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A. Càlculs 

 Selecció del fre 

Per a seleccionar el fre se cerca al mercat les possibilitats quant a frens de partícules 

magnètiques. En aquest aspecte la marca comercial Magneta ofereix una àmplia diversitat 

d’opcions i, per tant, se cerca una opció dins del seu catàleg. 

El principal objectiu d’aquest fre serà absorbir l’energia del motor i fer-ho suposant una 

càrrega suficient per a fer treballar els elements de la transmissió que es volen analitzar. 

La principal limitació dels frens de partícules magnètiques és el sobreescalfament en 

treballar fora del seu rang de funcionament. 

 

En aquesta gràfica es mostra el parell màxim admissible de cadascun dels models de la 

marca (amb dissipador de calor a l’esquerra i sense a la dreta).  

S’observa com, a partir de cert valor de revolucions, les corbes dibuixen un colze per a 

decreixer en el seu parell admisible de forma inversament proporcional a la velocitat de gir 

del fre; s’ha de tenir en compte que ambdós eixos estan en escala logarítmica. Això és 

degut al manteniment de la potència màxima de frenada definida per l’equació següent: 

)(
30


 frefrefre nMP  (Eq.  A.1.2) 

Fig.  A.1.1. Corbes de funcionament dels frens Magneta 
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En vista dels rangs de treball que ofereix l’opció amb dissipador i sense, se selecciona un 

fre amb dissipador de calor. Interessa disposar d’un rang ampli de velocitats de gir ja que 

es duran a terme experiències sense reducció (desalineament d’eixos) i d’altres amb 

reducció (fallada en politges i fallada en rodes dentades). 

En la taula següent es mostren els rangs de funcionament de cada dimensió del fre: 

 

 Amb dissipador de calor Sense dissipador de calor 

Dimensió 
Potència màxima 

del fre [W] 

Rang de velocitats 

de gir(1) [min-1] 

Potència màxima 

del fre [W] 

Rang de velocitats 

de gir(1) [min-1] 

01 83,8 80 - 800 25,13 24-240 

02 125,7 60 - 1200 41,89 20-400 

04 219,9 53 - 2000 62,83 15-600 

08 282,7 34-2700 104,7 12,5-1000 

16 418,8 25-4000 125,7 7,5-1200 

32 628,3 19-6000 209,4 6,25-2000 

 Velocitats de gir a les que es pot assolir la potència màxima de frenat. 

Se selecciona la dimensió 02 del catàleg de magneta atès que la potència màxima de 

frenada que ofereix és lleugerament superior a la potència nominal del motor asíncron 

monofàsic que s’està considerant utilitzar, que és de 120 W. 

Si bé el rang de velocitats està fora dels que es tindran en els diferents escenaris possibles: 

 Directa: i=1 i per tant nfre = nmotor · i = 2800 min-1 / 1 =2800 min-1 

 Corretja: i=1,89 i per tant nfre = nmotor · i = 2800 min-1 / 1,89 =1481,5 min-1 

 Engranatge: i=1,76 i per tant nfre = nmotor · i = 2800 min-1 / 1,76 =1590,9 min-1 

Cal tenir en compte que s’utilitzarà un variador de freqüència que ens permet modificar la 

velocitat de gir del motor. 

 

 

Taula.  A.1.3. Taula de valors de funcionament del models de fre Magneta 
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 Càlculs de l’accionament 

Com s’ha esmentat en l’apartat anterior, es poden donar diversitat d’escenaris de 

funcionament en aquest banc donada la seva modularitat. Per aquest motiu l’accionament 

s’ha d’estudiar tenint en compte tots els escenaris: 

 Transmissió directa: no hi ha cap etapa de reducció. Això és així en l’anàlisi de 

desalineament entre eixos en el qual es connecta el motor al fre de forma directa. No és 

així en el cas dels rodaments en mal estat, ja que en aquest cas el motor funciona sense 

fre. 

 Transmissió per corretja: en aquest cas la velocitat de gir es veu reduïda per la 

diferència de diàmetre de les politges. Veient així, el fre una velocitat de gir inferior a la del 

fre. 

 Transmissió per engranatge: idènticament al cas anterior la velocitat al fre serà 

inferior a la velocitat de gir del motor. 

 Transmissió directa 

Per a aquest escenari cal tenir en compte que la velocitat de gir del motor no pot ser 

superior a la velocitat màxima del fre de 1.200 min-1. 

Com a limitació també es té el parell màxim del motor, ja que si aquest se sobrepassa el 

motor es pot sobreescalfar. 

Atès que se suposa un rendiment del 100 % en transmissió directa i que el motor i el fre 

giren de forma solidària (nfre=nmotor), el parell a vèncer pel motor serà exactament el parell 

del fre: 

  Pmotor = Pfre 

 Mmotor motor = Mfre motor 

fre
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motor
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motor M
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D’aquesta manera es pretén establir un rang de règims de funcionament en els quals no se 

superin els límits de cap de les dues condicions: 

 

Així es té que en un rang de velocitats del motor de 1.000 min-1 a 1.200 min-1 no se 

superarà ni la velocitat màxima del fre ni el parell màxim del motor. 

Val a dir que aquesta anàlisi s’ha fet suposant que la resistència del fre està en el seu 

màxim. No obstant això, i atès que en aquestes condicions el motor treballaria per sobre del 

seu parell nominal, es recomana utilitzar el fre en posicions de resistencia baixa.  

A més, el variador de freqüència té un limitador d’intensitat. Si el parell que es demana al 

motor és elevat, la intensitat augmenta i la protecció del variador salta, parant el motor. 

D’aquesta manera, es preserva el variador i el motor d’una possible avaria per 

sobreescalfament. 

 Transmissió per corretja 

De la mateixa manera succeeix en el cas amb transmissió per corretja, que no es pot 

superar la velocitat màxima del fre de 1.200 min-1. La diferència és que en aquest cas entre 

el motor i el fre hi ha una etapa de reducció. 

