnem&tico de los mecanismos que se
seleccionen de los resultados anteriores. Este analisis incluye el
cadlculo de la ventaja mecénica, y en base a esta, se calcula también
el par requerido en la barra de entrada para vencer la resistencia
opuesta por las cargas, tanto de la sembradora como del arado de

barbechar.

En aquellos casos en que el rango de la barra de salide es mayor
de 45 grados, es posible seleccionar dentro del rango total, aquellos
45 grados que representen un mejor comportamiento del mecanismo. Asi,
por ejemplo, el mecanismo tiene un rango en su barra de salida de 70
grados, es posible que del'o a 45, su comportamiento no sea tan
eficiente comparado con aqqei que se tiene de los 25 a 70 grados, de

tal forma que se selecciona este ultimo como e}l rango real de
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trabajo, y en base a éste se hace el andlisis cinemdtico mencionado.

Mediante la conjuncién de estos programas fue posible visualizar
el comportamiento de los mecanismos y hacer una seleccién. Los
criterios que se tuvieron en cuenta para esta seleccién son
bdsicamente: una relacién de transmisién grande con un rango de
operacién de la barra A7 (4w}, relativamente pequefio. Se tuvo en
cuenta una recomendacién de tipo ergonémico, en el sentido de que
resulta menos fatigoso para el operador ejercer la fuerza sobre la
palanca de adelante hacia atras, lo que implica que se deban tener en
cuenta mecanismos tipo conjugado. En algunas alternativas se requirio6
que el comportamiento de la ventaja mecanica con respecto al angulo 8
fuera lineal. El rango A8 es de 45 grados, asi que en los mecanismos
que presentan un rango mayor a éste, se hizo el ajuste
correspondiente, tal como se sefialé en el parrafo anterior. Los

mecanismos seleccionados son:

Tabla 4

Mecanismos Seleccionados

r U Aw (grados) T 1
No. - - A7 AB A2
1 ]
! T T i
1 180 120 0.185 0.941 0.330
2 160 100 0.203 0.822 0.382
3 180 110 0.207 0.963 0.339
4 170 180 - 0.210 0.724 0.570
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SR rango de la barra de entrada A7, para el caso de mecanismo
abierto

** rango de la barra de entrada A7, para mecanismo conjugado

Los resultados obtenidos en el analisis cinemdtico de estos
mecanismos, se muestran en las tablas 5, 6, 7 y 8. En ellas se
presentan la ventaja mecanica, el par a aplicar en 1la barra
conductora o de entrada A7, para vencer la carga impuesta tanto por
la herramienta de barbechar como por la sembradora, y el angulo ¢,
con respecto al 4angulo de la barra conductora, w. El angulo A
{mostrade en la fig 7) debe ser tal que cuando el mecanismo este en
posicién inicial, la barra A2 forma un &angulo 6 igual a cero.
Légicamente, A dependerad de las dimensiones reales y de la ubicacién
del mecanismo formado por las barras AS, AB y A7, dentro del sistema

de enganche.

Los pares requeridos en la barra conductora para levantar las
herramientas, fueron calculados con base en la ventaja mecanica del
mecanismo, la cual resulta independiente del valor real de las
dimensiones de las barras, siempre y cuando se mantenga constante la
relacién de cada una con respecto a AS. Ello explica el hecho de que,
a pesar que se den como dimensiones de las barras valores inferiores
a la unidad (parametrizados a A5 = 1), los pares calculdos

correspondan a los reales
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Tabla S

Resultados Obtenidos con el Mecanismo No.1

ANGULO ANGULO VENTAJA PAR PAR
w MECANICA BARBECHO SEMBRADORA

(GRADOS) (GRADOS) (N-m) {(N-m)
-30.2 86.11 2.02 173.13 458.34
—-40.2 81.00 1.91 176.71 482.27
-50.2 75.73 1.89 171.68 480.60
-60.2 70.50 1.94 160.81 458.94
-70.2 65.44 2.04 146.64 423.62
-80.2 80.70 2.19 130.96 380.40
-80.2 56.34 2.41 114.82 333.25
-100.2 52.4¢ 2.69 388.83 285.14
-110.2 48.93 3.10 83.08 237.32
-120.2 45,96 3.71 67.48 180. 37
-130.2 43.55 4.72 51.80 144.30
-140.2 41.75 6.75 35.50 97.686
-150.2 40.81 12.89 16.38 50.15

Tabla &
Resultades Obtenidos con el Mecaniszo No.2

ANGULO ANGULO VENTAJA PAR PAR
w MECANICA BARBECHO SEMBRADORA

(GRADOS) (GRADOS) (N-m) (N-m)
-68.3 48.40 1.92 182.13 482.186
-78.3 43.28 1.98 170.01 464.04
-88.3 38.34 2.07 167.61 440 .58
-98.3 33.860 2.15 145.861 414.47
-108.3 29.05 2.25 134.58 387.80
-118.3 24,68 2.34  124.57° 361.38
-128.3 20.49 2.43 115.565 335.73
~138.3 16. 44 2.52 107. 41 310.94
-148.3 12.54 2.60 100.33 287.81
-168.3 8.78 2.74 91.95 280.05
-168.3 5.31 3.18 77.23 214.29
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Tabla 7

Resultados Obtenidos con el Mecanismo No.3

ANGULO ANGULO VENTAJA PAR PAR
w MECANICA BARBECHO SEMBRADORA

(GRADOS) (GRADOS) (N-m) (N-m)
~54.4 80.16 1.563 229.54 607.87
-64.4 73.72 1.59 210.85 579. b4
-74.4 67.59 1.68 189. 47 535,156
-B4.4 61.87 1.82 167.54 481,62
-94 .4 56.61 2.00 146.16 423.94
-104.4 51.86 2.23 125.68 365.14
-114.4 47.64 2.54 106.04 306.66
-124.4 44.00 3.00 86.77 248.71
-134.4 40.99 3.76 87.27 190.63
-144.4 38.70 5.28 46.77 131.06
~154.4 37.24 9.91 24.55 68.20
-164.4 36.73 2139.07 0.11 0.31

Tabla 8

Resultados Obtenidos con el Mecanismo No.4

ANGULO  ANGULO  VENTAJA PAR PAR
w MECANICA BARBECHO SEMBRADORA
(GRADOS) (GRADOS) (N-m) (N-m)

24.1 66.2 11.83  29.62 78.42
14.1 64.9 6.00  57.88 154.46
4.1 62.9 4.17  82.06 221.70
-5.9 60.2 3.35 100.28 275.00
-15.9 57.0 2.93 111.68 311.07
-25.9 53.4 2.74 116.36 328.94
-35.9 49.7 2.68 115.50 330.48
-45.9 45.99 2.71  110.55 319.08
-55.9  42.37 2.83  102.83 298.35
-65.9 38.93 3.00 94.14 273.56
-75.9 35.72 3.24  84.67 245.57
-85.9 32.77 3.55  75.23 217.19
-95.9 30.11 3.96  65.81 188.73
-105.9 27.73 4.50  56.53 160.65
-115.9 25.58 5.30  47.05 132.50
-125.9 23.97 6.60  37.14 .« 103.61
-135.9 22.62 9.11  26.55 73.46
-145.9 21.8 16.70  14.35 39.47
-155.89 21.49 1266.00 0.19 0.52
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4.1.1 Alternativa No. 1: Mecanismo de Cuatro Barras

De acuerdo con los resultados obtenidos en el inciso anterior, a
primera vista surge como Alternativa el utilizar alguno de los
mecanismos seleccionados sin modificacién o adicién de componentes
mecanicos. Para que se pueda considerar como viable, se requiere que
el par en la barra conductora A7, sea lo suficientemente pequefio como
para que el operador no necesite esforzarse demasiado para su manejo.
Esto, en otras palabras, significa que se debe considerar aquel
mecanismo cuya ventaja mecanica en tode el recorrido sea la mayor

posible.

Tal mecanismo es el No. 4, que presenta un rango de accién de
180 grados de la barra A7 para lograr girar la barra oonducida A2 los
45 grados requeridos. Los resultados presentados en la tabla 8
muestran que su ventaja mecanica varia desde un minimo de 2.68, hasta
un valor maximo de 16.7, teniendo un comportamieto tipo parabdlico,

como se aprecia con claridad en la grafica 6.

Logicamente el caso critico corresponde al punto en donde la
ventaja mecanica es minima, cuando la barra A2 est4 formando 16.5
grados con la horizontal (@ = 16.5). En tal punto, si se trata de la
sembradora, el operador debe producir un par de.330.5 N-m (3370
kg-cm) en la barra conductora A7. Dadas las dimensiones del
motocultor, se puede aspirgr' a tener una palanca de maximo 85 cm de

longitud, de forma que la fuerza que debe hacer el operador es del
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orden de 390 N (330.5 N-m / 0.8 m), muy superior a la que normalmente

se puede ejercer con una sola mano, 200 N {35].

