VI. ORGANOS DETENTORES DE
MOVIMIENTO.

14. FRENOS.

1. CONSIDERACIONES GENERALES SOBRE TRABAJO Y ENERGIA DE
UN CUERPO EN ROTACION.

Supongamos un eje provisto de la masas Y que se encuentra girando
con una velocidad w. El trabajo realizado por las fuerzas que hacen girar a un
cuerpo nos viene dado, en general, como el producto del par que se aplica
por el angulo girado, es decir,

dT = F,ds = F,r-d6 = M-d@
Yy que integrando queda
T=M8 o (14.1)

en la que:
F. es la fuerza tangencial que produce la rotacién.
dé es el dngulo girado al aplicar F.
ds es el arco recorrido.
A efectos de energia, consideramos los siguientes casos:

A) Eje que se encuentra solo girando (solo hay masas con movimiento
circular. :

La energia cinética para el sistema de la fig.14.1., puede determinarse
como se indica a continuacion



m1
Tambor de m,
frenado

My
\ |,
R I A
X/
[
my
fig.14.1
1 1
2 2
peroc como
V1 = w1'r1 V2 - wz'rz .....
nos queda
1 1
ET T — m1'W1 r1 + b mz'wZz'rzz +
2 2
St w, = w, = .....
1 1 1
Er=—wImri=—w?il=—uw*l (14.2)
2 2 2
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Si no se parte del reposo, existe una velocidad inicial y el valor de la energia
serd:

1
T=—1{-w? (14.3)
2

Igualando las expresiones (14.1) y (14.3), tenemos

M-8 = — I-w? (14.4)

B) Eje girando y desplazando una masa.

Si ademés de las masas m,, m,,... se encuentra otra masa m, que hay
gue desplazar como se indica en la fig.14.2

fig.14.2

en este caso la energia total del sistema en movimiento sera:

1 1
2 2
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en donde

E, representa la energia de la masa m.
E, representa la energia de las masas giratorias.
1 1

Er=—32Imyv?: + —3 1w
2 2

(14.5)

y como E; = M-8, la energia del sistema se puede obtener a partir de la
expresion:

1 1
T=M6 =—32MVv +—2Iw?
2 2

(14.6)

El valor de 6, se puede determinar como se indica a continuacién. La
ecuacion horaria del movimiento uniformemente acelerado nos viene dada

por

1
e =g, + Vvt + —jt?
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si hacemos e = 6-r y v = w-r, la anterior expresién nos queda

6 = —wt (14.7)

El &ngulo 8, se podria haber obtenido como
el drea representada en la fig.14.3, en la
que en abcisas se han tomado tiempos y
en ordenadas velocidad angular w, y
representa el dngulo que gira el eje desde
que se inicia el movimiento hasta que se
finaliza.

2

fig.14.3

Las unidades que utilizaremos son las del S.1., por lo que la inercia se
expresard en

I = N-m-s?
2. FRENOS. CONSIDERACIONES GENERALES.

Un freno se compone fundamentalmente de una polea situada en un
arbol de la médquina, polea de frenado, y de una o varias palancas que
accionan a una o varias zapatas sobre la polea de frenado produciendo entre
la polea y las zapatas una fuerza de rozamiento que debera ser suficiente
para detener la maquina en un intervalo de tiempo determinado. Se dividen
en:

A) Detentores: su misién es la de provocar la detencién de la méquina
en un tiempo mds o menos corto.

B) Dinamométricos: su misién es la poder conocer la potencia que tiene
una maquina.

La situacién del freno en la méquina debe ser en aquel arbol que
funcione a mayor velocidad, pues en este arbol es en donde se obtiene la
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mayor capacidad frenante, ya que el momento de frenado es directamente
proporcional a la velocidad de giro.

3. FRENO DE SIMPLE ZAPATA.

El freno de simple zapata, fig.14.4, se compone de una polea de

frenado y de una palanca provista de una zapata que se acciona contra la
polea de frenado.

