Universidad Nacional de Mar del Plata
Facultad de Ingenieria

Departamento Ingenieria Eléctrica/Electromecanica

"Calculo y disefno de los engranajes de
una caja de cambios especial para autos
de competicion”

Autores:
Marcelo Omar Fidalgo Braun
DNI: 36382330 Nro. Legajo Alumno: 8675

Mail de contacto: marcelofidalgo29@agmail.com

Carrera Ingenieria Electromecanica

Gaston Ariel Soprano Balifio
DNI: 36217317 Nro. Legajo Alumno: 8563

Mail de contacto: gastonsoprano@outlook.com

Carrera Ingenieria Electromecanica

Director del Proyecto: Ing. Ricardo Zucal
Co-Director del Proyecto: Ing. Guillermo Pluchino

Proyecto final para optar al grado de Ingeniero Electromecanico.

Mar del Plata, 04 de agosto de 2022


mailto:marcelofidalgo29@gmail.com
mailto:gastonsoprano@outlook.com

“RINFI

el
REPOSITORIO INSTITUCIONAL

INTEMA | FACULTAD DE INGENIERIA | UNMDP

RINFI se desarrolla en forma conjunta entre el INTEMA vy la Biblioteca de la Facultad de
Ingenieria de la Universidad Nacional de Mar del Plata.
Tiene como objetivo recopilar, organizar, gestionar, difundir y preservar documentos
digitales en Ingenieria, Ciencia y Tecnologia de Materiales y Ciencias Afines.
A través del Acceso Abierto, se pretende aumentar la visibilidad y el impacto de los
resultados de la investigacién, asumiendo las politicas y cumpliendo con los protocolos y

estandares internacionales para la interoperabilidad entre repositorios

ZBE sta obra esta bajo una Licencia Creative Commons Atribucion-

NoComercial-Compartirlgual 4.0 Internacional.



http://creativecommons.org/licenses/by-nc-sa/4.0/
http://creativecommons.org/licenses/by-nc-sa/4.0/

Universidad Nacional de Mar del Plata
Facultad de Ingenieria

Departamento Ingenieria Eléctrica/Electromecanica

"Calculo y disefno de los engranajes de
una caja de cambios especial para autos
de competicion”

Autores:
Marcelo Omar Fidalgo Braun
DNI: 36382330 Nro. Legajo Alumno: 8675

Mail de contacto: marcelofidalgo29@agmail.com

Carrera Ingenieria Electromecanica

Gaston Ariel Soprano Balifio
DNI: 36217317 Nro. Legajo Alumno: 8563

Mail de contacto: gastonsoprano@outlook.com

Carrera Ingenieria Electromecanica

Director del Proyecto: Ing. Ricardo Zucal
Co-Director del Proyecto: Ing. Guillermo Pluchino

Proyecto final para optar al grado de Ingeniero Electromecanico.

Mar del Plata, 04 de agosto de 2022


mailto:marcelofidalgo29@gmail.com
mailto:gastonsoprano@outlook.com




Universidad Nacional de Mar del Plata
Facultad de Ingenieria

Departamento Ingenieria Eléctrica/Electromecanica

Calculo y disefio de los engranajes de una caja de cambios

especial para autos de competicion

Autores:

Fidalgo Braun, Marcelo Omar

Soprano Balifio, Gaston Ariel
Director del Proyecto: Ing. Ricardo Zucal
Co-Director del Proyecto:  Ing. Guillermo Pluchino

Trabajo Final de Grado para acceder al titulo de Ingeniero Electromecanico

Mar del Plata, 04 del mes de agosto de 2022



€ ™

Facultad de Ingenieria

INDICE

S 1 11V | 1
INTRODUGCCION .....cuiiiiieteieieieteteieesee ettt e et s et et ese e s s ne e enenns 3
1  CAPITULO 1: GENERALIDADES ......ooiiiiii ittt 5
1.1 OBJIETIVO GENERAL .....uuttiiiiiiie ettt a e e e e 5
1.2 OBJIETIVO ESPECIFICO .....oooiiie et 5
1.3 ] CONDICIONES INICIALES Y CARACTERISTICAS TECNICAS DEL
RV =t |4 P 5
1.3.1  CoNdiCIONES INICIAIES.......uuuuiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiii bbb 5
1.3.2 Caracteristicas técnicas del VENICUlO ..............uuvuviiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiiens 6
1.3.3 Caracteristicas de vehiculos de competicion ............cccccceeeiiiiiiiiiiieeennn. 8