D’aquesta manera es té una relació de transmissió i=1,89 i se suposa un rendiment per a 

les transmissions per corretja de ƞ=0,95. D’aquesta manera es té la següent relació entre el 

parell a vèncer per motor i fre respectivament: 

  Pmotor = Pfre 

 Mmotor motor = Mfre motor 

Fig.  A.2.1. Corbes de funcionament del fre i del motor 
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D’aquesta manera es pretén establir un rang de règims de funcionament en els quals no se 

superin els límits de cap de les dues condicions: 

 

Així es té que en un rang de velocitats del motor de 1.100 min-1 a 2.100 min-1 no se 

superarà ni la velocitat màxima del fre ni el parell màxim del motor. 

Cal recordar que aquesta anàlisi s’ha fet suposant que la resistència del fre està en el seu 

màxim. No obstant això, i atès que en aquestes condicions el motor treballaria per sobre del 

seu parell nominal, es recomana utilitzar el fre en posicions de resistencia baixa. 

 Transmissió per engranatge 

De la mateixa manera succeeix en el cas amb transmissió per corretja, que no es pot 

superar la velocitat màxima del fre de 1.200 min-1. La diferència és que en aquest cas entre 

el motor i el fre hi ha una etapa de reducció. 

D’aquesta manera es té una relació de transmissió i=1,76 i se suposa un rendiment per a 

les transmissions per corretja de ƞ=0,98. D’aquesta manera es té la següent relació entre el 

parell a vèncer per motor i fre respectivament: 

  Pmotor = Pfre 

Fig.  A.2.2. Corbes de funcionament del fre i del motor 
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 Mmotor motor = Mfre motor 
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D’aquesta manera es pretén establir un rang de règims de funcionament en els quals no se 

superin els límits de cap de les dues condicions: 

 

Així es té que en un rang de velocitats del motor de 1.100 min-1 a 2.200 min-1 no se 

superarà ni la velocitat màxima del fre ni el parell màxim del motor. 

Cal recordar que aquesta anàlisi s’ha fet suposant que la resistència del fre està en el seu 

màxim. No obstant, i donat que en aquestes condicions el motor treballaria per sobre del 

seu parell nominal, es recomana utilitzar el fre en posicions de resistencia baixa. 

 Càlculs de les corretges 

Per a garantir el bon funcionament de la transmissió per corretja cal establir els paràmetres 

de disseny adients al tipus de muntatge que es vol realitzar. 

Dintre del catàleg de la marca OPTIBELT es poden trobar solucions de tipus específic per a 

un rang ampli de possibilitats dins del camp de les transmissions per corretja. Per tant, se 

seleccionarà una solució triada d’aquest catàleg [Annex C.6]. 

Es duen a terme els càlculs de les corretges següents: 

Fig.  A.2.3. Corbes de funcionament del fre i del motor 
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 Selecció de la corretja 

El primer paràmetre ja establert en el cos del projecte és el tipus de corretja a utilitzar. Es 

tracta d’una corretja trapezoïdal amb un dentat a la part interior que augmenta la flexibilitat i 

permet utilitzar politges de poca dimensió i tot i així evitar lliscament sense requerir una 

força de tensat important. 

La corretja escollida és una politja de la sèrie SUPER X-POWER i de geometria XPZ de la 

marca Optibelt.  

 Perfil de la corretja i la politja 

Per a seleccionar el perfil de la corretja adient es segueixen les directrius indicades al 

catàleg de Optibelt.  

D’aquesta manera es te, segons la [Taula A.3.2.1.], el factor de càrrega a aplicar a la 

fórmula de la potència corregida Pg . 

 

Taula.  A.3.2.1. Factors de correcció c2 
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D’aquesta manera, si a una màquina amb un motor amb una potència menor a 7,5 kW i un 

ús inferior a les 10 h diàries, s’hi aplica un factor de càrrega c2 = 1,1, obtenim la potència 

corregida següent. 

Pmotor = Pfre / = 125,7 / 0,94 = 134 W 

Pg = Pmotor · c2= 134 · 1,1 = 147 W 

En el següent diagrama es mostra el tipus de perfil de la corretja recomanada pel fabricant 

en funció de la potència corregida del motor i la velocitat de gir de la politja petita: 

 

Considerant, per tant, el règim de funcionament especificat en l’apartat anterior i que la 

potència corregida és menor al mínim mostrat pel diagrama, se selecciona un perfil de 

politja i corretja XPZ. Al diagrama s’assenyala en vermell aquella zona en la qual es 

treballarà. 

 Longitud de la corretja 

Les politges que s’han triat per al muntatge són les de diàmetre normalitzat 56 i 106 

respectivament. El principal factor de decisió són les petites dimensions, ja que no hi ha 

més requeriments que una variació raonable de velocitat de gir i una limitació de mida de la 

màquina. 

Diagrama.  A.3.2.2. Tipus de perfil a utilitzar 
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D’aquesta manera es vol definir quina hauria de ser la distància entre eixos de disseny, 

ateses les dimensions de les dues politges. El rang de distàncies entre eixos a seleccionar 

és acotat per l’expressió següent donada pel fabricant: 

0,7·(dpol. Petita + dpol. Gran) ≤ e ≤ 2·(dpol. Petita + dpol. Gran) 

113 mm ≤ e ≤ 324 mm 

D’aquesta manera i ajustant-se a les necessitats de disseny s’ha seleccionat una distància 

entre eixos de 210 mm. 

A partir de la distància entre eixos cal definir la longitud teòrica de la corretja: 

mm
e
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Per tant, la longitud de la corretja tenint en compte el tibament mitjançant un corró tensor 

obeeix a l’expressió següent: 

Lcorretja=Lcorretja teòrica + 2 · y 

El fabricant dóna un valor de y ≥ 15 mm per tant: 

Lcorretja= 710,4 + 2 · 15 = 740,4 

I per tant, se selecciona la longitud estandarditzada en el catàleg de 737 mm. 

 Nombre de corretges 

Atès que s’ha pensat en un muntatge amb una única corretja, cal comporvar si una sola 

corretja és suficient per a no patir excessiu desgast o transmetre tota la potència 

necessària. 

Amb aquesta finalitat, el primer pas és determinar l’angle de contacte entre la politja petita 

(la més crítica) i la corretja. 