Bajo las anteriores consideraciones, la unica forma de hacer
viable esta alternativa es ublcar los botes de la sembradora de tal
forma que no queden soportados por el mecanismo de enganche sino por
el chasis del motocultor. Con este procedimiento se logra reducir el
peso propio de la sembradora en 883 N (215.6 N/bote x 4 botes)}. Asi,
el operador tendria que hacer una fuerza méxima de 215.88 N (21.18

Kg}, que esta en el limite permisible.

De cualquier forma, se presenta el inconveniente serio de que,
con esa longitud de palanca (85 cm) y ese rango de la barra
conductora (180 grados), se requerird por lo menos de seis
accionamientos de la palanca para lograr subir las herramientas a la

posicién deseada.

Asi, se tiene que esta alternativa, si bien es cierto que desde

el punto de vista puramente técnico es viable, no resulta atractiva

para ser adoptada como solucién al problema aqui planteado.

4,1.2 Alternativa No. 2: Resorte con Brazo de Palanca Variable

Una alternativa para $olucionar el inconveniente que presenta el

mecanismo con mejor relacién de transmisién, surge si se utiliza un
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resorte par almacenar la energia que proporciona el peso propio de la
herramienta en el momento de bajar a su posicién de trabajo. Esta

energia se libera cuando se requiere subir la herramienta.

Si se supone que el operador ejerce un par razonable de, por
ejemplo, 64 N-m (650 kg-cm), sobre la palanca de control, el resorte
debe proporcionar (almacenar y luego liberar) la diferencia entre el

par del operador y el requerido.

En la grafica 8 se muestra el par que se debe almacenar en cada
uno de los dos resortes (recordandoc que son dos mecanismos
desplazéndose en planos paralelos, en cada uno de los cuales actuaria
un resorte), en funcién del angulo de la barra conductora A7. En ella
se aprecia que el comportamiento del par tiene forma parabélica, en

contraste con el comportamiento lineal de un resorte.

Chironis [14) describe un método por medio del cual se logra, a
partir de un resorte, equilibrar pares que se comporten en forma no
lineal. Este método de prueba y error permite disefiar un perfil de
leva, cuya variacién proporciona diferentes brazos de palanca, de
forma que, a pesar de que el resorte se comporte linealmente, el par

que se obtiene, no lo es.

El resultado obtenido al aplicar este método se muestra en la

fig 9.
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Par que se debe almacer en cada resorte

Esta alternativa presenta dos serios Inconvenietes. Uno es la
construccién de la leva (resulta costoso) y el otro es el hecho de
que ée requiere tener un conjunto leva-resorte para las diferentes
herramientas del motocultor. Este ultlmo incide no solo en el costo
sino también en la aceptaclén que se pueda tener por parte de los

usuarios.
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Fig g

Resultados del Método para Obtencién del Perfil de Leva
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4.1.3 Alternativa No., 3: Resorte Equilibrador

En esta alternativa se propone la utilizacién de un resorte
convencional actuando sobre la barra de entrada del mecanismo de

cuatro barras sin necesidad de leva como en el caso anterior.

En las anteriores alternativas se estuvo trabajando en base al
mecanismo conjugado con mejor relacién de transmisién. Sin embargo
hay otros mecanismos (los Nos. 1, 2 y 3) que se seleccionaron
previamente por tener una buena relacién de transmisién y ademas un
comportamiento adecuado para ser utilizado con un resorte
convencional. Es decir la curva Angulo entrada vs. Par tiene un
comportamiento lineal y no parab6lico, como se mostré en las gréaficas
3, 4 y 5. De estos tres, el que presenta un comportamiento mas
adecuado, es el No. 3, ya gue su pendiente es mayor, lo que facilita

la utilizacién de un resorte convencional.

Ya que se deben considerar los efectos de la friccién que se
presentard en el sistema, aqui se supone que los resortes deben
aportar el par requerido por la herramienta en su totalidad, es

decir, no habra par ejercido por el operador.

Si el par a equilibrar tiene un comportamiento lineal similar al
de un resorte, se pueden encontrar las caracteristicas del resorte y
de la barra sobre la que esta aplicado, que equilibren el sistema en

dos o tres puntos del rangg'de operacién de la barra de entrada, de

52



acuerdo al método propuesto por Chironis [14].

El método en si mismo es de prueba y error, en donde se
selecciona a priori (para empezar) la longitud de la barra en donde
va a actuar el resorte y la ubicacién de su pivote. Se verifica si se
cumple el equilibrio en los puntos seleccionados y si no, se corrige
el punto de pivote o de anclaje del resorte. El proceso se repite
hasta encontrar las mejores condiciones para lograr el objetivo. En

la referencia citada se describe con toda precisién el método.

En la fig 10 se presenta un esquema de la configuracién del
sistema barra-resorte obtenida al seguir el método mencionado, y en
la fig 11, su ubicacién en el sistema de enganche y las dimensiones

del mismo.

La distancia entre el pivote de la barra y el punto de anclaje
del resorte se fijé6 en 34.4 cm, con base en la configuracién actual
del  motocultor, tratando de guardar cierta proporcién en las
dimensiones. Logicamente, el par que se produce mediante el sistema,
estara aplicado al mismo eje en donde se ubica la barra conductora
A7." El éangulo A tiene un valor de -16.2 grados, con lo cual se
asegura que en el inicio. la barra original A2 esté horizontal (8 =

0).

Referidos a la fig 10, los valores numéricos obtenidos son

presentados en la tabla 9. '
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Fig 11

rte en el gistema de Enganche
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Tabla 8

Resultados Numéricos de la Alternativa 3

Posicién: 1 2 3
L.R. = 42 cm 28.537 cm 19.4 cm
¢ = 19.75 grados 25.5 grados 0 grados
H = 11.62 cm 14.8 cm 0 cm
donde:
L.R. = longitud del resorte.
¢ = angulo que forma la linea de pivotes con el eje

del resorte.
H = brazo de palanca (distancia normal a la 1linea de

accién de la fuerza del resorte, que pasa por OR).

Ya que se hace necesario comprobar que las caracteristicas que
se hallen, den como resultado un resorte de fabricaciéon factible, al
calcular las cargas, deflexiones y constante, y al verificar su
factibilidad comercial, se concluyé que es necesario tener dos

resortes en cada barra.

De esta forma, las cargas en las tres posiciones son:

- Posicién 1: P1 = 1275.3 N (130 kg)

it

- Posicién 2: P2 = 588.6 N (60 kgl

- Posicion 3: P32 = 117.7 N (12 kg)
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de tal forma que la constante del resorte es:

C.R. = 51,25 N/cm  (5.224 kg/cm)

Una ventaja que se obtiene con esta alternativa, comparada con la
anterior, es que el rango de operacién de la barra de entrada es de
110 grados (contra 180 de la anterior), por lo que el operario puede
efectuar el levantamiento de la herramienta de uno o a lo sumo dos

accionamientos de la palanca.

Por otro lado, se tiene el mismo inconveniente de requerir un
resorte para cada herramienta, aunque esta situacién ya no resulta
tan critica como en la anterior alternativa, ya que no se requiere

leva.

4,1.4 Alternativa No. 4: Resortes a Fuerza Constante.

El comportamiento mostrado por el par requerido en las barras A2
del sistema de enganche con respecto al 4angulo @ (vease Capitulo 3),
es casi constante cuando el motocultor esta detenido. Esta
caracteristica permite proponer una nueva alternativa, que es la de
aplicar sobre estas barras resortes que trabajena fuerza constante

durante toda su deflexién.

Existen dos tipos de resortes que presentan este comportamiento,

a los cuales se les ha dengminado "flexator y Negator" [14].
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El primero de ellos es un resorte de extensién y cominmente se
le conoce como resorte de '"cinta". En la referencia citada se
presenta la ecuacitn que se utiliza para calcular la carga del

resorte en funcién de sus propiedades fisicas. Esta es:

EI
F.R = ——
2

1
—;n—é - | - — (4.28)

Se requiere dimensionar el resorte de tal forma que la fuerza

F.R sea la requerida por las condiciones del problema, lo cual

significa que se hace necesario encontrar las dimensones de la

seccioén transversal de la cinta, el radio de curvatura natural Rn y

el radio del tambor Ri, para un material determinado.

Como se aprecia, no existe una solucién uUnica, ya que se tiene
una sola ecuacién para cuatro variables.De acuerdo a recomedaciones
de fabricantes [14] y disefiadores ([14], es posible eliminar la

independencia de algunas de estas variables:

~-. Hacer b/t = 100 (b es el ancho y t el espesor de la cinta)
~. Hacer Ri = 1.2 Rn
-. Hacer 2Ri/t = 100
Estas consideraciones perimiten tomar a "t" como la variable

independiente, de forma que la ecuacién (4.26) se transforma a:

F.R =233 x 10° E t° (4.27)
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En razén a que este tipo de resortes admite grandes
deformaciones a fuerza constante, es posible ubicar su punto de
aplicaclén en la barra A2, tan lejos como sea posible de su pivote,
de forma que la carga F.R. sea lo mas pequefia posible. Este
requerimiento surge en razén a que, de acuerdo a los catélogos [34]
los resortes de este tipo admiten grandes deformaciones pero a
pequefias cargas. Con esta consideracién, si se aplica el resorte a 45
cm del pivote de dicha barra, el desplazamiento requerido es de 34.4
cm, mientras que la fuerza del resorte seria de 834 N (85 kg),
suponiendo que el operador ejerce un par de 176.6 N-m sobre la misma

barra A2.