2  CAPITULO 2: CAJADE CAMBIOS ......ooviiiceiceeceeeeee e 9
2.1 DEFINICION ....ocuiiiticieiee ettt sttt sttt er s 9
2.2 MODELOS DE CAJAS DE CAMBIOS .......ooeiiiiieieiiiiiiiiiieee e 10
2.2.1  MANUAIES. ....euiii ettt e e e et e e e e e e et eeeeaaane 10
2.2.2 Cajas de cambio CVT o de variador continUO .............ccccuvvuuiiieeeeeeeennnnns 10
2.2.3  TIANSAXIE .eeeiiie e e e e aane 10
2.2.4  Cambios SeMi-aUtOMALICOS .....cooeeeie i 11
2.2.5 Cambios QULOMALICOS.......ccooeeeii e 11
2.2.6 Caja de cambios manual robotizada de doble disco hiumedo: .............. 12
2.2.7 Cajas de cambio robotizadas de doble embrague en seco:................... 12

2.3 DESARME Y RELEVAMIENTO......ccciiiiiiiiiiiiiee ettt 13
e T R 1 o Yo I o101 =Y o J U 13
2.3.2  ArDOI Al PIFION ...t 14
YZZRCTRC TN o ol 10 o114 Vo o SRR 15

3 CAPITULO 3: INGENIERIA DE DISENO .....cceoviiiieieiiisieieiccee e, 19
3.1 CALCULO DE LAS RELACIONES DE CADA CAMBIO .......ccocvvoieeiienenn 19
3.1.1 Definicion de las relaciones de la caja de cambios. Diagrama de

(VL] (o Tod o F=To [ U 19
3.1.2 Calculo de diagrama de velocidades ............ccceeeeiieeiiiiiiiiiiiiee e, 21

3.2 DISENO DE ENGRANAJIES ...ttt 27
3.2.1  LIMIEACIONES ...ttt e e e e e e e e e eabb e e e e e e eeeeene 27
3.2.2 Caracteristica de l0S eNgranajes.........ccoooeeeeeieeeeeieeeeeeeeeee 28

3.3  VERIFICACION DE ENGRANAJES ......ocviieieieeeeeeeeee e 33

3.3.1 Seleccion del método para la verificacion ............cccceeeeeeeiee 33



€ m

Facultad de Ingenieria

3.3.2 Consideraciones para la utilizacién de la NORMA ...........ccccciiiieeenennn. 33
3.3.3 Consideraciones para las condiciones del presente proyecto............... 35
3.3.4 Calculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido a la flexion en la
DASE del AIENTE. ... 35

3.4 VERIFICACION DE ARBOLES Y RODAMIENTOS ......ooooiioiiceeceeceeeee e 54
3.4.1 Verificacion de 10S arholes..............uuuiiiiiiiiiiiiiiiiiiis 54
3.4.2 Verificacion de 10S rodami€ntoS.............ueueurruururmumniriiiierrirenneennnene.. 68

3.5 METODO DE FABRICACION ....ccoiiiiiiiiiiirisieieieenesie e 74
3.5.1 Seleccion del método para la fabricacion del arbol primario.................. 74
3.5.2 Seleccion del método para la fabricacion de los engranajes................. 74
3.5.3 Confeccion de planos para la fabricacion ..., 75

4 CONCLUSIONES ... .ottt ettt e e e e e s e s e e e e e e e s e e nsnnenees 79
5  BIBLIOGRAFIA e 81
6 ANEXO 1 - ANALISIS CAJA DE CAMBIOS .......oouiiiieeiiiiiiiiiiiieee e 83
6.1 DESERME CAJADE CAMBIOS ... ..o 83
6.2  ANALISIS DE DIMENSIONES .....cooieieieeeeeeeeee et 100
6.3 RELEVAMIENTO DE RODAMIENTOS.......o oo 112