D’aquesta manera i suposant que la corretja no pateix deformació (Lcorretja=737mm) l’angle 

de contacte seria de 184º. Aquest angle s’obté a través d’eines CAD simulant la posició de 

la corretja respecte de les politges i el tensor en la seva longitut original. 
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Si bé aquest és l’angle de muntatge sense considerar l’elongació de la corretja, a 

continuació veiem que per a valors de β fins a 190º el factor corrector no varia, i passat 

aquest valor varia en molt poca mesura. Tenint en compte aquest fet i que, amb la baixa 

càrrega aplicada a aquest sistema, l’elongació serà petita, es considera raonable utilitzar 

aquest angle per al càlcul. 

 

Un cop seleccionats els valors de c1=1,00, c3=0,86 i c4=0,91 cal calcular la potència 

nominal per corretja. 

Aquesta es pren a partir dels valors tabulats en funció de la velocitat de gir i el diàmetre de 

la politja petita i la relació de transmissió i es considera el valor de funcionament màxim 

definit en l’apartat d’accionament: n=2200min-1. 

β=184º 

Fig.  A.3.4.1. Muntatge politges i tensor 

 

 

 

 

 

 

Taula.  A.3.4.2. Factors correctors per nombre de tensors i angle de contacte 
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D’aquesta manera la potència nominal per corretja resultant es detalla a continuació: 

PN = 1,72 + 0,31 = 2,03 kW 

 

I per tant, es conclou el càlcul del nombre de corretges a utilitzar segons l’expressió 

següent: 
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S’observa, per tant, que una politja és més que suficient per a realitzar aquesta transmissió. 

 Tibament de la corretja 

Per al sistema de tibament dissenyat cal definir quina serà la tensió necessària per a 

garantir que no llisqui la corretja dins la politja generant asincronismes, que, a més, 

generarien vibracions. 

Com a primer pas cal establir quina és la màxima força tangencial que se li requerirà a la 

politja. Atès que s’ha dissenyat l’accionament a fi de no passar mai per sobre del parell 

nominal, es pren aquest com a valor de càlcul conservador. 

Tenint així la següent força tangencial màxima: 
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Taula.  A.3.4.3. Potència nominal per corretja 
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Per a conèixer les condicions de lliscament cal conèixer el coeficient de fricció aparent que 

per a les corretges trapezials es calcula de la manera següent: 
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on γ és l’angle del trapezi corresponent al perfil XPZ i µ el coeficient de fregament entre 

politja i corretja. Per a aquest càlcul es parteix del coeficient de fricció típic entre la goma i la 

fosa grisa que és de 0,5. 

Tot seguit es calcula el paràmetre m resultant de la integració de l’equació d’Euler-

Eytelwein. Per a aquest càlcul es considera l’angle de contacte calculat prèviament de 184º 

i un coeficient de fricció de 1,71: 

m = e µ·β = e 1,71·3,2 = 237,9     [3,2rad correspon a 184º] 

D’aquesta manera es tenen en compte les consideracions corresponents al tibament per 

corró tensor flotant. 

 

Ft = F2 – F1; F1 = (F0 + Fc)  

On F0 és la força de tibat inicial sense càrrega i Fc el factor de la força centrifuga. 

D’aquesta manera la força mínima per a que no llisqui la corretja és: 

Fig.  A.3.5.1. Esquema del tibat per corró tensor flotant 

Font: QUADERN CM4, Departament d’enginyeria mecànica ETSEIB-UPC 
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No obstant això, aquest és un valor límit al qual se sol aplicar un coeficient de seguretat al 

lliscament per a no estar en un valor límit. Es pren un valor d’aproximadament 5 per a estar 

en una força d’aproximadament 1 N, que és un valor molt conservador però fàcilment 

assolible. 
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Per a calcular la força resultant que haurà de fer el corró sobre la corretja cal tenir en 

compte totes les reaccions que tenen lloc en el sistema corró-corretja. 

 

Per tant, atenent a les forces que apareixen al diagrama, el sumatori de forces en l’equilibri 

resulta en l’expressió següent: 

R + Fc = 2 · F1 · sin(β/2) 

Que substituint la força centrífuga per la seva expressió [Fig. A.3.5.2.]: 

R = 2 · (F1 - Fc )· sin(β/2) = 2 · F0 · sin(β/2) 

Per a calcular-ne el valor cal conèixer l’angle de contacte del corró amb la corretja. 

Fig.  A.3.5.2. Diagrama de reaccions en el corró tensor flotant 

Font: QUADERN CM4, Departament d’enginyeria mecànica ETSEIB-UPC 
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D’aquesta manera es disposa de tots els elements per al càlcul de la resultant al corró 

tensor: 

R = 2 · F0 · sin(β/2) = 2 · 1 · sin(29,6/2) = 0,51 N 

Per tant, s’ha de garantir que el corró faci com a mínim aquesta força. Veient les taules del 

catàleg del braç tensor i tenint en compte que el corró està en la posició dura, és a dir que 

té el corró en el forat més proper a l’eix de rotació i, per tant, fa un 25 % més de força, 

s’observa com amb una pretensió de 10º se sobrepassa de molt lluny el valor buscat. 

 

 

Per a una posició de 10º de gir es tindria una força de 15N ·1,25 = 18,75N. Considerant 

certa linearitat en la força aplicada, per a un valor d’1º seria d’aproximadament 2 N. Uns 

quatre cops la força necessària. 

β=29,6º 

Fig.  A.3.5.3. Muntatge politges i tensor 

 

 

 

 

 

 

Fig.  A.3.5.4. Taula de reaccions del braç tensor 
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Vist que en el muntatge l’angle del braç és de 29º respecte de la vertical, amb una posició 

inicial de com a mínim 30º respecte de la vertical seria suficient per a garantir el bon 

funcionament de la transmissió per corretja. 