Aplicando la ecuacién (4.27) con esta magnitud de fuerza da como
resultado un resorte con magnitudes demasiado grandes. Para disminuir
estas dimensiones, la unica opcién es colocar varios resortes en
paralelo, de forma que se repartan la carga. Luego de varias pruebas
se concluye que se deben colocar al menos cuatro resortes en paralelo

en cada barra. Para tal caso las dimensiones de cada resorte son:

t = 0.0857 cm

b =6.6cm
R1 = 3.3 cm

Rn = 2.7 cm

De acuerdo a estos resultados, el sistema resulta bastante
complejo, tanto por la cantidad de resortes que se requiere, como por
su ubicacién en el sistemarde enganche, razones que pesan mucho sobre

esta alterantiva.
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en el problema que aqui se trata de resolver, vale la penz describir
con brevedad el segundo tipo de resorte que trabaja a fuerza

consiauie (el Tiexator).

Fig 12

Resorte Tipo Flexator [14]

La linea de accién de la fuerza es paralela (pero no colineal)
al eje del resorte sin deflexidon. Los extremos del resorte son
utilizados para la aplicacién de la carga asl como para la sujecién
del mismo. El brazo inferlor permanece estacionario pero 1ibre para
rotar a medida que se aplica la carga. Debido a los grandes esfuerzos
que se producen en las flbras exteriores de las espliras centrales,

este tipo de resorte no admite grandes cargas.
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Adem&s de las cuatro alternativas presentadas, dentro del grupo
de sistemas de barras y mecénicos, se analizaron algunos otros, pero
que no llegaron a contituir alternativas viables y competitivas con

respecto a las mencionadas.

Por ejemplo, se estudié la posibilidad de adapatar el disefio
presentado en la tésis de Cervantes [11], que consiste en un sistema
de barras accionado por las ruedas traseras del motoculor, vy
conectadas al sistema de enganche para elevar la herramienta. Tal
como se presenta en la referencia citada, existe el gran
inconveniente de requerir que el motocultor este en movimiento para
que el mecanismo funcione. Se traté de modificar este disefio de forma
que las barras accionadas por la rueda no estuvieran aplicadas
directamente al sistema de enganche, sino que cargaran-un resorte, el
cual se descargaria en el momento que se necesitara,
independientemente de que estuviera o no en movimiento la méquina. No
se logrdé concretar esta propuesta como alternativa, debido a que el
resorte que se requieren resortes a fuerza constante demasiado
grandes y por otro lado, debido 'a que se constituia un sistema de

barras-triquetes-resortes bastante complicado.

Otra propuesta que se descartd fue la de utilizar un tornillo de
potencia. Este requeria un volante de accionamiento demasiado grande,
ademas de que su ubicacién en el motocultor era casi imposible.

.t
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4.2 SISTEMAS HIDRAULICOS

Dentro de este grupo, se analizaron varias posibilidades, tales
como la de aprovechar la potencia hidraulica no solo para accionar un
cilindro, sino para mover un motor hidraulico que seria util como
toma de potencia adicional. Otra prosibilidad que fue considerada fue
la de utilizar un embrague mecdnico que Jjunto con una valvula de
paso, remplazaran a la valvula de control direccional, buscando con
ello reducir costos. Estas posibilidades fueron descartadas como
alternativas, dado que no representaron finalmente ventajas
considerables sobre el sistema hidraulico convencional, el cual se

presenta a continuacién como quinta alternativa.

4.2.1 Alternativa No. 5: Sistema Hidraulico Convencidnal

Dado que los componentes de un sistema hidraulico son costosos,
aqui se buscard hacer una adecuada seleccién de los componentes, de
forma que cumpliendo con los requerimientos del problema, sean lgs de
mas baja capacidad posible, lo cual se traduce en el menor costo

comercial.

Los datos con los que se cuenta para hacer la seleccién son:

. - Par maximo a vencer = 980 N-m (10000 kg-cm)} que representa una
fuerza sobre el cilindro de‘6555 N con un desplazamiento de 11.5 cm
(4.5 plg). Este dato se deduce al considerar que el cilindro actua

sobre la  las barras inferiores (A2}, del sistema de enganche y a
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veg disiancia de 15 on o del vivoos ac oonln

-. Tiempo esperado de respuesta = de 2 a 4 segundos
Aqui se refiere el tiempc que tarda el cilindro en elevar

completanente la carga. Es un tanto arbitrario.

El sitema hidraulico convencional tiene los componentes que se

muestran en la fig 13.

Fig 13

Sistema Hidraulico Convencional

en donde:
1- Tanque de almacenamiento del fluido hidraulico

2- Bomba
3- 'Valvula de alivio
4~ Valvula de control direccional

5- Cilindro
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Analizando los principales componentes- de- este sistema, vy
haciendo la seleccién bajo el criterio sefialado anteriormente y en

base a la informacién suministrada en catdlogos [23], se tiene:

A.- Cilindro:
Este elemento incide en un buen porcentaje en el costo total del

sistema. Por ello conviene seleccionarlo con dimensiones pequefias.

El cilidro mas pequefio comercialmente tine una diametro nominal
de 3.81 cm (1 1/2 plg), y tiene una capacidad de carga de 48000 N (S5

ton), muy superior a la maxima fuerza a la que estard sometido.

La presion del sistema sera, por lo tanto, de:

Presién = 574.4 Nem®  (832.5 psi)

B. Bomba

La bomba constituye el principal componente del sistema ya que
es la que transforma el movimiento rotatorio suministrado por el
motor en movimienté del fluido hidraulico con determinadas presién y

flujo.

Dentro de la’ familia de bombas utilizadas en este tipo de

sistemas la mas comin y la mas econdémica es la bomba de engranes.

De este tipo de bombas las de menor capacidad que se pueden
b

conseguir comercialmente en’.México son:
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~. Bomba de engranes Marca DELTA, modelo D2
que suministra un flujo de 0,82 GPM girando a 1725 RPM

manteniendo una presién continua de 1500 psi

~. Bomba de engranes Marca BOCH
que suministra un flujo de 1.84 GPM a 1800- RPM

manteniendo una presién continua de 2600 psi

Las dos tienen la capacidad suficiente, en cuanto a presién, para
alimentar al cilindro. Sin embargo, la bomba Delta es mas econdémica

que la Bosh, razén suficiente para elegir a la primera mencionada.

En cuanto al tiempo de respuesta se tiene que:

2
nd carrera
Q= % (4.28)
4 tiempo '

de donde, tiempo = 2.52 seg que se puede considerar bastante bueno.

C. VAlvula de Control Direccional
La véalvula dé control direccional mas econémica comercialmente

(también la mas pequefia) es:

~. Marca RACINE, Modelo: ML 10 de 1/4 plg.

capacidad de flujo: 12 GPM a 4B00 psi.

que como se aprecia tiener una capacidad muy por encima de la
requerida de acuerdo cof, la bomba y el cilindro previamente

seleccionados, pero que constituye, como ya se dijo, la . de menor
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capacidad que se consigue comercialmente.

En cuanto a los demis componentes tanque, filtros mangueras y

conectores, seran aquellos de menor capacidad comercial.

El costo de esta alternativa representa entre un 15 y un 20 %

del valor total del equipo, lo que representa su unico inconveniente.
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5. EVALUACION Y SELECCION
5.1 EVALUACION

Cada una de las alternativas fueron evaluadas muy detalladamente
para determinar cuales podrian ser consideradas finalmente como

solucién al problema que agui se trara de resolver.

Como criterios de evaluacién se consideraron basicamente dos,

los cuales son:

~. Conveniencia.

En el sentido de predecir el grado de aceptacién que pueda
tener por parte del comprador y del operador del equipo. Para ello se
considera la fuerza, la cantidad de accionamieAtos (para las
alternativas manuales) y las operaciones adicionales necesarias
(montaje de resortes, por ejemplo) por parte del operador y, por

parte del comprador, el costo y el aumento en el rendimiento.

~. Factibilidad.

Considerando los antecedentes de mecanismos similares
utilizados en otros equipos. También se considera la confiabilidad en
el modelo matematico empleado en el andlisis de la alternativa y el
respaldo bibliogréafico que se tenga.

.

Por lo tanto, la evafpacién es:
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~. Alternativa No 1.: Mecanismo de cuatro barras

Requlere gran esfuerzo por parte del operador, 388 .5 N (38.11 kg)
para la sembradora completa, ademds de que debe efectuar seis
accionamientos de la palanca. El costo es minimo (solo barras), y el
rendimiento seguramente serd menor que el actual, por el cansancio y

el tiempo requerido del operador.