7  ANEXO 2 - MARCO TEORICO ......cooiuiieiciicececeeeeee et 121
7.1 FUNCION DE LOS ENGRANAJES Y RELACION DE TRANSMISION .....121
7.2 CLASIFICACION DE LOS ENGRANAJES SEGUN EL AXOIDE DEL
MOVIMIENTO . ...ciiiiii ittt e e e e e e e e e e s s e e e e e e e e e s ennnnrenes 121
7.3 LEY GENERAL DE ENGRANE. PERFILES CONJUGADOS. ...........cceoun. 123
7.4 PERFILES DE LOS DIENTES ... oot 126
7.4.1  Perfil de @VOIVENTE .......uuuiiiiiiiiiiiiiiiiiiiie e 126
7.4.2 Otros tipoS de PErfileS.......uuuuiiiiiiiiiiiiiiiiiiiii e 130

7.5 ENGRANAJES CILINDRICO-RECTOS ......coviieieieeeieceeeeeeee e 131
7.5.1 NOMENCIATUIA ... e 133
7.5.2 Engranajes Normalizados ..........ccoovviiiiiiiiii e 134
7.5.3 Relaciones fundamentales ............ooouueiiiiiiiiiiiieee e 135
7.5.4 Generacidn de ENGranN@eSs ........cccovveuuuiiiiieeeeeeeeeiiiee e e 135
7.5.5 Interferencia de tallado y de funcionamiento ..............cccccuuveveeeninennnnnnns 143
7.5.6 Arco de engrane y relacion de contacto ..............cceeeeeeeeeiiiiiiiiiin e, 147
7.5.7 Estudio analitico del perfil de evolvente. Espesor del diente............... 149
7.5.8 ENQranajes CormegidOS.......ooiiiiiiiiieeeiiiii e eeiie e e e e e e e e e e 151

7.6 ENGRANAJES CILINDRICO-HELICOIDALES .......cooviieeieeeeeeee e 155

T.6.1 CalaC eI S tICaAS . en et e 155



€ ™

Facultad de Ingenieria

7.6.2 Plano normal y plano frontal. Relaciones angulares. ..............ccocuuun.... 156
7.6.3  Relacion de CONtACIO........cooeviiiiieeiee e 160
7.6.4 Generacion por CremMallera............cccooeeiiiiiiiiiiiiieeee e 161

7.7 DINAMICA DE ENGRANAJIES .....coiiiieeeeeeeeeeeeee e 163
7.7.1 ESfUErzos de CONtACTO.......iiiieeiiiiiiiiiiii e 163
T7.7.2  ReNAIMIENTO ..o 165

7.8 TRATAMIENTO TERMICO .....ouuiiiiiiiiiiiiiiiiiieiiieiieieiinnennnnnsnnnnnnnnnsnnennennnnnns 168
7.8.1 Temple Y reVenido.........uiiiiieeeiieieeie e e e 168

8 ANEXO 3 — MEMORIA DE CALCULO .....ccooieeiieeeee e, 171
8.1 CALCULO DEL MODULO DE LOS ENGRANAJES........ccccceeveeeieeeenenn, 171
8.2 CALCULO DE LAS REACCIONES EN LOS APOYOS DE LOS ARBOLES

179

8.2.1  ArDOI PriMAIIO......cveeeieeieeeeeeeeeeee et 179

8.3 DIAGRAMAS DE CORTE Y MOMENTOS DE LOS ARBOLES. ................ 195
8.3.1  ArDOI PriMATIO......cveveieeieeeeeeeeeeeeeee et 195

8.4 CALCULO DE LOS ESFUERZOS EN LOS ARBOLES MEDIANTE LA
UTILIZACION DE UN PROGARAMA DE CALCULDO. ....cccovvvviiiiiiiiiiiiiiiiiiieeeeeeen 204
8.4.1  ArDOI PrIMAIIO ....veveveieceeceeeeceeeee e et eee ettt eaeeae e eaeenas 204
SIS N4 o Yo I (=TI =12 T o 219
8.4.3  Arbol primario modificado.............c.covveeeieiee e 239

ST A = 0 255

S I NN =) (@ B N[ @ ] 1 257
9.1 NORMA ANSI/AGMA 2101-DO4........uuuuuuunnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnnennnnn.. 257
9.1.1 Campo de aplicacion de la NOrma............ooouuuiiiiiieeeieieeceee e, 257
9.1.2 Calculo del coeficiente de seguridad frente a fallo por picado superficial

en el flanCco del dIENE...........ueiiii e 257
9.1.3 Calculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido a la flexion en la
DASE del AIENTE. ..o e 271