 Càlculs de les rodes dentades 

 Definició del tipus de roda i material 

Per a definir quin és el tipus d’ús de la màquina i coneixer, per tant, el material a utilitzar, cal 

coneixer la velocitat perifèrica de les dents. Per a això es fa el supòsit que el motor gira a la 

velocitat màxima definida en l’apartat d’accionament de 2.200 min-1. Per a fer una 

aproximació, es pren com a diametre del pinyó, el mateix de la politja conductora 56 mm. 

D’aquesta manera s’obté la velocitat perifèrica següent: 

sm
d

nrv
pinyó

motorpinyómotort /,
,

' 46
2

0560

30
2200

230



  

D’aquesta manera, definint el mecanisme com a mecanisme d’ús general i amb xocs 

moderats, podem seleccionar el material a utilitzar. En aquest cas, per la seva baixa 

sol·licitació s’ha seleccionat el de menor resistència, cosa que l’abaratirà. Per tant, tant 

pinyó com roda es fabricaran d’acer aliat tractat a 850-950 N/mm2 i 700-800 N/mm2 

respectivament. 

Per a aquesta configuració i per a una velocitat perifèrica de 5 m/s a 10 m/s i una vida de 

25.000 hores es tenen els paràmetres següents: 

 Kadm: 1,75 N/mm2 

α=29º 

Fig.  A.3.5.5. Muntatge politges i tensor 
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 σadm: 50 N/mm2 

 Z1min: 27 a 29 dents 

 Dimensionat de l’engranatge 

Es dimensionen les dues rodes dentades segons el paràmetre K. Aquest paràmetre mai no 

podrà superar el màxim admissible abans definit: 

Per a calcular el valor de K cal conèixer la força F’t, que es calcula de la manera següent: 

 

D’on: 
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t
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M
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
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Si bé en l’apartat anterior s’ha definit el mínim de dents del pinyó de 27 dents, en aquest 

punt es decideix el nombre de dents que tindran la roda i el pinyó. Aquests valors són 67 i 

38, respectivament. 
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engranatgeengranatge

fre

t 261
761980

172
1 ,

,,

,






 

D’aquesta manera combinant les equacions (Eq.  A.4.2.1) i (Eq.  A.4.2.2), s’obté: 
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F
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
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1

1'

'
               (Eq.  A.4.2.1) 
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F t

t                  (Eq.  A.4.2.2) 
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Tenint en compte la relació de transmissió de l’engranatge i el tipus d’engranatge (IV. 

Engranatges per a mecanismes en general) cal extreure la relació b/d1’ de la figura  

 

D’on s’extreu el valor 0,6 per al paràmetre b/d’1 i per tant s’avalua a l’equació anterior: 
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Es tria un ample de dent de 15 mm, que es major al mínim (15,5 · 0,6 = 9,3 mm). 

Fig.  A.4.2.3. Valor recomanats de b/d’1 i de b/a’ en funció de la 

relació de transmissió i el tipus d’engranatge. 

Font: QUADERN CM3, Departament d’enginyeria mecànica ETSEIB-UPC 
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Determinació del mòdul normal 

El valor del mòdul normal es pot calcular per dues vies, de les quals es triarà la més 

restrictiva: 
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Per tant, se selecciona el valor de 0,41. A partir d’aquest valor se selecciona un valor 

tabulat de m0 superior al mínim establert. En aquest cas s’ha triat 1,5. 

Per acabar, es defineix la distància entre eixos, que serà exactament la suma dels dos radis 

primitius: 

mm
idddd

a 7578
2

510057

22

01010201 ,
,
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
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Paràmetres de generació 

Cal definir els paràmetres de generació que venen donats per l’eina de tall que s’empri.  

En aquest cas s’utilitza una eina de generació segons la normativa ISO 53:1998 per tant els 

paràmetres de generació són els següents: 

º200   

mmm 510 ,  

mmmp 7245100 ,,    

mmmha 5100 ,  

mmmhf 8751251 00 ,,   

mmmc 3750250 00 ,,   

Paràmetres intrínsecs 
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Per tant, considerant un perfil normal es calculen els diàmetres de cap (da), de base (db) i 

de peu (df) a continuació: 

    mmdmmmxzd aa 5960510123812 1011  ,)()(  

    mmdmmmxzd aa 1035103510126712 1022  ,,)()(  

mmddb 65320570011 ,ºcoscos    

mmddb 4942051000022 ,ºcos,cos    

mmmzd f 35351523852 011 ,,),(),(   

mmmzd f 89651526752 022 ,,),(),(   

I es comprova que el valor del diàmetre de cap no supera el diàmetre màxim de cap per a 

evitar la interferència: 
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Els diàmetres límit d’evolvent, per tant, són els següents: 
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I es verifica la condició d’interferència de funcionament per la qual el diàmetre actiu de peu 

de la roda dA ha de ser superior al diàmetre límit d’evolvent dinv: 
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Es calcula el recobriment, que es recomana que sigui superior a 1,2. Cosa que garanteix 

que sempre hi ha més d’una parella de dents en contacte: 

21351201
494

103

2

67
201

653

59

2

38

1
2

1
2

22

2

2

22

2

1

11

,,ºtan
,

ºtan
,

'tan'tan





















































































































b

a

b

a

d

dz

d

dz

 

Paràmetres de funcionament 

Donats els paràmetres de generació es determinen el paràmetres de funcionament de 

l’engranatge. Cal tenir en compte que es considera el desplaçament nul (x=0), per tant el 

valor de l’angle de pressió és idèntic al valor de funcionament i el de generació: 
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 Comprovació a fatiga en el peu de la dent 

Es comprova l’engranatge a fatiga en el peu de la dent segons la normativa ISO 6336.  

Aquest mètode considera únicament la tensió a peu de la dent causada per la flexió 

negligint la causada per la component radial i per la component tallant. 
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Per tant, la tensió al peu de la dent es calcula de la manera següent: 
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Per a aquest càlcul cal conèixer el factor de forma YF que s’obté del diagrama següent: 

Fig.  A.4.3.1. Consideracions del mètode ISO 

Font: QUADERN CM3, Departament d’enginyeria mecànica ETSEIB-UPC 
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I el coeficient de recobriment Yε, que és la inversa del recobriment εα. 