-. Alternativa No.2: Resorte con brazo de palanca variable,

El operador realiza un esfuerzo moderado (98 N = 10 kg), pero el
numero de accionamientos sigue siendo de seis y ademas requiere
cambiar el conjunto leva-resorte cada vez que cambie de herramienta.
El costo es més elevado que en la anterior, al requerirse la
fabricacién no de una sino de varias levas y resortes. El rendimiento

puede ser igual o inclusive un poco menor que el actual.

~. Alternativa No. 3: Resorte equilibrador

El operador debe realizar poco esfuerze, en uno o a lo sumo dos
accionamientos, pero requiere hacer cambios o ajustes en el sistema
cada vez que cambie de herramienta. El costo es mas bajo que en la
anterior alternativa, ya que no se requiere leva, mietras que el
rendimiento, aunque no se puede predecir con exactitud, se estima

superior al actual, por el menor numero de accionamientos requeridos.

-. Alternativa No. 4: Resoptes a fuerza constante

El operador debe efectuar Gn esfuerzo moderado, y es posible que no
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requiera mas de una acclonamiento de la palanca. Si se requiere
cambio de resorte para las diferentes herramientas. No se puede tener
amplia certeza de que el modelo matematico sea correcto, debido a la
poca informacién disponible. Por otro lade, su costo puede resultar
bastante elevado, en consideracién a que se requiere un tipo de
resorte de fabricacién especial e importado. El rendimiento puede ser

ligeramente mds altoe que el actual.

-. Alternativa No. 5: Sistema hidraulico convencional.

Definitivamente, desde el punto de vista del operador, esta es la
mejor alternativa, dado que no requiere de ningun esfuerzo ademas de
presentar una gran flexibilidad para manejar cualquier peso igual (o
incluso un poco mayor) o menor al de la sembradora. Como
consecuencia, el rendimiento seria mucho més alto que el actual. El
unico inconveniente que se presenta es el alto costo que, como ya se
menciond,  representaria entre un 15% y un 20%, del costo total del

motocultor.

De acuerdo con este analisis las dos alternativas que presentan
mas ventajas son la No. 3 y la No. 5. Ya que resulta ain dificil
establecer una selt?ccién de alguna de estas dos, se hace necerario
ampliar la visualizacién de 1lo que seria el comportamiento,
badsicamente de la alternativa 3, ya que la 5 no presenta dudas sobre

su adecuado comportamiento
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5.2 FACTIBILIDAD DE LA ALTERNATIVA No. 3

En primer lugar se debe establecer si el resorte requerido, de
acuerdo con los resultados del anallisis preliminar de la alternativa
presentado en el capitulo anterior, es factible de conseguir

comercialemente y a qué costo,
5.2.1 Resorte

Los requerimientos para el resorte son:
Carga maxima : 1275 N (130kg)
Elongacién maxima: 22.6 cm

Constante : 51.25 N/em (5.224 kg/cem )

De acuerdo con la carta de disefio de resortes helicoidades
mostrada en la ref. [14}, se preselecciona una diametro medio del

resorte de 5.08 cm (2 plg).

Siguiendo el procedimiento de disefio propuesto por Shigley [28]),

y Chironis [14], se tiene:

a.- Estimacién del di&metro del alambre
Se supone un esfuerzo cortante a carga maxima de 48285 N/em®
(4823 kg/cmz). por lo tanto:

3 8 Fmax Dm -

da
T T

= 0.7144 cm  (9/32 plg) (5.1
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b. Indice del resorte:

Dm
CR= —=17,11 (5.2)
da

c. Factor de correcién de Wahl:

4 C.R -1 0.615
Kwahl = + = 1.2082 (5.3)
4 C.R-4 C.R

d. Esfuerzo corregido:

8 FmaxDm
T = Kwahl

n

54810 N/cm® (5587.2 kg/cm)®
(5.4)

3
n da

para Cromo-Vanadio de 0.7144 cm de didmetro, los esfuerzos Ultimo y
de cedencia [29], son:

Su = 143844 N/cm® (14663 kg/cn?)

Sy = 0.75 Su = 107883 N/em® (11000 kg/cn®)
Asl que se esta dentro del limite con un margen de seguridad de 2 y
que, de acuerdo a las curvas que se presentan en [14] para este

material, corresponde a un tipo de servicio entre medio y severo.

e.- Tensién inicial:
Se tomard como tensién inicial la requerida en la primera

posicién, es decir, 12 kg.

f.- No. Espiras: “

Ares da4 G
NoE = —_— = 35 espiras ' (5.8)
8 Fmax Dm

71



g.~ Longitud

Leuerpo del resorte = NOE da = 25 cm

Lganche corto = — + — =3 cm (1.18 plg)

Lintertor de ganchos = Lecuerpo + ——D—g = 28 cm (11 plg)

Como se puede apreciar, la longitud del resorte de 28 cm es
mayor al espacio disponible (19 cm), por lo cual se hace neceario

efectuar un tipo de montaje especial.

Es claro también, que para el caso de utilizar la herramienta de
barbechar, no se deben montar los dos resortes, ya que ésta no seria
capaz de cargarlo, requiriendose fuerza extra por parte del operador,
Para solucionar este inconveniente, se propone utilizar un solo
resorte, para lo cual deberan efectuarse algunos ajustes tanto al
sistema de montaje del resorte, como a su punto de pivote inferior
(fijo). La distancia entre pivotes para este caso, cambia de 34.4 cm

que fue lo calculado oportunamente, a 43.4 cm.
5.2.2 Fuerza del Operador

Como se menciond en el andlisis de la alternativa , el mecanismo
esta compuesto por un sistema de cﬁatro barras, un par de resortes
que actuan sobre una barra de longitud igual a 15 cm y la palanca con
la que el operador realiza e{l control. La palanca tiene una posicién
colineal con la barra A7 8‘91 mecanismo RRRR. Con ello se busca que

comenzando no desde una posicién horizontal, sino un poco mas abajo,
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el operador puede subir las herramientas, esto es, hacer un recorrido
de 110 grados de la palanca, en una sola operaciéon. Se considera que
la longitud de la palanca es de 60 cm. y que el operador ejerce su

fuerza en forma siempre perpendicular a la palanca.

En la fig 14 se encuentra esquematizado el mecanismo y su
sistema de cargas. Se han colocado dos apoyos al eje, ubicados a 5 cm

de los brazos donde actuan los resortes y las barras AB.

Cuando se analizé el estado de cargas de la barra A2 en el
capitulo 3, se concluyd que en ese momento se podia hallar el valor
del momento M producido por la fuerza P, alrededor del pivote de
dicha barra. Ahora, configurado ya el mecanismo en forma concreta, es

posible calcular el valor de la fuerza P. Se sabe quer

P A'2 cos(A+8)

sen(9)}

Entonces,
M sen(9)
P (5.86)
A'2 cos(A+8)

y sus componentes horizontal y vertical, son:

Px = P cos(9) vy Py = P sen(9) (5.7)

y con las ecuaciones de equilibrio estatico de las barras A6 y A7, se
puede determinar el valor’’de la fuerza que el operador debe hacer

para subir las herramientas (FOP).

73



Fig 14

Esquema de Cargas del Mecanismo (alternativa 3)
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Barra A6:
LMa=0

PY AB cos(9) - PX A6 sen{9) + Tfs8 - Tfp = O (5.8)

Barra A7 y EJE

TFx=0
2PX - 2FR sen(k) - FOP cos(g) - FX1 - FX2 (5.9}
L Fy=0
2PY + 2FR cos(k) - FOP sen(€) + FY1 + FY2 (5.10)
Y Me7 = 0
FOPoPAL + 2FRe15o( sen(k) + cos(k) ) - 2PXe7ecos(£) - - 2PY 7
sen(§) - TF1 - TF2 - 2TA = 0O (5.11)

para el plano XZ:
¥ Mxz1 = 0 (momentos en el plano XZ alrededor del apoyo 1)
-FR cos(k) [58.5] - PY {62.5) - FY2 [57.5] + FOP [48.75] sen(§)

+ FR cos(k} [1] + PY [B] = 0O (5.12)

para el plano YZ:
¥ Myz1 = 0 (momentos en el plano YZ alrededor del apoyo 1)
FR sen(¢) [58.5-1] - PX [62.5-5] + FOP cos(§) (48.75] + FX 2

[57.5] = 0 ‘ {5.13)

Para resolver el sistema de ecuaciones, se ha seguido el

siguiente procedimiento:
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a.~ Determinacién de las posiciones de las barras. Para ello se
utilizé el mismo algoritmo del capitule 3 [8]). b.~- Una vez conocidas
las posiciones, se establecen las fuerzas Px y Py que actuan en las

barras A2 y AB mediante las ecuaciones 5.6 y 5.7.

c. Se calcula, inmediatamente, la fuerza del resorte (FR), el par que
produce sobre el eje y el angulo k (entre la linea de accién de la
fuerza de los resortes y la verticall,

mediante consideraciones geométricas y las caracteristicas del

resorte.

d. Ahora se puede encontrar la fuerza que debe hacer el operador

(FOP) para equilibrar el sistema, mediante la ecuaciones 5.12 y 5.13.

e. Con las restantes ecuaciones se encuentran las reacciones en los

apoyos del eje, FX1, FX2, FY1, FY2.

f. Conocidas todas las fuerzas, se calculan los pares de friccién y
vuelve a repetir el ciclo hasta que exista convergencia, tal y como

se hizo en el capitulo 3, en donde se explicé este procedimiento.
Luego de varias corridas del programa se encontré que es

necesario efectuar correcciones al punto de pivoteo inferior del

resorte, asi:
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Para Sembradora: La distancia entre el pivote del resorte y el de

la barra de aplicacién, continia siendo 34.4 cm pero debe girarse
hacia la derecha 7.5 grados. Con ello se logra disminuir la fuerza

requerida al operador a un valor maximo de 133.28 N {13.6 kg).