;f\m

S S— '\\\'\f ’

- ~_

\—/ o

fig.14.4

La fuerza de rozamiento generada entre zapata y polea debe ser lo
suficientemente elevada para provocar la detencién del mecanismo en un
tiempo méds o menos corto, tiempo de frenado.

El estudio de estos tipos de frenos se hara teniendo en cuenta si las
zapatas son cortas o largas. En el primer caso se supone que el dngulo
abrazado por la zapata sobre el tambor de frenado es 8§ < 60° y en el
segundo 8 > 60°

3.1 Caso de zapatas cortas (68 < 60°).

En este caso supondremos que la presién es uniforme entre las

superficies de contacto cuando se aplica el esfuerzo P, en el extremo de la
palanca.
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El diagrama del sélido libre que tenemos sobre la palanca de frenado,
motivado por el esfuerzo P dado en el extremo de la palanca y para el sentido
de giro indicado, se muestra en la fig.14.5. De esta figura, se puede deducir,
tomando momentos respecto a O,:

A P
N
R

\F=IR
w
e

0,
a o b

fig.14.5

2Mg, =0 -> Na-Fxc-Pla+b)=0

de donde

N-a - F-c

a+b
y como F, = f-N sustituyendo en la anterior nos queda

a-fc
P=N—mm (14.8)
a+b ,

que nos dara el esfuerzo a aplicar en el extremo de la palanca.
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En esta expresion, el valor de N pude ser calculado si se conoce el
valor de la potencia a detener, ya que

de la que una vez despejada la fuerza de rozamiento nos permite conocer N

N,
N= — (14.9)
frw-d/2

La reaccion en O,, puede ser conocida aplicando las leyes de la
estatica, por lo que en el equilibrio se tiene que cumplir que:

SF, =0 R, = F,

SF, =0 R,-N +P =0

Una vez obtenidos R, y R, se puede calcular la reaccién total en el apoyo.

Algunas variantes de estos tipos de frenos son:

A) Si en la ecuacién (14.8), hacemos que ¢ = 0, se evita la
introduccién de un momento sobre la bancada. En este caso tendremos:

P = (14.10)

B) Si el punto de giro de la palanca est4 por encima de la polea de
frenado, fig.14.6, el valor de P serd
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N-a + F.c-Pla+b) =0

N{a + f-c)

P = (14.11)
a+b

que es mayor que en el caso anterior.

7L
2 P

fig.14.6

C) Si el esfuerzo de frenado es cero, P = 0, de la ecuacién (14.8)
deducimos

Nfa-fc)=0 -> f

— (14.12)

si se cumple esta condicién para el coeficiente de rozamiento, diremos que
el freno es autocerrante.

También debe cumplirse para la presién especifica

Pn =

= padm

> |z
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3.2 Caso de zapatas largas (8 > 60°).

Si 8@ > 60°, puede cometerse en los cdlculos un error considerable al
suponer la presién constante, por lo que en este caso se hace la siguiente
hipétesis:

- Supondremos que se trata de una zapata articulada.

- p, presioén especifica no es constante.

- 6, serd el desgaste de la zapata en direccién radial. Este desgaste se
supone uniforme.

- 0', desgaste en la direccién vertical.

Enla fig.14.7, al aplicar un esfuerzo P, en el extremo de la palanca de
frenado, el esfuerzo se reparte sobre la superficie del tambor de frenado,
produciéndose un desgaste en el material de la zapata en contacto con esta
superficie.

fig.14.7
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El desgaste puede ser valorado por la expresién

o = K-p,V
el valor de K, es propio de cada tipo de material y puede ser conocido si se
sabe 6, p, vy V.