Per tant: 
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S’introdueixen a l’equació els factors de càlcul KA, Kv i KM, que permeten millorar 

l’aproximació de la força Ft respecte a la que realment actuarà en l’engranatge. Es pren un 

factor de servei KA=0,8 ja que es considera un funcionament amb irregularitat moderada 

comandada per un motor elèctric en funcionament menys de 12 h/dia. El factor de velocitat 

KV=0,8 en tractar-se d’un engranatge de bona qualitat comercial i amb una velocitat 

perifèrica v’t=6,4 m/s. Finalment el factor de distribució de la càrrega KM=1 ja que es tracta 

Fig.  A.4.3.1. Consideracions del mètode ISO 

Font: QUADERN CM3, Departament d’enginyeria mecànica ETSEIB-UPC 
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d’un dentat normal amb una relació b/d’1 molt inferior a 1. Per tant de càlcul de σb queda de 

la manera següent: 
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S’observa, per tant, que la sol·licitació al peu de la dent causada per la flexió està molt lluny 

de la σblim, que per als acers aliats és d’uns 150 MPa. Aquest paràmetre és la tensió a la 

qual la roda dentada duraria 107 cicles amb una probabilitat de fallada de l’1 %. 

 Comprovació a fatiga superficial 

Es duu a terme la comprovació a fatiga superficial segons el mètode ISO 6336, segons el 

qual la sol·licitació causada per la pressió superficial de Hertz en el cas d’engranatges 

cilíndrics d’eixos paral·lels i  dentat recte pren la forma següent: 
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d’on ZE és el factor de material que per a l’acer és 271,11 (N/mm2)0,5 i el factor geomètric 

ZC: 

761
2020

11
,

ºcosºsin'cos'sin



cZ  

76111271
18080

1

761

1761

1557

10002612112
22

1

1 ,,
,,,

,,

'
















 Ec

MvA

t
H ZZ

KKKi

i

bd

M
  

MPaH 8169,  

La σHLIM  més petita per a un acer és de 600 MPa que idènticament al cas anterior 

correspon a una duració de 107 cicles i a una probabilitat de fallada de l’1 %. Per tant, la 

vida de l’engranatge supera de llarg el que s’espera utilitzar l’engranatge. 
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 Càlcul de rodaments de la caixa d’engranatges 

En aquest apartat es calcula la càrrega a la qual estaran sotmesos els rodaments de la 

caixa d’engranatges i es comprova que no fallaran durant la vida útil de la màquina.  

Es dibuixa amb aquest objectiu el diagrama del sòlid lliure de l’eix de la roda. Es tria el de la 

roda ja que la força d’engranatge així com els rodaments emprats són iguals per als dos 

eixos, però l’eix de la roda suporta un pes més gran, ja que la roda és més gran que el 

pinyó. 

 

Com s’observa, no s’ha considerat cap força radial en la sortida de l’eix ja que el fre 

s’acobla directament i només transmet el parell de frenada a l’arbre. 

Per tant, es plantegen les equacions d’equilibri en el sistema de l’arbre secundari: 

AxBxnxx FFFF  0  

AzBznzz FFmgFF  0  

310 dFdFM Axnxx   

Fig.  A.5.1. Diagrama del sòlid lliure de l’eix de la roda 
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Considerant aquesta configuració cal tenir en compte que la roda té dues posicions 

possibles. El canvi de posició de la roda modifica tant d1 (distància d’aplicació de la força 

d’engranatge), com d2 (distància del centre de masses del conjunt eix-roda). La massa del 

conjunt eix-roda és de m = 1,8 kg. 

 Determinació de la força d’engranatge 

La força d’engranatge consta de la component tangencial que transmet el parell, la força 

radial i la força axial. En el cas concret de rodes de dentat recte aquesta última és nul·la. 

Per tant, es pot reduir la força d’engranatge en dues components: Fr i Ft’. 

 

Fig.  A.5.1.1. Components de la força de contacte en l’engranatge 

Font: QUADERN CM3, Departament d’enginyeria mecànica ETSEIB-UPC 
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La força d’engranatge és calcula mitjançant les expressions següents: 
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 Càlcul de les reaccions als rodaments 

Com prèviament s’ha esmentat, hi ha dues configuracions possibles una on la distancia 

d1 = 46,6 mm i d2 = 48 mm i una altra configuració on d1 = 67,5 mm i d2 = 64,2 mm. La 

distància entre el rodament A i B és de 96 mm. 

El càlcul de les reaccions al rodament per a la primera configuració queda de la manera 

següent: 
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NFFF AxnxBx 3887116 ,,,   

 

 Càlcul de sol·licitació a l’eix del rodament en mal estat 

L’eix sobre el qual s’acobla el rodament en mal estat rep una càrrega en voladís. Per 

aquesta raó està constantment sotmès a flexió. És per això que es fa un estudi per a 

valorar si falla a flexió o a fatiga. 
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 Anàlisi amb el MEF 

En primera instància s’estudia si en algun punt de l’eix hi ha una càrrega interna suficient 

per a tenir una fallada estàtica. Per a aquest motiu s’utilitza el mètode dels elements finits 

(MEF). Aquesta anàlisi s’ha dut a terme amb el programari (software) Ansys Workbench, 

que és una eina específica per a aquest tipus d’anàlisi. En aquest programari, l’usuari pot 

importar un arxiu CAD que representi la geometria que es vol analitzar i introduir una sèrie 

de paràmetres propis del material del qual estarà composta la peça a analitzar, així com el 

nombre i la forma dels elements finits en els que es representarà. Posteriorment 

s’introdueixen les forces a les quals estarà sotmesa la peça i se simula la càrrega sobre 

cada punt del sòlid. 

Diagrama del sòlid lliure 

Per a simular els parells i les forces que s’aplicaran en el sòlid primer cal conèixer el 

diagrama del sòlid lliure de l’eix per a saber quins elements interactuaran amb aquest i de 

quina manera, per tal de fer una simulació que s’ajusti al màxim al comportament real de 

l’element. 

 

Fig.  A.6.1.1. Diagrama del sòlid lliure 
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No obstant això, no és necessari conèixer el mòdul de les forces i moments en el suport 

dels rodaments rígids ni de l’acoblament. Ja que per a la simulació se suposen rígids i per 

tant se’n bloqueja el desplaçament en totes direccions. 