Para Barbecho: La distancla entre pivotes se modifica a un valor

de 43.4 cm, mietras que se hace un giro, esta vez a la izquierda, de
7.5 grados. Con ello se consigue que la fuerza requerida al operador

sea maximo: 106.9 N (10.8 kg).

Estas modificaciones se apreclan con claridad en la fig 15. En
las tablas 10 y 11 se presentan los resultados obtenidos tanto para
la sembradora como para la herramienta de barbechar, asumiendo un
valor del coeficiente de friccion de 0.19 entre las barras y los

pasadores que forman los plvotes.

El programa se corrié varias veces modificando el &ngulo de
correcién y el coeficiente de friccién, parémetros que se consideran
dificiles de controlar; el primero por la exactitud de la medida y el
segundo porgue es dificil predecir la friccién que se presentara,
néxime si se consi@eran las condiciones de trabajo a las que estari
sometido el equipo.. las cuales pueden hacer cambiar, inclusive en una
misma Jjornada, las condiciones de lubricacién y por lo tanto, el
valor del coeficiente de f‘riqcién entre los elementos en contacto.

.t
1

N

7



Fig 15

Correcciones al Plvote del Resorte
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Tobiz 10
Resultados del Analisis de Fuerzas, para Sembradora

W = ANG.ENTRE A7 y A5

Px, Py = FZAS SOBRE LAS BARRAS [N]

(1), FY(i) = REACCIONES EN LOS APOYOS [N}

TA, Tf(i) = PARES DE FRICCION [N-M]

FOP = FZA DEL OPERADOR ; FR = FZA DE RESORTES [N]

-—— TETA = 0 (W = 54.4 ) ——--
*x F.OP = 133.2853 FR = 2696.886
Px = 441.6594 Py = 4237.0086
FX( 1) = 1667.814 FY( 1L ) = 5901.52
FX( 2 ) = 1683.276 FY( 2 ) = 5810.097
TA = 5 Tf(1) = 22 Tf(2) = 22
---- TETA = 12.28771 (W = 74.4 ) -——
*% F.OP =~19.11466 = 2273.232
Px = 437.4598 Py = 3948.092

FX( 1) = 1442.014 FY( 1 ) = 5230.458
FX( 2 ) = 1444.415 FY( 2 ) = 5243.538
TA = 5 Tf(1) = 19 Tf(2) = 19
———— TETA = 23.1722 (W=94.4 ) ——
¥k F.OP =-74.4447 FR = 1775.302
Px = 284.4057 Py = 3740.3

FX( 1) = 1237.881 FY( 1 ) = 4672.979
FX( 2 ) = 1264.087 FY( 2 ) = 4717.647
TA = 4 T£(1) = 17 Tf£(2) = 17
———- TETA = 32.31018 (W= 114.4 ) ———-
*k F.OP =-13.011 FR = 1242.046
Px = 36.49255 Py = 3653.329
FX( 1) = 1031.392 FY( 1 ) = 4291.424
FX{ 2 ) = 1038.366 FY( 2 ) = 4297.193

TA = 4 Tf(1) = 16 T£(2) = 16
-—== TETA = 39.35529 (W= 134.4 ) ----
*¥x F.QP = 97.83417 FR = 735.8302
=-278.0632 Py = 3701.803

FX( 1) =871.1068 FY( 1 ) = 4112.638
FX( 2 ) = 806.9915 FY( 2 ) = 4089.808
TA = 4 Tf(1) = 15 Tf£(2) = 15
———- TETA = 43.64767 (W= 154.4 ) m=--
*k F.QOP = 118.8769 FR = 357.8475
Px =-645.3144 Py = 3884.797

FX( 1) = 885.1437 FY( 1 ) = 4132.824
FX( 2 ) = 801.7532 FY( 2 ) = 4133.407

TA = 5 TE(1) = 15 T£(2) = 15 i TESIS

B
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Tabla 11

Resultados del Analisis de Fuerzas, para Barbecho

W = ANG.ENTRE A7 y Ab

Px, Py = FZAS SOBRE LAS BARRAS [N]

FX(i), FY(i) = REACCIONES EN LOS APOYOS [N]

TA, Tf(i) = PARES DE FRICCION [N-M]}

FOP = FZA DEL OPERADOR ; FR = FZA DE RESORTES [N]

---- TETA =0 (W =54.4) —---
**x F.OP =-93.99494  FR = 1173.653
Px = 166.8296 Py = 1600.46

FX( 1) = 526.4689 FY( 1 ) = 25569.807
FX( 2 ) = 5156.5646 FY( 2 ) = 2624.279
TA = 2 T£(1) = 9 Tf(2) = 10
- TETA = 12.28771 (W =1"74.4) -
** F.OP =-104.8393 FR = 825. 2547
Px = 155.063 Py = 1399.45

FX( 1) = 426.3765 FY( 1 ) = 2137.198

FX( 2) 439.5424 FY( 2 ) = 2208.931
TA = 2 Tf(1) = 8 T£(2) = 8
———= TETA = 23.1722 (W=294.4) —-==
** F.OP =-51.79145 FR = 658.6204
Px = 98.09164 Py = 1290.031
FX( 1) = 320.965 FY( 1 ) = 1808.198
FX( 2 ) = 339.1869 FY( 2 ) = 1839.274
TA = 2 TE(1) = 7 T£(2) = 7
——-= TETA = 32.31018 (W =114.4 ) ———
*¥* F.OP = 33.156721 FR = 404.9609 .
Px = 12.61367 Py = 1262.776

FX( 1) = 224.4239 FY( 1 ) = 1585.058
FX( 2 ) = 206.6513 FY( 2 ) = 1570.353
TA = 1 Tf(1) = 6 TE(2) = 6
——-= TETA = 39.35529 (W = 134.4 ) -——
¥x F.OP = 88.10103 FR = 208.2872
Px =-98.20184 Py = 1307.343

FX( 1 ) = 1890.3536 FY( 1 ) = 1482.858
FX( 2 ) = 132.6169 FY( 2 ) = 1462.299

TA = 2 T£(1) = 5 T£(2) = 6
== TETA = 43.84767 (W = 154.4 ) ———
#x F.OP = 71.21463 FR = 119.3291
Px =-233.4098 Py = 1405.129

FX( 1 ) = 264.5236 FY( 1 ) = 1516.916
FX( 2 ) = 214.9841 FY( 2 ) = 1517.262
TA = 2 Tf(1) = 6 Tf(2) = 5
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Los resultados que se encontraron en estas corridas, se muestran
en las graficas 9 a 12. Se aprecla que el comportamiento de la fuerza
requeria al operador es tipo senoldal, variando durante todo el
recorrido de la palanca. Se puede percibir una sensibilidad alta a
las variaciones del &angulo de correcitn y a las del coeficiente de

friccién.

Este hecho, dificulta serl;mente el control del levante de la
herramienta por parte del operador, ya que por ejemplo, para
barbecho, en caso de que se lubriquen las partes, la fuerza requerida
se incrementa (negativamente), por lo cual habria que modificar el
angulo de correccién, pero si durante la jornada va aumentado la

friccién, ya el angulo de correccién no es el apropiado.
5.3 SELECCION

Por las dificultades que se presentan por la sensibilidad del
mecanismo a la friccién y al angulo de correccién, sumadas a la labor
extra que debe hacer el operador cuando se cambien herremientas (es
de suponer que para cada herramienta se requiera corregir el punto de
pivoteo de los resortes), se puede concluir que el atractivo y la
competitividad que bresentaba esta 'alternativa ya no estan presentes

con tanta claridad como se esperaba.
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Grafica 12

Variaclén de FOP con el Coeflclente de Friccioén (Barbecho)
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Como conclusién de este analisis, se puede decir que- es
preferible optar por la alternativa hidraulica, aun cuando no se
descarta la posibilidad de utilizar este sistema de barras-~resortes
como una opcién para el compraddr. de tal forma que éste tendria la
posibilidad de escoger entre un sistema de control mecanico manual y

uno hidréulico, de acuerdo a su presupuesto y a su preferencia.