Por haber supuesto el desgaste uniforme, al cabo de cierto tiempo un

punto B tomado sobre la zapata pasa a ocupar la posicién A y la zapata se
habré desgastado en sentido vertical &', fig.14.8.

o K-p,V
6’: —
cos 6 cos 6 0
Y de q,qrvr/ A
6!
p, = —— cos @
K-V %/ ot
e
B g’
dN, |
pero p, = A
dA’
fig.14.8
siendo
dA’ = dA-cos 8
dA = R-dfb

El valor de dN, (componente vertical de N) serd

dN, = p,-dA’= p,dA-cos § = pR-b-cos 6-df =

- 263 -



= ——cos’0Rb-dd => N, = cos? 6-d6 =

o' o'"R'b 0,
K-V K-V -0,

-Rb [o, 6"'R-b 6 e 0,
=— | cos?6d8 = — [—— + — sen 29]
K-V -6, K-V 2 4 -0,
y de aqui
d"'R-b 0, 1 0, 1
N = —— [——+—sen202+—-—+——-sen20,:‘
K-V 2 4 2 4

si 8, = 0, = 6/2, sustituyendo en la anterior nos queda para Nv,

é"-R-b e 1 éRb 1
N, = [—+—sen6] = — | 6 +sen0_J (14.13)
K-V 2 2 Kv 2

En esta expresién, fig.14.9:

Si 8 = 0, no puede darse, pues carece de sentido el que el drea sea
nula.

Si @ es muy pequefio, Nv depende, ademds, del valor de

3 Pn

K-V cos @

y para estos puntos p, es maximo, por los que N, serd también maximo.

Si 26 = 180°, p, serd minimo y N, sera cero.
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| 8
o N n; a
Ny ] /
Nl
gy 'l‘
NH
Nv
fig.14.9

Posicion de h.

La distancia desde la articulacion de la zapata al centro del tambor de
frenado la determinaremos igualando el momento de la fuerza resultante N,,
al momento resultante de las fuerzas diferenciales de rozamiento, fig.14.10,
es decir,

M, =fN,h = JR-dF, (14.14)
dF, = f-dN (14.15)
como
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dN

pn = — (14.16)
dA

y como anteriormente se obtuvo que

é'-cos 6
Pn =
K-V
6 = p,KV
==>  J¢"'cos 8 = p, K-V
0 = ¢6''cos 6
y de aqui

sustituyendo en la ecuacioén (14.16),

o’-cos 0 dN
K-V dA
obteniendo
%) T,
dN = —— cos 8-dA
K-V
fig.14.10

expresiéon que se obtuvo anteriormente. Sustituyendo ésta en la ecuacion
(14.15), tenemos

6"
dF, = f —— cos 6-dA
K-V
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y como dA = b-R-dé

o' é 6,
dF, = f——cos 6:-b'R'd6 => f——DbR | cos 6-d6
K-V K-V -6,

si 0, = 6, = 6/2 , integrando y sustituyendo estos limites, se obtiene para
la fuerza de rozamiento,

d 0
F, = f 2:b-R-sen — (14.17)
K-V 2
como
h-fN, = R-F,

despejando h una vez hayamos sustituido el valor de N, y F, obtenidos
anteriormente en las ecuaciones (14.13) y (14.17), tenemos:

4-R-sen 6/2

h = (14.18)
6 + sen @

y el momento de frenado seré:

4-R-sen 6/2
M; = f-N-h = f-N (14.19)
0 +sené@
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4. FRENOS DE DOBLE ZAPATA.

Con estos tipos de frenos es posible compensar el esfuerzo de flexién
que se originaba en los de simple zapata sobre el eje al existir dos zapatas
dispuestas diametralmente opuestas. Asi mismo, la capacidad frenante se ve
aumentada al poderse disponer de mayor superficie de contacto y por tanto
de rozamiento, también se ve favorecida la disipacién de calor al repartirse
este sobre una mayor superficie.

Se componen de un conjunto mecdnico que transmite el esfuerzo del
resorte de accionamiento de la palanca de frenado a las zapatas y de un gato
hidrdulico que presiona o tracciona el resorte realizando de este modo la
apertura del freno. También puede hacerse la apertura manualmente a través
de una serie de palancas de la forma que se indica en la fig.14.11.

fig.14.11
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El conjunto estd constituido por los siguientes elementos:

. Organo de mando.

. Base con agujeros de fijacién.
. Palanca de frenado.

. Resorte de frenado.

Palancas de unién.