D’aquesta manera l’única força que s’introdueix és una força de component vertical en el 

rodament a ròtula FA. Aquest, a més, no introdueix cap moment al sistema. 

Simulació 

Per tant, s’introdueix la geometria en CAD al programa (software) de simulació i es 

defineixen com a paràmetres del material els preestablerts per a l’acer estructural: mòdul 

de Young E=2·105MPa, coeficient de Poisson de 0,3 i comportament isotròpic del material. 

Posteriorment es defineix un mallat, que serà el que definirà el nombre d’elements (la 

versió acadèmica d’aquest programari té limitat el nombre d’elements del mallat). Aquest 

mallat és de tipus hexagonal o tetraèdric depenent del segment de la peça. Els criteris de 

geometria i dimensió dels elements s’han refinat mitjançant prova i error tenint en compte la 

concentració de càrregues i la complexitat  geomètrica. 

D’aquesta manera, es fa una primera simulació per conèixer la deformada de la peça. 

Aquesta primera anàlisi es fa amb dos motius: 

 Validar que la deformada no sigui excessiva i pugui afectar el funcionament. 

 Validar que el desplaçament vertical introduït per la molla no és superior als 2 mm 

de recorregut dels quals disposa la molla. 

 

Vist que la deformada màxima és de 0,03 mm, la simulació és viable. Cal dir que la força 

vertical que s’ha aplicat és la que correspon a la màxima elongació de la molla. En el cas 

de desplaçar-se uns 0,03 mm aquesta força seria lleugerament menor. S’ha de tenir en 

compte que el programari exagera la imatge per a donar sensació de deformació. 

Fig.  A.6.1.2. Deformada 
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El pas següent és analitzar les tensions internes per a veure si en algun punt s’arriba a la 

fallada estàtica. Per a aquesta finalitat, i tenint en compte que es tracta d’un material dúctil, 

s’utilitza el criteri de Von Misses. La simulació indica la tensió equivalent de Von Misses a 

cada punt de l’eix indicant-ne el de màxima i el de mínima tensió. 

 

Com es veu, la màxima tensió és de 36,3 MPa molt lluny del límit elàstic dels acers de baix 

aliatge que és de 680 MPa. 

 Càlcul de la claveta 

Per a una claveta normalitzada DIN 6885 de mides conegudes es pot establir una força 

màxima a transmetre segons les seves dimensions. 

 

Fig.  A.6.1.3. Tensió equivalent de Von Misses 

 

 

 

 

 

 

Fig.  A.7.1.  Dimensions d’una claveta DIN 6885 
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Així doncs, es pot definir la força a transmetre per a la xaveta com: 
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On L és la longitud útil, que normalment correspon a l1 restant-hi b, i p és la pressió a la 

qual està sotmesa la secció de contacte. 

Aquesta pressió p és la que limita les dimensions de disseny de la xaveta: 
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La pressió admissible per a unions d’acer amb xocs lleugers és de 100 MPa. 

L’element més exigent en aquest sentit del sistema és l’acoblament rígid a la sortida del 

motor ja que està sotmès al parell motor i subjecta un eix amb un diàmetre relativament 

petit. 

 

El diàmetre de l’acoblament rígid és de 12 mm i les dimensions de la xaveta són b=4mm, 

h=4mm i t1=2,5mm. Tenint en compte que el parell motor és de 1,26 Nm: 
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Per tant, tenint en compte que l’acoblament rígid dóna una longitud de claveter de 21 mm 

per cada costat és de llarg suficient (Cs≈3). 

Fig.  A.7.2. Acoblament rígid amb claveter 
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B. Desglossament dels costos 

En aquest annex es detalla el desglossament dels costos d’aprovisionament i fabricació 

dels elements que componen el banc. No es té en compte el cost d’enginyeria ni el de 

disseny. Es contemplen tres costos per separat: el cost de compra dels elements adquirits, 

el cost del material dels elements de fabricació pròpia i el cost de la pròpia fabricació 

d’aquests elements. 

B.1. Components a comprar 

En primer terme s’analitza el cost de tots aquells elements que es compren segons els 

preus de mercat que s’han pogut trobar. Val a dir que aquests preus poden variar en funció 

de l’oferta a cada moment, però serveixen per a establir una referència. 

En el detall hi ha un seguit d’elements marcats amb un asterisc (*), aquests són elements 

que es poden reutilitzar del banc anterior i que, per tant, no cal adquirir. El cost total dels 

elements a comprar és de 1.501,12 €. No obstant això, descomptant els elements que es 

poden reutilitzar és de 377,59 €. 

 Bancada 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Potes de la bancada PAULSTRA 511156 (*) 4 3,20 € 12,80€ 

 

 Motor 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Motor asíncron ABB 3GVA 071001-ASC (*) 1 124,00 € 124,00 € 

Variador de freqüència DELTA VFD004L21B (*) 1 70,00 € 70,00 € 
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 Fre 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Fre de partícules Magneta 14.422.04.230 (*) 1 900,00 € 900,00 € 

 

 Mòdul de simulació de desalineaments entre eixos 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Acoblament Paguflex PAGUFLEX 30 (*) 1 16,73 € 16,73 € 

Acoblament rígid MICHAUD CHAILLY A5-280-12-12-1 1 60,96 € 60,96 € 

 

 Mòdul de simulació de fallades en rodaments 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Molla del tensor SODEMANN 32660 2 14,68 € 29,36 € 

Rodament sèrie 2201 SKF E-2RS1TN9 1 35,72 € 35,72 € 

Rodament sèrie 61804 SKF  3 20,51 € 61,53 € 

Clip de retenció axial 1,3mm L=33mm 4 0,86 € 3,44 € 

 Mòdul de simulació de fallades en transmissions per corretja 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Politja D56 Fosa Optibelt SPZ 56 1 14,41 € 14,41 € 