Cabe sefialar que para llegar a esta conclusién se tuve muy en
cuenta comentarios de personas que han operado el motocultor, quienes
manifestaron que preferian pagar un poco més, perc tener un sistema
de control eficiente y seguro como el hidradulico, que representa
menor esfuerzo y tlempo, con el consecuente aumento del rendimiento

de las operaciones de campo.
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6. DISEfO

A continuvacién se presenta el disefio de los elementos que

conforman la alternativa finalmente seleccionada.

Como se analiz6é oportunamente, la fuerza que debe ejercer el
cilindro y su carrera resultan apropiadas desde el punto de vista de
la seleccidén de componentes comerciales de baja capacidad. Los
cdlculos hechos en el analisis mencionado no tuvieron en cuenta
ningin tipo de mecanismo auxiliar al cilindro para aumentar la
ventaja mecanica. Es decir, se considerdé que el cilindro estaria
actuando directamente sobre las barras inferiores del sistema de

enganche.

Desde el punto de vista préctico, resulta inconveniente aplicar
el cilindro directamente sobre la barra inferior del mecanismo de
enganche, ya que debido a excentricidades en las cargds tanto por las
condiciones del terreno, como por distribucién de las herramientas en

la barra, pueden ocasionar balanceo de lasbarras A2.

Por tal motivo es preferible que el cilindro actite sobre un sistema
de barras. Asf, si se utiliza un sistema de cuatro barras tipo
paralelogramo, se lograrad mantener las condiciones de seleccién antes
mencionada, es decir, que el cilindro actte con la misma fuerza y
carrera que si estuviera q&éectamente sobre la barra de entrada, ya

que la ventaja mecanica serd siempre igual a la unidad.
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De-acuerdo a lo anterior; el mecanismo tendria la configuracién
que se muestra en la fig. 16, en donde se ha tenido en cuenta las
restricciones fisicas impuestas por los diferentes componentes .del
motocultor. Se aprecia, por eJemplo. que la linea que une los pivotes
de las barras de entrada y sallida marcada como A5, no puede ser
vertical, ya que impediria el adecuado montaje del cilindro. La
ubicacién del cilindro bajo la estructura del motucultor en posicién
horizontal resulta muy conveniente ya que no va a interferir con
ninguna otra barra, manteniendose casi oculto. Para evitar que exista
interferencia con el despeje del motocultor, el cilindro estara
recargado hacia un lado, casi al extremo derecho del sistema. Los
apoyos del eje sobre el que van montadas las barras, estaran ubicados
en los extremos. Asi, se logra que el sistema quede desmontable, y

que el eje quede apoyado satisfactoriamente.
6.1 DETERMINACION DE CARGAS

Definido el tipo de mecanismo, el siguiente paso es determinar
las condiciones de carga a las que estardn sometidos los sus
diferentes componentes . Se tuvieron encuenta dos casos:

A.- Cuando el cilindro esta actuando, es decir, cuando se estan
elevando las herramientas desde su posicién de carga.

B.- Cuando el motocultor esta en pleno funcionamiento. Las
herramietas estan sometidas a la reaccién del suelo, de tal forma que

las fuerzas sobre el mecanismo pueden ser mayores que en el caso A.
I
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Efectivamente, luego de hacer los calculos pertinentes, se
concluyd que el caso B resulta mds critico desde el punto de vista de
imposicién de cargas en las barras. Por tal motivo, de aqui en

adelante, se estarad tratando con este caso B.

El esquema de cargas del mecanismo se encuentra en la fig 17.

Para este mecanismo el angulo A tiene un valor de cero grados.
La fuerza P se calcula mediante la misma ecuacién 5.6, y sus

componentes, con la 5.7.

Se hizo un programa en donde se incluye el anadlisis de
equilibrioc estatico del mecanismo, siguiendo el mismo procedimiento
discutido en el capitulo anterior. El &ngulo © se hizo variar desde
-10 hasta 15 grados, ya que con &angulos mayores es seguro que la
herramienta ya esta sobre la superficie del terreno, de forma que na
hay reaccién del suelo sobre ella. Los resultados obtenidos, se

presentan en la tabla 12.

Se puede notar que en lo que respecta a la fuerza sobre el
tornillo, el valor péximo corresponde a un éangulo 6 de -5 grados, con
un valor de 5380 N, y para el cilindro, la mayor fuerza es de 6377 N.
Estos resultados serdn utilizados a continuacién para el disefio de
los diferentes componentes del sistema de levante de herramientas

15
4
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Fig 17

Esquema de Cargas del Mecanismo
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Tahla 12

Fuerzas Sobre el Sistema de Levante de Herramientas

(para la Sembradora}

—————————————————— TETA = =10 -—=--~--memmmmmmmm e
F.CIL. = 6378.886 F.TOR. = 5379.9086
Px = 2117.754 Py = 5189.752
FX(1) = 3297.399 FY(1) = 6022.842
FX(2) = 4144.15 FY(2) = 5290.875
TA = 6.696158 Tf1 = 8.202821 Tf2 = 8.028722
—————————————————— TETA = -5 ~c-mmmmmmmm e
F.CIL. = B275.894 F.TOR. = 5566.617
Px = 2241.781 Py = 5483.691
FX(1) = 3382.8698 FY(1) = 5926.339
FX(2) = 3954.867 FY(2) = 5546.208
TA = 7.088319 Tf1 = 8.151914 Tf2 = 8.137655
—————————————————— TETA = 0 -—c-mmmmmmmmmmmemm e
F.CIL. = 5858.602 F.TOR. = 5412.648
Px = 2249.085 Py = 5511.591
FX(1) = 3211.835 FY(1) = 5511.592
FX(2) = 3561.244 FY(2) = 5511.59
TA = 7.111413 Tf1 = 7.620722 T£2 = 7.839188
—————————————————— TETA = 5 ~-vommmmommmmmmmmem e
F.CIL. = 5155.546 F.TOR. = 4916.937
Px = 2127.259 ' Py = 5213.03
FX(1) = 2798.82 FY(1) = 4830.877
FX(2) = 3000.434 FY(2) = 5166.644
TA = 6.725325 Tf1 = 6.668865 Tf2 = 7.136544
—————————————————— TETA = 10 -—-—=-swm—-m—memmmemmmmm
F.CIL. = 4177.618 F.TOR. = 4078.594
Px = 1865.406 Py = 4546.832
FX(1) = 2178.65 FY(1) = 3915.253
FX(2) = 2304.786 FY(2) = 4470.168
TA = 5.885914 Tf1 = 5.352134 . Tf2 = 6.007538
—————————————————— TETA = 15 -—=-o-mmemmrmmercmeoe
F.CIL. = 2922.078 F.TOR. = 2897.079
Px = 1400.963 Py = 3433.179
FX(1) = 1410.791 FY(1) = 2764.523
FX(2) = 1507.722 FY(2) = 3352.018

TA = 4.429214 Tf1 = 3.707511 Tf2 = 4.390442
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6.2 'DISERO DEL EJE

El problema de que los resultados presentados en la anterior
seccién no muestran con claridad cual combinacién de cargas es la més
critica para el disefio del eje, nos lleva a hacer un anadlisis general
de las fuerzas cortantes, momentos flectores y torsores para las
diferentes posiciones de las barras. Este célculo se hizo con
incrementos del 4angulo 6 de 5 grados. Los resultados se muestran en
la tabla 13, en donde la identificacién de los puntos considerados,

fueron mostrados en la fig 17.

En estos resultados las fuerzas cortantes y los momentos
flectores se presentan como la resultante de los planos X2 y YZ {por

eso siempre son positivos).