. Zapatas articuladas.

DOTAWN =

La base estd provista de agujeros de fijacién para las dos palancas de
frenado; en la parte superior de estas, se encuentra la timoneria y el resorte
de frenado ademds de la palanca de unién al érgano de frenado.

Las palancas de frenado contienen la articulacién donde se fijan las
zapatas provistas de guarniciones con un material de altas caracteristicas de

friccién y desgaste, que pueden estar fijas a las zapatas o remachadas para
su facil recambio.

Determinaciéon del momento de frenado.

En la disposicién de la fig.14.12, determinaremos la capacidad
frenante. Para ello, supondremos que la fuerza normal que actta sobre la
zapata izquierda es distinta de la que actta en la de la derecha.

f

fig.14.12
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Palanca: Si sobre la palanca de frenado actua la carga P y construimos
el diagrama del sdélido libre, fig.14.12b, los valores para T y A pueden ser
calculados como se indica a continuacion

fig.14.13

SF,=0 -> C,+P=A

Y

SMy=0 -> Cra=Pb -> C, =—

conocido C, podemos determinar C,.

5F,=0 -> A, =C

X

Barra BC: En el sélido rigido correspondiente a la barra BC de la
fig.14.14, los esfuerzos pueden determinarse como se indica a continuacién.

fig.14.14

- 270 -



| Bl = | Cx|

¢ | = |B

vl

Zapata derecha: En el diagrama del sélido libre de la fig.14.16,

correspondiente a esta zapata, tenemos:

Arg-Afd, +¢c,) +c,)N, + F,,e =0

en esta ecuacion es conocido A,, C, y las dimensiones. Como F,, = :N,,
esta expresion nos permite determinar N, y, por tanto, F,, y M,

d
MZ = Fr2
2

N
~hesy
z
A

fig.14.15
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Ay
Ay = b(;(
A 3
da
Ny
¥
e FV’- Caq
foago .
/):3..______/ JL
0 .

fig.14.16



Zapata izquierda: Para el diagrama del sélido rigido correspondiente a
esta zapata, fig.14.15, tenemos:

z Moz = N1'C1 - f'N1'e - By.g - BX(C1 + d1) - O

B, = T-sen a,

joy)
]

« = 1'CcOos a,
De aqui obtenemos f-N; y N, y el momento de frenado para esta zapata
sera:

M, = —F, (14.21)

y el momento total de frenado M,, lo obtenemos sumando (14.20) y (14.21)

M, = M, + M, (14.22)

Si las zapatas son largas el procedimiento serd de la misma forma
siguiendo la teoria anteriormente explicada.

5. FRENO DIFERENCIAL O DE CINTA.

Se compone este freno de un tambor de frenado y de una cinta
flexible arrollada sobre el tambor y sometida a presién por medio de una
palanca sobre la que se ejerce el esfuerzo de frenado P, fig.14.17. Cuando
la palanca queda sometida a la fuerza P, ejerce sobre la cinta las tensiones
T,y T, de la forma que se indica en la figura.
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Yy
T+dT
dg
N
ol
W “\dd
T, "
X f-dN
P a
0 =
I -~ N /;l T
ANNN NS 33 T.' \\’
B b
fig.14.17

En esta disposicién, definimos el dngulo a como el arco abrazado por
la polea expresado en radianes y los valores T, y T,, como las tensiones
minimas y méximas que se producen en la cinta, en cualquier caso, el valor
deT, > T,.

Cuando el tambor estd girando somete a un elemento diferencial de
area de cinta tomado sobre el tambor, que se encuentra a punto de deslizar,
a unos esfuerzos T + dT y T, estas tensiones estardn equilibradas con la
reaccion del tambor sobre la cinta dN.