Politja D56 excèntrica Fosa Optibelt SPZ 56 1 14,41 € 14,41 € 

Politja D106 Fosa Optibelt SPZ 106 2 18,53 € 18,53 € 

Corretja Optibelt SUPER TX M=S XPZ L=710mm 1 4,00 € 4,00 € 

Conjunt tensor Rosta 06011001 1 9,00 € 9,00 € 

Corró tensor Rosta 06580001 1 17,00 € 17,00 € 

Suport del tensor ABSR Rosta 6202808 1 3,65 € 3,65 € 

Volandera elàstica per arbre 14x1 DIN 471 14x1 2 0,24 € 0,48 € 

Xaveta paral·lela, forma A, 4x4x40 DIN 6885 2 0,35 € 0,70 € 
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 Mòdul de simulació de fallades en rodes dentades 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Rodament sèrie 61903 SKF 4 3,79 € 15,16 € 

Volandera elàstica per arbre 10x1 DIN 471 10x1 2 0,24 € 0,48 € 

Volandera elàstica per arbre 12x1 DIN 471 12x1 1 0,24 € 0,24 € 

Xaveta paral·lela, forma A, 6x6x28 DIN 6885  1 0,35 € 0,35 € 

Xaveta paral·lela, forma A, 6x6x63 DIN 6885 1 0,48 € 0,48 € 

Molla per fixació arbre mòbil 1 0,40 € 0,40 € 

Bola fixació engranatge D=5mm 1 0,45 € 0,45 € 

 Elements d’us general 

 

Descripció  Unitats Preu unitari Cost 

Femella d'orelles M6 DIN 315 14 0,60 € 8,40 € 

Cargol en T M6 x 40 DIN 787 14 4,44 € 62,16 € 

Cargol Allen M4 x 10 ISO 4762 3 0,13 € 0,39 € 

Cargol Allen M4 x 12 ISO 4762 1 0,14 € 0,14 € 

Cargol Allen M4 x 15 ISO 4762 4 0,14 € 0,56 € 

Cargol Allen M4 x 20 ISO 4762 2 0,15 € 0,30 € 

Cargol Allen M5 x 12 ISO 4762 10 0,32 € 3,20 € 

Cargol Allen M5 x 20 ISO 4762 4 0,36 € 1,44 € 

Cargol Allen M5 x 30 ISO 4762 4 0,36 € 1,44 € 

Cargol Allen M6 x 20 ISO 4762 1 0,41 € 0,41 € 

Cargol Allen M6 x 25 ISO 4762 2 0,46 € 0,92 € 

Cargol Allen M8 x 16 ISO 4762 4 0,72 € 2,88 € 

Espàrrec M6-30 22T.j=12 DIN 913 6 0,36 € 2,16 € 

Femella M5  2 0,21 € 0,42 € 

Femella H M6 ISO 4032 6 0,25 € 1,50 € 

Volandera M6 N ISO 7089 6 0,02 € 0,12 € 

Passadors per centratge ISO 8752 4x20 8 0,05 € 0,40 € 

 

B.2. Cost dels materials per a la fabricació 

En aquest subapartat es calculen els costos dels materials a utilitzar en la fabricació dels 

elements de producció pròpia. Per a això es calcula la massa de cadascun dels 

components a fabricar i es multiplica per un preu aproximat per quilogram de cada material. 

Els cost total del material dels elements de fabricació pròpia és de 128,67€. 
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B.2.1. Bancada 

 

Descripció  Material Uds. Kg/ud. €/Kg Cost 

Base angular Alumini L3051 1 2,81 2,80 7,87 € 

Base Lateral Alumini L3051 1 1,45 2,80 4,05 € 

Guia Base Lateral Alumini L3051 1 0,09 2,80 0,24 € 

Topall del motor Alumini L3051 2 0,02 2,80 0,11 € 

Articulació peça 1 Acer 16MnCr35 1 0,17 1,20 0,21 € 

Articulació peça 2 Acer 16MnCr35 1 0,04 1,20 0,04 € 

Bancada principal Alumini L3051 1 25,41 2,80 71,16 € 

 

B.2.2. Fre 

 

Descripció  Material Uds. Kg/ud. €/Kg Cost 

Suport del fre Alumini L3051 1 0,36 2,80 1,02 € 

Base del suport del fre Alumini L3051 1 0,50 2,80 1,39 € 

 

B.2.3. Mòdul de simulació de desalineaments entre eixos 

 

Descripció  Material Uds. Kg/ud. €/Kg Cost 

Eix del coixinet en bon estat Acer 16MnCr35 1 0,18 1,20 0,22 € 

Eix de l’acoblament rígid al fre Acer 16MnCr35 1 0,18 1,20 0,22 € 

Suport del rodament Alumini L3051 1 0,65 2,80 1,81 € 

 

B.2.4.  Mòdul de simulació de fallades en rodaments 

 

Descripció  Material Uds. Kg/ud. €/Kg Cost 

Suport del rodament en mal estat Alumini L3051 1 0,72 2,80 2,02 € 

Eix del rodament en mal estat Acer 16MnCr35 1 0,31 1,20 0,37 € 

Base del Tensor Alumini L3051 1 0,58 2,80 1,63 € 

Suport rodament tensor Alumini L3051 1 0,51 2,80 1,44 € 

Guia del tensor Alumini L3051 2 0,03 2,80 0,19 € 

Passador suport de la molla Acer 16MnCr35 4 0,01 1,20 0,07 € 
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B.2.5. Mòdul de simulació de fallades en transmissions per corretja 

 

Descripció  Material Uds. Kg/ud. €/Kg Cost 

Bancada Politges Alumini L3051 1 0,03 2,80 0,19 € 

Paret Politges Alumini L3051 2 0,01 1,20 0,07 € 

Eix politges grans Acer 16MnCr35 1 0,03 2,80 0,19 € 

Eix politges petites Acer 16MnCr35 1 0,01 1,20 0,07 € 

Separador Politges grans Alumini L3051 1 0,01 2,80 0,02 € 

Separador Politges petites Alumini L3051 1 0,00 2,80 0,01 € 

B.2.6. Mòdul de simulació de fallades en rodes dentades 

 

B.3. Costos de fabricació 

Per últim es desglossa el cost de fabricació. Per a calcular aquest cos s’estima a partir del 

plànol i la geometria de la peça un temps de màquina per a la seva fabricació. Aquest 

temps de màquina es valora en 25€/h i per tant 0,42€/min.  