De acuerdo a estos resultados, los valores criticos, que
gobiernan la dimensién del eje son:

MP

444.51 N-m

T

834.99 N-m para 8 = -5 grados y punto 4
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Tablia 13

Fuerzas Cortantes, Momentos Flectores y Torsores

PUNTO FZA CORTANTE M.FLECTOR M. TORSOR
e inhahty TETA = -10 -------------------—-
1 6866.401 0 8.202821
2 5478.862 196.3791 -806.8989

3 154.6298 415.9957 8.698712E-02
4 6262.721 450.7906 807.0728
5 6720.665 192.2114 -8.028914
------------------ TETA = -5 ~-—==---romomeomeme
1 6823.792 0 8.151914
2 5641.096 185.1604 ~834.9852
3 94.90085 416.2549 7.280886E-03
4 6196.872 444 5145 834.9998
5 . 6811.857 194.8189 -8.137432
—————————————————— TETA = 0 =~~=----e-—mmommmmmm -
1 6379.148 0 7.620722
2 5460.921 182.44386 ~812.00865
3 48.27222 390.4893 -.10982129
4 5810.33 415.3112 811.788
5 6562.018 187.6741 -7.8381886
—————————————————— TETA = 5 ——--mmsmsecemee e
1 5583.079 0 6.668865
2 4940.88 159.676 -737.7742
3 54.10669 341.1049 -.2338018
4 5127.903 365.2542 737.3066
5 5974.681 170.8755 -7.136488
—————————————————— TETA = 10 ----~---eommmmmmme
1 4480.594 0 5.352134
2 4083.198 128.145 -612.1169
3 78.61885 270.8485 -.3277824
4 4160.899 295.4398 611.4614
5 5029.358 143.8385 -6.00761
------------------ TETA = 15 --=-=-oro-omm=omomn
1 3103.694 0o 3.707511
2 2890.1686 88,76568 ~434.9032
3 82.26127 183.0235 -.3413861
4 2909.817 206.11589 434.2203
5 3875.491 105.119 -4.390364
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Utilizando la ecuacién definida del cédigo ASME [29) para el
disefic de ejes, donde no se tienen en consideraci6tn la fatiga del

material ni las concentraciones de esfuerzo:

16 2 2
d.eje = [[Cme] + [CLT]
T Td

1/72 41/3

(6.1)

Los factores de momento flector Cm y momento torsor Ct, dependen
del tipo de carga y se encuentran tabulados [29), de forma que para
ejes rotatorios con cargas aplicadas subitamente, tienen los

siguientes valores:
Cm = 2 Ct = 1.5

El esfuerzo de disefio (td), dice la norma, debe tomarse como el menor

valor de 0.3 Sy y 0.18 Su.

Para acero AISI C1030, los esfuerzos [22] son:

Esfurzo Gltimo, Su = 55192.4 N/cm® (5626.14 kg/cm?)

Esfuerzo de cedencia, Sy = 35185.5 N/en? (3586.7 kg/cma)

Entonces, 0.3 Sy = 10555.6 N/cn® (1078 kg/cn® )

0.18 Su = 9835 N/cm® (1012.7 kg/cm” )

se tomara al esfuerzo de disefio con un valor de:
ot

Td = 9é10 kg/cm2
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Aplicando la ecuacidén, se tispe sus 2! didmztro del ¢ e deve ser

de 4.3 cm, que aproximando.a un valor comercial se tiene:

deje = 3.445 en (1.75 plg)

Con este valor del diametro del eje, se tiene un factor de
seguridad de 6.4, que para el caso estdtico se puede considerar
elevado, pero no para el caso de choque, como es el caso critico que
se puede presentar, cuando la herramienta se estrella con un
obstdculo. Es necesario considerar un coeficiente de seguridad mas
elevado [32]. Con un diametro de § cm (2 plg) se obtiene un Factor de

seguridad de 9.6, el cual brinda mayor confianza para el disefio.

La ecuacién que se aplicd, supone que el ejJe es macizo. Para el
caso en que se quiera trabajar con eJe hueco y siguiendo el nismo
procedimiento descrito en la referencia citada, se llega a la

sigulente expresién:

De* - dof 16 —.
—_— = (Cm ME)? + (Ce T)?

(8.2) De n td

El esfuerzo de dlsefio par tubos de acero sin soldadura [23] es

de B277 N/cm® (843.87 kg/cm’), de forma que:
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X = — = 94.51cn°
De

De acuerdo a la dimensiones comerciales de tuberia [23], se
encuentra que para un tubo de acero cédula 80, de 5 cm (2 plg) de
di&metro nominal, se logra un valor de X = 122.4 que es superior al
necesario, 1lo que representa un factor de seguridad de 8.4,

considerado satisfactorio.

Aqui vale la pena hacer una observacién, en el sentido de que el
disefio que se esta realizando es para un prototipo de maquinaria
agricola, de forma que se van a tener durante su funcionamiento
muchos efectos, tales como choques, que pueden elevar notablemente
las cargas sobre el mecanismo. Como én el prototipo se quiere evaluar
antes que todo la funcionalidad del sistema de levante, conviene
tener dimensiones altamente confiables, lo que significa, tener
factores de seguridad altos. En el estudio realizado por Valdivia y
Lara [32] se presenta un cuadro comparativo de los factores de
seguridad que se obtienen si se analiza el choque del arado con un
obstéculo, comparados con aquellos que consideran unicamente los
efectos estaticos. Estos resultados confirman la necesidad de tener
coeficientes de seguridad elevaéos, si se trata el problema

estaticamente, como se esta haclendo en esta investigacion.

Hay necesidad de seléccionar entre el tubo de acero o el eje

macizo. Un criterio muy importante es el peso y el costo. Para el
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tubo se tiene un peso (23] de 7.4 kg/m, y como Se requiere una
longitud de 0.70 m, el peso seria de 5.2 kg, mientras que para el eje
macizo, el peso es 10.9 kg, que significa mas del doble del peso del
tubo. Se puede afirmar que el costo del metal es directamente
proporcional al peso, por lo tanto, se prefiere el eje hueco o tubo,
cuyas caracteristicas son:

tubo de acero, cédula 80

tamafio nomimal: 5.04 cm (2 plg )

diametro exterior: 6.03 cm (2.37S plg )

diametro interior: 5.04 cm (2 plg)

6.3 -APOYOS DEL EJE

Observando con detenimiento los resultados presentados en la
tabla 12 , en lo que se refiere a las reacciones sobre los apoyos, se
establece que las cargas criticas se presentan cuando las barras A2

estan a -10 de la horizontal (8 = -10), con los siguientes valores:
Px = 3297.4 N y Py = 6022.84 N

Los materiales que se emplean en este tipo de maquinaria no son
aceros especiales sino, generalmente, aceros estructurales, cuyas
propiedades [18] son:

.

€1020 Su = 44843.5 N/cm®  (4571.2 kg/em’) a tensién
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Suc = 33632.6 N/cm® (3428.4 kg/cm?) cortante

Sy = 33100 N/cn® (3375.7 kg/cn®) a tensién

19870 N/cm® (2025.4 kg/cm®) a torsién

206 x 10° N/en® (2.1 x 10°%g/cn?)

©]
il

=8 x 10° N/en® (8.1 x 10° kg/en?)

(3]
1l

Considerando factores de seguridad altos, por lo expuesto

anteriormente y por las recomendaciones dadas en la ref [16], se
tendréan;
N = 12 (basado en el criterio de esfuerzo ultimo)

N

8 (basado en el criterio de esfuerzo de fluencia)

Por lo tanto los esfuerzos de disefio que son:
Sat = 3736.6 N/cm® (380.9 kg/cmz) compresién-tensiéon

Sac = 2802.7 N/cm® (285.7 kg/cmz) cortante

Se decide la forma del soporte como se muestra en la fig. 18, en
razén a su sencilléz para su construccién, asi como para su montaje
en la estructura del motocultor., Se comprobard que las dimensiones
preseleccionadas en base a las proporciones y a los requerimientos
fisicos del mecanismo, son apropiadas para resistir las cargas a las
que estara sometido. Aqui la resistencia de la soldadura y la de los

tornillos son las criticas.
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Fig. 18
Soporte para el Eje
A.- Disefio de la Soldadura:
Se sabe que la placa tiende a girar alrededor del centrolde de
los cordones de soldadura {13}. Asi que, bajo el sistema de
referencia mostrado, el centroide de los cordones es:

Y =3.175 cm Z=12 cm

Transladando las cargas al centroide de los cordones se puede
apreciar con claridad que éstos estardn expuestos a esfuerzos

cortantes producidos por las cargas FX, FY y por el momento MS:

FX Msy)? FY Ms x ) °
T = + + | F I —
A J A J

(6.3}

1/2
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Donde, los puntos del cordén de soldadura mas alejados del centroide
son:

X=4.5cm Y = 3.175 cm
El momento polar de inercia de los cordones con respecto al eje que
pasa por el centroide, es:

J = 588.6 t
y el 4rea de los cordones es:

A = 30.7t
El momentoc que tlende a hacer girar la placa alrededor del centroide
es:

M = Py (12) + Px (1.825) = 782.9 N-m (7980.8 kg-cm)

La dimensi6n "t" es el espesor de la garganta de la soldarura,
que al multiplicarla por la longitud del cordén da como resultado el
area resistente {[16]. t = 0.707 h, siendo h la dimensién nominal o

altura de la soldadura.

Remplazando estos valores en la ecuacién 6.3 se llega a:

955 2
T = — N/cm
t

Los esfuerzos admisibles para soldaruras son [27]:
Sdt = 10791 N/cm® (1100 kg/cm?) a compresion
= 8829 N/cm® (900 kg/cm?) a tensién.

Sde = 7357 N/em® (750 Kg/cm?) cortante

para el caso estatico. De acuerdo a los resultados mencionados
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anteriormente [34), para tener en consideracién los choques, se debe

aumentar el factor estatico unas 3 veces. Por lo tanto:

Sdt = 3596.3 N/cn®  (366.6 kg/cm®) compresién

= 2943 N/cn® (300 kg/cn’) a tensioén

Sdc = 2452.5 N/cm® (250 kg/cmz) cortante.