Estableciendo el equilibrio para este elemento, en el que tomamos los
ejes XX e YY, tenemos que:

2F, =0
da do
(T+dT)sen—— + Tsen——-dN =0
2 2
da da da
si —— -> 0, entonces sen ->
2 2 2
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da da da
T— +dT + T - dN

Il
o

el segundo término es un infinitésimo de 2° orden, su valor es despreciable,
por lo que

T-da = dN (14.23)
2F, =0
da da
(T + dT)-cos —— - T:cos —-f-dN = O
2 2
da da
si —— -> 0, entonces cos — -> 1
2 2

por lo que la expresién anterior nos quedaré

dT -fdN =0
y de aqui
dT = f-dN (14.24)

Sustituyendo (14.23) en (12.24)

dT
dT = {-T-da 6 — = f-da
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integrando entre los limites T,, T, y O, a, tenemos

T, a
[InT] = (:a-f:] -> NT,-InT, = af
T, 0

o lo que es lo mismo

de donde obtenemos la relacién entre las tensiones para los ramales
extendido y comprimido

T, = T,-ef (14.25)

Sabemos que la fuerza tangencial F, la podemos expresar por la
diferencia entre las tensiones T, y T,, por lo que

Fo=T,-T, = T,-(e”f - 1) ~ (14.26)

por lo que el momento de frenado puede determinarse por la expresion,

d
M; = F,— = T,-(e*" - 1):R (14.27)
2

La presién sobre el tambor puede obtenerse por:

- 275 -



N
p = —; (A = superficie por unidad de ancho)
A

y como de la ecuacién (14.23),

T
(14.28)

siendo p la presion especifica por unidad de ancho.
Si tenemos en cuenta el ancho del tambor b, podemos expresar p

como sigue

Ta T
(14.29)

en esta expresién, puede sustituirse T por T, o T, con lo que obtenemos las
presiones minimas y maximas P, Y Pmax SObre el tambor, fig.14.18:

Pra \
: ./d_ 2

Prin
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A titulo orientativo, pueden tomarse como coeficientes de seguridad
los que se relacionan a continuacién:

Frenos para mecanismos de traslacién ......... n=1.5
Frenos normales para elevacién .................. n=2+3
Frenos de elevacién para gran peso muerto .. n = 3+4

En estos frenos, el didmetro de la polea varia entre 200 + 600 mm.

Las figuras 14.19, 14.20, 14.21 y 14.22, indican algunas
disposiciones para estos tipos de frenos.

fig.14.20
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v

fig.14.21

fig.14.22
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6. FRENOS DE TAMBOR ACANALADO.

Basicamente, constan de una polea de frenado provista de una o
varias acanaladuras sobre las que se montan una zapata o varias en forma
de cuia, de esta forma se ve aumentada la superficie de rozamiento
disminuyendo por tanto el esfuerzo a aplicar en la palanca de frenado.

La fuerza aplicar en la superficie de la zapata para mantener el freno,
puede ser calculada como si se tratara de una simple cufia, por lo que
aplicaremos este mismo concepto estudiado con anterioridad, fig.14.23.

fig.14.23

N = 2-proy BA = 2-proy CB

N,
N=2-——sena -> N = N;sena
2

y de aqui, la fuerza de rozamiento para una cara, serd:
Fn=f—vy  -> F, = 2F,

F. = N, ' (14.30)
en la que F, = fuerza de rozamiento total.
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La capacidad frenante puede ser calculada determinando previamente
el esfuerzo N necesario para provocar la detencién del mecanismo en el cual
actuia. Para ello, de la fig.14.24, se ha obtenido el diagrama correspondiente
de esfuerzos, por lo que el valor de N puede ser calculado graficamente a
partir de esta figura.

Ny 1
2 cos¥
B
fig.14.24
F,
tag ¢ = -> F, = tag ¢-N,/2
N,/2
N, 1
N = 2-proy AB = 2 — sen{a + @) =
2 cos ¢

N,
= (sen a-cos ¢ + sen ¢'cos a) = N,(sen a + tag ¢-cos a)
cos ¢

de donde
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N = N,-cos a-(tag a + tag @) (14.31)

El momento de frenado seré:

M, = 2:F,R, (14.32)

en la que

F, es la fuerza de rozamiento sobre cada una de las caras
R.. representa el radio medio del tambor de frenado.