A partir d’aquest càlcul s’obté un cost de les peces a fabricar de 1.110,9 €, el detall dels 

quals es mostra a continuació. 

Descripció  Material Uds. Kg/ud. €/Kg Cost 

Base de la caixa d'engranatges Alumini L3051 1 1,53 2,80 4,29 € 

Paret 1 de la caixa d'engranatges Alumini L3051 2 0,56 2,80 3,13 € 

Tapa de la caixa d'engranatges PMMA 1 0,31 3,20 0,98 € 

Paret 2 de la caixa d'engranatges Alumini L3051 1 1,35 2,80 3,77 € 

Paret 3 de la caixa d'engranatges Alumini L3051 1 1,35 2,80 3,77 € 

Arbre secundari  Acer 16MnCr35 1 0,33 1,20 0,39 € 

Pinyó Acer 37Cr7 1 0,60 1,20 0,72 € 

Roda Acer 37Cr7 1 1,49 1,20 1,79 € 

Selector peça 1 Alumini L3051 1 0,11 2,80 0,31 € 

Selector peça 2 Alumini L3051 1 0,02 2,80 0,06 € 

Arbre primari Acer 16MnCr35 1 0,32 1,20 0,38 € 

Eix desplaçament roda Acer 16MnCr35 1 0,13 1,20 0,16 € 

Tapa del rodament amb forat Alumini L3051 2 0,04 2,80 0,24 € 

Tapa del rodament sense forat Alumini L3051 2 0,06 2,80 0,31 € 
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B.3.1. Bancada 

 

Descripció  Material Uds. min/ud. €/min Cost 

Base angular Alumini L3051 1 40 0,42 16,8 € 

Base Lateral Alumini L3051 1 30 0,42 12,6 € 

Guia Base Lateral Alumini L3051 1 20 0,42 8,4 € 

Topall del motor Alumini L3051 2 10 0,42 8,4 € 

Articulació peça 1 Acer 16MnCr35 1 15 0,42 6,3 € 

Articulació peça 2 Acer 16MnCr35 1 10 0,42 4,2 € 

Bancada principal Alumini L3051 1 480 0,42 201,6 € 

 

B.3.2. Fre 

 

Descripció  Material Uds. min/ud. €/min Cost 

Suport del fre Alumini L3051 1 15 0,42 6,3 € 

Base del suport del fre Alumini L3051 1 10 0,42 4,2 € 

 

B.3.3. Mòdul de simulació de desalineaments entre eixos 

 

Descripció  Material Uds. min/ud. €/min Cost 

Eix del coixinet en bon estat Acer 16MnCr35 1 40 0,42 16,8 € 

Eix de l’acoblament rígid al fre Acer 16MnCr35 1 40 0,42 16,8 € 

Suport del rodament Alumini L3051 1 20 0,42 8,4 € 

 

B.3.4. Mòdul de simulació de fallades en rodaments 

 

Descripció  Material Uds. min/ud. €/min Cost 

Suport del rodament en mal estat Alumini L3051 1 30 0,42 12,6 € 

Eix del rodament en mal estat Acer 16MnCr35 1 40 0,42 16,8 € 

Base del Tensor Alumini L3051 1 60 0,42 25,2 € 

Suport rodament tensor Alumini L3051 1 60 0,42 25,2 € 

Guia del tensor Alumini L3051 2 20 0,42 16,8 € 

Passador suport de la molla Acer 16MnCr35 4 10 0,42 16,8 € 
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B.3.5. Mòdul de simulació de fallades en transmissions per corretja 

 

Descripció  Material Uds. min/ud. €/min Cost 

Bancada Politges Alumini L3051 1 40 0,42 16,8 € 

Paret Politges Alumini L3051 2 40 0,42 33,6 € 

Eix politges grans Acer 16MnCr35 1 50 0,42 21 € 

Eix politges petites Acer 16MnCr35 1 50 0,42 21 € 

Politja D56 Fosa Optibelt SPZ 56 Segons fabricant 1 10 0,42 4,2 € 

Politja D106 Fosa Optibelt SPZ 106 Segons fabricant 1 10 0,42 4,2 € 

Politja D106 excèntrica Fosa Optibelt SPZ 106 Segons fabricant 1 10 0,42 4,2 € 

Separador Politges grans Alumini L3051 1 10 0,42 4,2 € 

Separador Politges petites Alumini L3051 1 10 0,42 4,2 € 

 

B.3.6.  Mòdul de simulació de fallades en rodes dentades 

 

Descripció  Material min/ud. €/min Cost min/ud. 

Base de la caixa d'engranatges Alumini L3051 1 40 0,42 16,8 € 

Paret 1 de la caixa d'engranatges Alumini L3051 2 20 0,42 16,8 € 

Tapa de la caixa d'engranatges PMMA 1 20 0,42 8,4 € 

Paret 2 de la caixa d'engranatges Alumini L3051 1 20 0,42 8,4 € 

Paret 3 de la caixa d'engranatges Alumini L3051 1 20 0,42 8,4 € 

Arbre secundari  Acer 16MnCr35 1 60 0,42 25,2 € 

Pinyó Acer 37Cr7 1 480 0,42 201,6 € 

Roda Acer 37Cr7 1 480 0,42 201,6 € 

Selector peça 1 Alumini L3051 1 20 0,42 8,4 € 

Selector peça 2 Alumini L3051 1 10 0,42 4,2 € 

Arbre primari Acer 16MnCr35 1 60 0,42 25,2 € 

Eix desplaçament roda Acer 16MnCr35 1 25 0,42 10,5 € 

Tapa del rodament amb forat Alumini L3051 2 30 0,42 25,2 € 

Tapa del rodament sense forat Alumini L3051 2 30 0,42 25,2 € 
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C. Catàlegs 
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C.1. Motor 
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C.2. Variador de freqüència 
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C.3. Fre 
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