Asi, si se utiliza un cordén de 0.635 cm (1/4 plg), se tedria
un esfuerzo cortante de 2127.2 N/cm2, el cual se puede considerar

perfectamente aceptable.

B. Disefio de los tornillos
Tal como se mostré en la fig 18, la placa que contiene el apoyo
esta sujeta a la otra por medio de cuatro tornillos, los cuales

transmitiran toda la carga a la placa que estéd soldada.

Los tornillos también estaran sujetos a cortante, producidos por
las cargas. Si se transladan las cargas al centroide del grupo de
tornillos, se calcula el esfuerzo cortante en la misma forma que como
se hizo con la soldarura, de forma que:

19783.7

T = ————— N/cm2
Ac

Si se utilizan tornillos de diametro 1.27 cm (1/2 plg) y un area
de esfuerzo {Ac) de 0.915 Emz, se tendria un esfuerzo cortante de

21621.5 N/em® que estd muy por debajo de la resistencia maxima
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admisible de tornillos grado 3 (58644 N/cmz, de esfuerzo de
cedencia), con un factor de seguridad de 2.7. Esto sumado al hecho de
que al dar apriete inicial se aumenta la friccién entre las partes,
de forma que los tornillos no soportan toda la carga, indican una

seleccion adecuada de los tornillos.
6.4 BARRAS AS Y A7 DEL MECANISMO

lLas cargas a las que estaran sometidas estas Dbarras,
corresponden a los valores de RX y RY mostrados en la tabla 12, cuyos

valores criticos ocurren cuando el 4&ngulo 6 es de O grados:
Px = 2249 N (229 kg) Py = 5511.8 N (561.8 kg)
Pasador

El pasador que permite la rotacién relativa entre las barras A7
y AB del mecanismo, estard sometido a una fuerza que préduce un
esfuerzo cortante:
P=vprx®+ Py® = 5953 N (607 kg) = Sdc A
por lo tanto el digmetro minimo del pasador, teniendo en cuenta que
el drea resistente al esfuerzo es dos veces el &rea del pasador, es
de 1.25 cm, que al aproximar a un valor comerical, es:

dpasador = 1,27 cm (1/2 plg)

et
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Componentes de las Barras A7 y AS
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barra
Existe un esfuerzo a compresién entre el pasador y la barra AT7:
F = Sdt A con el area proyectada: A = Cedp

De forma que con una dimensién de C = 1.27 cm (1/2 plg) se

estard dentro de un margen alto de seguridad (12).

Mientras que con la barra A8, el valor de "b" es de 0.835 cm (1/4
plg).

Analizando la barra A7 por tensién en la seccién de area minima

F=g8dt (M- dp) C > M= 2.54 cm.

que es valido también para la barra A6, ya que C = 2b

Con un valor de "e" = 1.27 cm (1/2 plg) se estara seguro de que

el pasador no ocasionara corte en el agujero de las barras.

La barra A7 estara soldada al eje, asi que se hace necesario
disefiar la soldadura. El1 par torsor es producido por la componente
perpendicular al eje de la barra, la cual es mayor cuando el angulo 8

= 0 grados, con un valor de Py = 5503 N {61 Kg):

T = 825.5 N-m (8415 kg-cm),

!

recordando que el brazo dé palanca es de 15 cm (longitud de 1la
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barra A7), de forma que el esfuerzo cortante producido por este par,
es:

Te & ——— (6.4)

siendo R la distanclia del centro del eje a la linea neutra del cordéon
de soldadura y J el momento polar de inercia de la soldadura. Se
llegd a la sigulente expresién en funcién de la dimensién nominal de
la soldadura:

882.85 ( 5.7 + t )

Te = 1 (6.5)
(1.9 + t) - 13

por lo tanto, para un cordén con h = 0.852 cm (3/8 plg) se obtiene un

esfuerzo 1c = 1088.8 N/cm2 (111 kg/cmz) que es menor al admisible.

En cuanto a la barra sobre la que actua el cilindro hidraulico,
se sigui6é el mismo procedimiento, encontrandose que las dimensiones
serian un poco menores a la las barras A7. Para uniformizar el disefio
y facilitar la fabricacién, se tomaran las mismas dimensiones

calculadas para estas ultimas.
6.5 TORNILLO DE CONTROL DE PROFUNDIDAD

El tornillo estara sometido a ﬁna fuerza no necesarimante axial,
sino con una componente radial. De esta forma se puede desarrollar el
disefio superponiendo los dqs efectos. Por un lado la carga axial
produce esfuerzos por flex{?n y de corte transversal en la rosca del

tornillo y, por otro lado, la componente radial produce un momento
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flector en la seccién transversal del tornillo. El procedimiento que
se seguird es el de proponer un tornille y comprobar que
efectivamente cumple con los requerimientos de esfuerzos que se
calculan. Se selecciona por lo tanto un tornillo de rosca estandar de
tamafio nomial 2.54 cm (1 plg), cuyas caracteristicas fisicas estan

dadas en tablas [15] y son:

diédmetro nominal : 1 plg
hilos/plg: 8

didmetro basico de: .9188 plg
angulo de rosca : 2.5 grados

area de esfuerzo As: 0.608 plg2
altura de la rosca, h: 0.1534 plg
ancho del filete b: 0.09375 plg

diametro de raiz dr = 0.8466 plg

Utilizando las expresiones desarrolladas en la referencia [15]
se han encontrado los siguientes valores:

Esfuerzo por aplastamiento, os = 464 N/cm2

Esfuerzo de flexién or = 3723 N/em®
Esfuerzo por corte transversal Tte = 559.2 N/cm2

2158.2 N/cn®

|
Esfuerzo cortante méximo Tmax

Esfuerzo principal o1 4260.5 N/cm2

mientras que la carga radial'produce un esfuerzo maximo en la seccién
transversal del tornillo de:

¢ = 4188.9 N/em®
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De forma que con un tornillo de grado 3, cuyos esfuerzos son de
75880 N/em® (736 kg/em) a tensién y de 58644.2 N/em® (5878 kg/enm®)
de cedencia, se tendra un margen bastante alto se confiabilidad en el

tornillos.

De esta forma quedan determinadas las principales dimensiones
del mecanismo. Otras dimensiones se muestran con claridad en los
planos del Anexo, los cuales contienen toda la informacioén necesaria

para su fabricacién.
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"CONCLUSIONES

1.~ Como se observa en el analisis detallado de la alternativa No.3,
el efecto de la friccién es bastante apreciable. Asi, el considerar
un coeficiente de friccién de 0.25, modifica la fuerza requerida por
el operador en forma significativa si se compara con el resultado
cuando no se tiene en cuenta la friccién (de 30 N se incrementa a 150
N, cuando el motoculor esta trabajando con la sembradora, y el angule
de la barra A7 es de 40 grados, segun se muestra en la grafica 10).
En el andlisis de cargas del mecanismo de enganche, la friccién
representa un maximo de 5 % del momento M, producido por las cargas.
Este hecho permite afirmar que es recomendable tener en cuenta la

friccién cuando se trata de maguinaria agricola.

2.~ La posibilidad de modificar el disefio de la sembradora, de forma
que los botes en donde se deposita la semilla no esten soportados por
el sistema de enganche, a pesar de haberse descartado en este
estudio, sigue teniendo validéz, en el sentido de bridarle al
comprador otras posibilidades que le representen una menor inversién

inicial.

3.- La utilizaciénlde resortes como elementos de almacenamiento de
energia, presenta una gran versatilidad que a simple vista no parece
tan evidente. Varias de las alternativas analizadas, estaban

relacionadas con este tipo,de elementos.



4.~ los resortes que trabajan a fuerza constante, tales como el
flexator y el negator, presentan una magnifica opcién para ser
utilizados en sistemas mecénicos sencillos.

Su limitante es la falta de una adecuada Informacién. Seria muy
interesante 1la realizacién de una investigacion seria al respecto,
que permitiera tener una formulacién confiable del comportamiento de

estos elementos.

5.- De acuerdo al anAlisis de cada una de las alternativas, se
seleccioné el Sistema Hidraulico Convencional, ya que presenta muchas
ventajas. Su inconveniente del costo quda ampliamente justificado al
evaluar las ventajas que representa no solo para el estado actual de
desarrollo de herramientas del motocultor, sino por las amplias
posibllidades que se tienen, para emplear otro tipo de herramientas,

inclusive mads pesadas que la sembradora.

6.~ Una ventaja adicional de tener un sistema hidraulico, que vale la
pena resaltar, es la posibilidad de incorporar un sistema automatico
de control de profundidad, como el que se menciona en la ref. [8],

sin mayores costos.

7.~ Como conclusién muy personal del autor, se puede afirmar que con
este trabajo se logré introducir en forma concreta al tema de
maquinaria agricola, y se obtuvo una grén cantidad de conocimientos
importantes, ademds, por Ya valiosa experiencia transmitida por el
disefiador del Motocultor, sé ve con mucha més claridad la aplicacion

de tecnologia nacional en el disefio de este tipo de equipos.
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