10 ANEXO B 279
O IO R oY gV 0T =] o (o1 = S 279
10.2  Resistencia al avance del automovil (a V=Cte) ........ccccccvvvvviiiiiiiiiiiiinnnn. 282
11 ANEXO B oo 289

11.1  Planos del arbol primario y de l0S engranajes.........ccccccvvvvveviiiiieieeeennnn. 289



€ m

Facultad de Ingenieria

RESUMEN

Este proyecto surge a partir de la falla reiterada en un par de engranajes de la
caja de cambios convencional instalada en un Volkswagen Gol Power modelo 2009
gue posee modificaciones en la mecéanica. Mediante estos cambios el mismo logro
desarrollar una potencia casi 3 veces mayor a la original. Al no estar, los engranajes
de la caja pensados para soportar dicha potencia, los engranajes de 3ra se rompieron
2 veces.

A partir de esta problematica surge la idea de calcular y disefiar los engranajes
de cambios para que no se vuelvan a romper teniendo como restriccion el espacio y
dimensionamiento de la carcasa y del resto de los componentes. Por otro lado, se
analizaran y tendran en cuenta las condiciones de funcionamiento del vehiculo para
las cuales se disefiaran relaciones acordes a las caracteristicas del motor. Luego, se
realizara la verificacion de estos mediante una NORMA. Una vez finalizada la
verificacion se dibujaran los engranajes con la utilizacion de Inventor y se
confeccionaran los planos, también se plantean distintos métodos para la fabricacion.
Por ultimo, se verificaran el resto de los componentes como son los arboles que
contienen a los engranajes y los rodamientos.

i
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INTRODUCCION

Los engranajes han sido, y siguen siendo, ampliamente utilizados en ingenieria
a lo largo de la historia. Estos instrumentos permiten transmitir potencia mecanica
entre distintas partes de un mecanismo 0 maquina. Estan formados por dos o mas
ruedas dentadas, las cuales pueden transmitir movimiento circular tanto entre ejes
paralelos como entre ejes que se cortan (coplanares) o cruzan (no coplanares). Una
de las aplicaciones mas importantes de los engranajes es la transmision del
movimiento desde el eje de una fuente de energia, como puede ser un motor de
combustion interna o un motor eléctrico, hacia otro eje que ha de realizar un trabajo.
De manera que una de las ruedas es solidaria a la fuente de energia y es conocido
como engranaje motor y la otra es solidaria al eje que debe recibir el movimiento y que
se denomina engranaje conducido. Los sistemas de engrane formados por mas de
dos ruedas dentadas se los denomina tren de engranajes.

El campo de aplicacion de los engranajes es practicamente ilimitado. Los
encontramos en las centrales de produccién de energia eléctrica, hidroeléctrica y en
los elementos de transporte terrestre: locomotoras, automéviles, camiones, colectivos,
transporte maritimo en buques de todas clases, aviones, en la industria siderurgica,
minas y astilleros, grdas, montacargas, maquinaria textil, de alimentos, industria
quimica y farmacéutica, etc.

En la industria automotriz se implementan en una gran variedad de
mecanismos que son utilizados tanto por la parte motriz, motor y transmision, como
por los elementos que conforman el confort.

Este trabajo se enfoca principalmente en los engranajes de ejes paralelos.
Estos pueden ser cilindricos de dientes rectos o helicoidales, dependiendo de los
requerimientos que tenga el mecanismo al cual sera aplicado.

En los vehiculos, la caja de cambios o caja de velocidades es un elemento del
sistema de trasmision que esta vinculado al motor y cuenta con diferentes relaciones
de engranes o engranajes, de tal forma que la misma velocidad de giro del ciguefal
puede convertirse en distintas velocidades de giro en las ruedas. El resultado en las
ruedas de traccion generalmente es la reduccion de velocidad de giro e incremento
del torque. Los dientes de los engranajes de las cajas de cambio de los vehiculos
convencionales son helicoidales y sus bordes estan redondeados para no producir
ruido o rechazo cuando se cambia de velocidad. La fabricacion de los dientes de los
engranajes es muy cuidada para que sean de gran duracion. Los ejes estan
soportados por rodamientos y todo el mecanismo estd sumergido en aceite denso
para mantenerse continuamente lubricado.