7. FRENOS DE FUERZA CENTRIFUGA.

Se componen de :

- B, tambor hueco fijo a la bancada.

- A, disco solidario al eje de rotacion.

- C, zapatas méviles.

- R, resorte para mantener las zapatas separadas del tambor.

- D, pasador para mantener las zapatas suspendidas y que permiten
el giro alrededor de este punto.

En este tipo de freno la accién frenante se realiza por la fuerza
centrifuga que se origina al girar una o varias masas sobre el disco A
solidario al eje mévil. A partir de cierta velocidad, la fuerza centrifuga es
suficiente para vencer la resistencia del resorte T, manteniéndose unida al
tambor hueco que se encuentra fijo a la bancada esto nos provoca la
aparicion de N, esfuerzo normal, que a su vez produce la fuerza de
rozamiento entre las zapatas y el tambor de frenado.

En estas condiciones de funcionamiento, lo interesante es determinar
el nimero de masas necesarias y el momento de frenado para conseguir que
el descenso de una carga se haga a velocidad moderada previamente fijada.
La carga comienza a descender con movimiento acelerado, pero al adquirir

una cierta velocidad, las masas pendulares por efecto de la fuerza centrifuga
determinan los valores de N.
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Si en la fig.14.25, tomamos los siguientes datos:

- w = Velocidad del disco.
-0G =

- F. = Fuerza centrifuga = m-a, = m-w?-r
- f*N = Reaccién debida a la fuerza de rozamiento.
- Ft

-N
- b
- C
-T
- d

Fuerza tangencial.

Esfuerzo normal sobre la zapata.
Distancia desde O’hasta N
Distancia desde O’hasta fN
Fuerza en el resorte.

Distancia desde O’ hasta T

- m = peso de cada una de las masas

Para que se produzca el equilibrio debera verificarse que

T M,

=0

Fra-Nb-fNc-Td=0

(T-d + *'N'c + N-b)/a

m-w?r, v m = P/g

— w?ry = (T-d + fN-c + N-b)/a
g

g
(Fd + f-N'c + N'b)
wz-rg-a
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Si Z = n° de zapatas, el peso de una zapata sera:

P
P, = —
Z

8. FRENOS DE DISCO.

En este tipo de frenos existen dos zapatas que a modo de mordaza
ejercen presién contra la superficie de un disco rotor. El disco rotor estd
unido a la parte interior de la rueda que se pretende detener y, por tanto,
girando con ella.

La mordaza esta provista de un émbolo hidraulico que suministra la

fuerza, F, necesaria para provocar el frenado bajo la accién de la presién
hidraulica p,,, siendo:

F F mrd?

en la que

d es el didmetro del émbolo
P, es la presién hidréulica.

Para el célculo, supondremos el caso mdas general de zapata en forma
de corona circular, fig.14.26.
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fig.14.26

- Fuerza elemental de rozamiento:

dF, = f-dN

- Presién especifica:

dN
p=—
dA
dA = ds-dr = r-d@-dr

dN = p-r-dé-dr  sustituyendo en la expresién de dF,

dF, = f-p-r-dg-dr

de donde el drea de la zapata vale, tomando como limites 8, = 8, = 6/2
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[ 6
A= rdfdr = —(R?-R?
] 2

- Momento elemental: sobre una zapata obtenemos

dM, = r-dF, = f-p-r?-d@-dr

- Momento total: para una zapata
M, = J dM, = f-p ]rz-dr !d@

sif, =6, =0/

1
M, = — f-p-@ (R - R?)
3

pero al ser dos zapatas

2
M, = 2:M, = — f-p-8 (R2-R?)
3

En esta férmula, la presién superficial p vale:

N = F = p,-md¥/4

N

p:
A

zapata
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siendo: 6 :
A=—(R?- R?)
2

(14.35)

(14.36)



p = (14.37)

Sustituyendo la ecuacién (14.37) en la (14.36), nos queda

1 (R - R?)
M = — f-p,-h-md? (14.38)
6 (R,2 - R?)