Para el caso en estudio, se trabajara sobre la caja de cambios de un auto que
fue preparado y mejorado para competencias automovilisticas donde la prioridad es
poder transmitir la maxima potencia al suelo logrando recorrer una distancia
determinada en el menor tiempo posible.

Una de las formas de lograr esta condicion es reducir las pérdidas que se
ocasionan en el sistema de transmision del vehiculo.

El estudio se enfocara particularmente en la caja de cambios, mas
precisamente en los engranajes. Por medio de un disefio en el que se priorice el alto
rendimiento acorde a nuestras condiciones de funcionamiento y que nos permitan
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transmitir la maxima potencia del motor sin que se dafien. Al mismo tiempo se
estudiara la manera de desarrollar la potencia del motor mencionada con una
combinacion entre las relaciones de velocidades mas Optima que permita el disefio y
condiciones estructurales de la caja de cambios que se utilizard como base.

Este proyecto surge a partir de la falla reiterada en un engranaje de la caja de
cambios convencional instalada en un Volkswagen Gol Power modelo 2009 que posee
modificaciones en la mecanica. Mediante estos cambios el mismo logré desarrollar
una potencia casi 3 veces mayor a la original. Al no estar, los engranajes de la caja
pensados para soportar dicha potencia, el engranaje de 3ra se rompio 2 veces.

A partir de esta problematica surge la idea de disefiar y calcular los engranajes
de cambios para que no se vuelvan a romper teniendo como restriccion el espacio y
dimensionamiento de la carcasa y del resto de los componentes.

"o
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1 CAPITULO 1: GENERALIDADES

1.1 OBJETIVO GENERAL

Calcular y disefiar los engranajes de una caja de cambios especial para un auto
de competicion con la mayor performance posible que soporten las condiciones de
funcionamiento a las cuales estan sometidos. Con mayor performance nos referimos
a una mejor utilizacion de la curva de Potencia del vehiculo, esto se vera durante el
desarrollo del Trabajo.

1.2 OBJETIVO ESPECIFICO

e Calcular las relaciones de transmision de la caja de cambios para las
condiciones de funcionamiento planteadas.

e Calcular, disefar y verificar los engranajes por medio de un método de
calculo.

e Dibujo de los engranajes en 3D y confeccion de los planos.

e Verificacién del &rbol de los engranajes y los rodamientos.

1.3 CONDICIONES INICIALES Y CARACTERISTICAS TECNICAS DEL
VEHICULO

1.3.1 Condiciones iniciales

La caja de cambios del auto en estudio que vamos a calcular y disefiar se
utilizara para competencias automovilisticas que se desarrollan en pistas rectas sin
pendiente cuya superficie es asfaltada.

Puede sefalarse al inicio de estas competencias con el origen de los Hot Rods.
Si bien el término "Hot Rod" parece haber aparecido por primera vez a fines de la
década de 1930 en el sur de California, el periodo comprendido entre el final de la
guerra en 1945 y el comienzo de la década de 1950 tuvo una serie de factores que se
unieron principalmente en el sur de California donde a la gente le encantaba correr
con sus autos modificados en los lagos secos.

Los Hot Rods originales eran autos viejos que se modificaron para reducir el
peso y mejorar la aerodindmica. Algunas de las modificaciones tipicas fueron quitar
todas las partes no esenciales, como capotas, cap0, paragolpes, parabrisas y bajar el
chasis. Los motores se modificaban y / o reemplazaban por uno de mayor potencia.

La historia de los Hot Rods muestra como con el creciente interés en los Hot
Rods, los "concursos de velocidad" se producian con mayor frecuencia y por ende
consecuencias mas graves. Por este motivo, los Hot Rods fueron calificados como
una amenaza social que requeria un mayor control o, incluso, la eliminacion. Fue
entonces cuando en 1937 se formd la Asociacion de sincronizacion del sur de
California, para tomar el control de la situacion. La misma desarrollo sistemas de
sincronizacion mas sofisticados. Esto a su vez ayudé mucho a hacer que el Hot
Rodding sea mas seguro y organizado. En 1941, una publicacion mensual llamada
Throttle Magazine fue disefiada con el propdsito de rastrear los resultados de las

5 "%
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carreras, presentando algunos de los mejores autos y tambiéen informando sobre
nuevos problemas de seguridad y velocidad.

La historia de los hot rods muestra que al final de la Segunda Guerra Mundial,
muchos pequefios aeropuertos militares en todo el pais fueron abandonados o poco
utilizados. Estos aeropuertos permitieron a los Hot Rodders de todo el pais competir
en pistas marcadas con lo que esta actividad aumento con popularidad.

En nuestro pais esta competencia se divide en 3 categorias: 201 [m], 250 [m] y
402 [m]. Esta ultima més conocida como cuarto de milla. A su vez cada categoria esta
dividida por tiempos. El objetivo es recorrer los metros de la pista en el menor tiempo
posible sin caerse de la categoria, por ejemplo, si la categoria es entre 12 y 13
segundos ganara el vehiculo que se aproxime mas a los 12 segundos. Si alguno de
los dos logra un tiempo menor, el mismo quedara descalificado. Otra manera de
guedar descalificado es por adelantamiento, en el momento de la largada los
vehiculos se alinean, si alguno de los dos vehiculos parte antes de que el semaforo lo
disponga automéaticamente quedara descalificado. Para percibir el adelantamiento, la
pista cuenta con sensores que estan sincronizados con el semaforo.

Por otro lado, las pistas estan divididas en fracciones (18 [m] 50 [m] 200 [m]),
cada fraccién tiene un sensor que va tomando el tiempo parcial que esta realizando el
vehiculo. Este tiempo también es muy importante para los competidores ya que con
el mismo pueden ver en qué sector de la pista mejoran su marca con las
modificaciones o cambios que le realizan a los vehiculos.

1.3.2 Caracteristicas técnicas del vehiculo

En la siguiente tabla de describen las caracteristicas técnicas del automovil en
estudio:

Tabla 1.3.1 - Caracteristicas técnicas del vehiculo

Marca Volkswagen
Modelo Gol Power
Afio 2009
Estandar ‘ Competicion
Denominacién AP 1600
Disposicion 4 cilindros en linea
Cilindrada 1596 [cm3]
Diametro de cilindros 81 [mm]
Carrera 77,4 [mm]
Pistones Fundicion de aluminio Aluminio forjado
Bielas Fundicion de acero Acero forjado
Inyectores
Alimentacion Aspirado Turbo (Turbina GARRET)
Potencia neta 93 [CV] a 5500 [rpm] 278.26 [CV] a 6500 [rpm]
Relacién de compresion 9,8:1

-
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1-3-4-2

Encendido

electrénico multipunto

ECU

No programable

DAC Programable

Embrague

Estandar Competicion
Placa A diafragma A diafragma de competicién
Disco Monodisco 200 [mm] Monodisco a pastilla 200 [mm]

Material volante

Fundicién

Acero

RULELETS
Estandar

Competicion

Tipo

Llantas de disco de acero 13"

Llantas de disco de acero 14"

Neumaticos

Estandar

Competicion

Tipo

Radiales 175/70 S R13

Radiales 185/65 S R14

Carroceria

Tipo Monocasco 3 puertas 5 plazas
Coeficiente CX 0,34
Peso 990 [Kg]

Suspension
Estandar

Competicion

Tipo McPherson, amortiguadores

Tipo McPherson con

Delantera hidraulicos telescépicos y amortiguadores y espirales
espirales helicoidales progresivos de competicién
Independiente con cuerpo Independiente con cuerpo

Trasera estabilizante. Amortiguadores estabilizante. Amortiguadores

hidraulicos telescépicos y
espirales helicoidales

hidraulicos telescopicos y
espirales helicoidales regulables

Dimensiones

Largo 3883 [mm]
Ancho 1630 [mm]

Alto 1415 [mm]
Distancia entre ejes 2468 [mm]
Trocha delantera 1388 [mm]
Trocha trasera 1384 [mm]

-
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1.3.3 Caracteristicas de vehiculos de competicion

En el automovilismo se busca constantemente el desarrollo y mejora continua
de los diferentes componentes que conforman un auto. Las compariias de automoviles
investigan, desarrollan y prueban tratando de optimizar, mejorar y reducir al maximo
el costo de cada uno de los componentes sacandole la maxima eficiencia posible. El
punta pie inicial en donde se realizan dichos actos es en el mundo de la competicién,
alli se pueden ver grandes innovaciones que con el transcurso del tiempo, muchas de
ellas las vemos aplicadas en los vehiculos convencionales mejor llamados “vehiculos
de calle”.