Esta expresiéon nos determina el momento de frenado en funcién de la
presién hidraulica, del didmetro del cilindro, del coeficiente de rozamiento y
de los radios interior y exterior correspondientes de la zapata.

9. FRENO DE ZAPATA INTERNA.

La accién frenante se ejerce por medio de una fuerza P localizada en
el extremo de la palanca, como se indica en la fig.14.27. El nimero de
zapatas normalmente es dos, ejerciéndose la accién frenante sobre cada una

de ellas por medio de una leva u otro dispositivo normalmente de tipo
hidraulico.

Para el calculo de la capacidad frenante se supondré que:

a) La presién normal que ejerce la zapata sobre el tambor de frenado
es proporcional a su distancia vertical al punto de la articulacién de la zapata.
b) La zapata es rigida.

c) El coeficiente de rozamiento no cambia con la presién y la
velocidad.
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fig.14.27

En la fig.14.28, se ha dibujado a mayor escala un detalle de la forma
que se produce el desgaste en la zapata. De ésta, se deduce que el desgaste
de la zapata en la direccién radial hacia O, sera:

)

n —

¥y

fig.14.28
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Con el tiempo, el punto A pasa a A'y la zapata girara alrededor de Py
el punto B, se trasladara a A’, por lo que el desgaste con relacién al punto
de la articulacién P, seré

6 =7'm

llamando @ al d4ngulo que forma la direccién OB con PB, tenemos

6, = d'sen § =-m-sen 6 (14.39)

Por otro lado, del tridangulo PBO se puede deducir que:

PB r

sen ¢ sen @

ycomo PB = PA' =m

= o] m-sen @ = r,"sen @ (14.40)

Sustituyendo en la ecuacién (14.39)
S, = F*ry°sen @ (14.41)
En esta ecuacién, si:

¢min -> (pn)min

¢max -> (pn)max
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luego

K:Vprax = Try°s€N @0 (14.42)

si ¢, > 90° se toma la unidad o que ¢, = 90°.

De las ecuaciones (14.39) y (14.42) se obtiene

J°r-sen ¢
K-V =
Pn
pmax'sen ¢
-> P =
Sen Ppax
Tr1'sen ¢max
K-V =

pmax

Momentos de frenado.

A) Momento ejercido por el freno.

Tomando momentos de la fuerza de rozamiento con respecto al centro
del tambor,

dM = r-dF,
dN

p, = —— —=> dN = p,dA = p,b'rdg
dA
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dF, = f-dN

Il

dM = r-dFf-p,-dA = f-p b-r>de

Sustituyendo p, por su valor

pmax
d-r?-sen ¢-d¢
sen @ax

e integrando entre 8, y 6,

pmax

b-r? ( cos ¢, - cos @, ) (14.43)
sen P

B) Momento producido por las fuerzas normales con respecto a la
articulacién de la zapata.

M, = X-dN = X-p,-dA = X-p,'b'rdgp =

pmax
=X sen ¢-brdgp =
sen ¢max sen ¢mex

b- r.pmax

X-sen ¢-d¢

como X = r,sen @

b.rnpmax ¢2
M, = r, |sen” ¢-dgp =
sen @, .« L@y
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b r*Prax ¢ 1 ¢,
= r [—+—sen2¢:\=
sen @Ppax 2 4 b,

y finalmente

b'r'pmax ¢2 ¢1 1 1
M, = ry { - + — sen 2¢, - — sen 2¢,) (14.44)
sen @« 2 2 4 4

C) Momento de las fuerzas de rozamiento.

M, = Y-dF,

siendo Y = r-r,-cos ¢, por lo que sustituyendo

M, = (r-r,-cos ¢)-f-dN = f(r - r,-cos ¢)p,-b'r-de

e integrando

f-brpoax 9,
M = g(r - r,'cos ¢)-sen ¢-dg
sen @ 0,
f-b'r Prmax o, 1
M = ‘ (r-sen ¢ - — rysen 2¢)-de¢ (14.45)
séen ¢max @, 2

resolviendo esta integral se obtiene el valor.
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