Si bien la premisa de los autos més antiguos era la de durar por mucho tiempo,
este concepto fue cambiando a lo largo de que pasaron los afios. Hoy en dia, un gran
porcentaje de las piezas que componen al auto deben ser reemplazadas a un tiempo
fijo determinado, pasado este tiempo las mismas corren riesgo de romperse. Pasando
a las competencias, el concepto es el mismo, a diferencia que el periodo de recambio
se reduce drasticamente ya que la totalidad de las partes estan expuestas a su
méxima capacidad, por ende, su vida util es mucho menor. Estas diferencias que se
observan son porque uno esta diseflado y pensado para funcionar en condiciones
normales mientras que el otro esta pensado para funcionar la totalidad del tiempo a
su maxima capacidad.

Dicho esto, y metiéndonos en lo que son las cajas de cambios, las mismas se
revisan periédicamente al finalizar cada una de las carreras, realizandole a cada una
de las piezas controles dimensionales, visuales y por ultimo pasandolas por el
Magnaflux para detectar algun tipo de fisura no perceptible por la inspeccion visual.
Comunmente la totalidad de las piezas (ejes, rodamientos, engranajes, etc) que
componen la caja de cambios, se reemplazan una o dos veces por temporada,
dependiendo el tipo de competencia (normalmente el periodo mencionado es de 6
meses).

Por otro lado, el tipo de circuito es muy importante a la hora de seleccionar la
cantidad de cambios y sus relaciones. Para el caso particular de las competencias en
linea recta (picadas) se recomienda utilizar la minima cantidad de cambios posibles,
debido a que el pasaje de un cambio a otro es contraproducente por la pérdida de
tiempo significante que produce la accion. Este nimero, segun la distancia a recorrer,
se encuentra entre 2 y 4 (dependiendo de las caracteristicas del motor).
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2 CAPITULO 2: CAJA DE CAMBIOS

2.1 DEFINICION
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Es el mecanismo que, manteniendo la potencia (W) dada por el motor a un
namero determinado de vueltas (n), transforma el par motor (M) en otro mayor o
menor, reduciendo o aumentando al mismo tiempo el nimero de vueltas.

La multiplicacion o desmultiplicacion de pares se lleva a cabo generalmente
mediante trenes de engranajes. La relacién de trenes de engranajes mas alta

corresponde a la velocidad o marcha mas baja.

Cuando el par y numero de vueltas que entran en la caja no son transformados,
por no invertir ningun tren de engranajes interno, la caja se dice que funciona “en

directa”.

Recordamos que:

T Fe

W:—:—

t t
W—FV—F(ann)— 2nn
—F T 60 )T 60
M=F _27m
=Fr y a)—60

Reemplazando (2.1.3)en (2.1.2):

W=Muw

Siendo:

e W: Potencia

e T: Trabajo

t: Tiempo

e F: Fuerza

o e: Espacio

e V: Velocidad

e n: NUimero de vueltas por minuto (rpm)
e M: Par [Kgm]

e w: Velocidad angular [rad/s]

N

(2.1.1)

(2.1.2)

(2.1.3)

(2.1.4)
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2.2 MODELOS DE CAJAS DE CAMBIOS

A continuacion, describiremos los distintos tipos de cajas de cambios que se
pueden encontrar en el mercado con sus caracteristicas principales. Vale mencionar
que se clasifican en dos grandes grupos, manuales y automaticas. En los ultimos
afos, el gran desarrollo de compafias automovilisticas hizo que estas ultimas tomen
un papel protagonico.

2.2.1 Manuales

Las mismas las podemos clasificar segun los engranajes que conforman las
distintas relaciones de cambio:

e De dientes rectos: tienen la ventaja de ser muy robustas. Suelen utilizarse en
competicion. Son muy ruidosas y de alto rendimiento. (7.5 ENGRANAJES
CILINDRICO-RECTOS)

e Dedientes helicoidales: los engranajes tienen el dentado inclinado, siguiendo
una curva helicoide. Son menos ruidosas. (7.6 ENGRANAJES CILINDRICO-
HELICOIDALES)

2.2.2 Cajas de cambio CVT o de variador continuo

A este sistema lo componen dos poleas de paso variable que, basicamente,
estan integradas cada una por dos conos que se pueden acercar 0 separar. Entre
ellos se coloca una correa. Si acercamos los conos uno frente a otro, obligamos a la
correa a deslizarse por el canal formado por ambos, de manera que rodea a los conos
por la parte de mayor circunferencia. Como la correa no se puede alargar ni acortar,
la polea contraria debe alejar los conos, de ese modo, la correa se hunde en el canal
de su paso variable y recorre una circunferencia de menor perimetro.

La relacién entre la circunferencia que arrastra la correa en una de las poleas
(la unida al motor) y la circunferencia de la polea arrastrada (la unida a las ruedas)
determina la relacion de cambio. Como hay infinitas posiciones de las poleas, hay
infinitas relaciones de cambio.

Esta transmisién esta limitada por la potencia que la correa es capaz de
arrastrar. Hasta principios de los afios 90, estaba destinada a motores de pocos
caballos (ciclomotores vy utilitarios), pero una nueva correa, formada por diminutos
eslabones metalicos de forma muy elaborada, ha permitido incorporarla a mecénicas
mas potentes, siendo Audi con su Multitronic y Subaru con el CVT las marcas que
mas explotan este sistema.

Para emular a los sistemas convencionales, se establecen unas relaciones
prefijadas de cambio entre las poleas, que se pueden seleccionar de forma manual,
dando la sensacién de utilizar un cambio secuencial.

Este cambio cuenta con la enorme ventaja de que siempre tiene el desarrollo
perfecto para cada situacion. En contrapartida, su fabricacion y mantenimiento en
coches de cierta potencia es caro y delicado.

2.2.3 Transaxle

Esta caja de cambios fue lanzada en los modelos hibridos de Toyota (Prius,
Auris HSD, entre otros). Estd compuesta por un tren epicicloidal en el que las distintas
relaciones se consiguen mediante la combinacion de las velocidades relativas del
sistema de engranajes. Dos motores eléctricos varian las rotaciones, acelerando o
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frenando los satélites o las coronas. Las ultimas generaciones combinan dos trenes
epicicloidales para conseguir un mayor numero de relaciones.

2.2.4 Cambios semi-automéaticos

Este tipo de cajas de cambio nacidé a causa de las pesadas direcciones sin
asistencia y las altas prestaciones que a mediados de los afios 30 del siglo XX
empezaban a alcanzar los automoéviles. Marcas como Delage producian coches
capaces de llegar a velocidades muy elevadas; soltar una mano del volante en esas
circunstancias era una temeridad. Por ello, desarrollaron una serie de cajas de cambio
con preselector. El conductor escogia la relacion con una pequefia palanca que se
manejaba suave y rapidamente, volvia a aferrarse al volante con ambas manosy, para
gue la caja de cambios metiese esa marcha, ya a punto de entrar en la curva, debia
pisar un pedal de embrague. El accionamiento era electromagnético; eran muy fiables
y mas faciles de manejar de lo que pueda parecer. Tenian la peculiaridad de contar el
mismo numero de relaciones hacia delante que hacia atras. Los principales
fabricantes de estos cambios eran Cotal y Wilson. Su elevado precio y peso las fueron
dejando en desuso y en los afios 60 s6lo los autobuses y camiones las utilizaban.

La siguiente generacion de cambios semi-automaticos se limitaba a prescindir
del pedal de embrague. El conductor accionaba la palanca de cambios y una serie de
sensores en la palanca y en el motor se encargaban de dosificar el embrague.
Empieza la era robotizada con los cambios del NSU Ro80 (éste, en realidad, emplea
un convertidor de par, no necesita embrague), Sensonic de Saab, Renault Twingo
Easy, etc. Su precio, similar al de un cambio automatico, los han hecho caer en el
olvido. Su complicacion es casi la misma que la de un cambio totalmente automatico,
de ahi su declive.

2.2.5 Cambios automaticos

En los cambios automaticos el conductor no necesita intervenir para nada mas
que cambiar el sentido de la marcha o estacionar. Tanto el embrague como las
marchas funcionan de manera completamente autbnoma o, si lo queremos, podemos
seleccionarlas de forma manual con palancas, levas, teclas, etc. Distinguimos los
siguientes sistemas:

e Caja automatica convencional con convertidor de par. Se trata de una caja
de cambios de trenes epicicloidales y convertidor de par. Son robustas, pero
tienen dos inconvenientes: el peso y las pérdidas por resbalamiento del
convertidor hidraulico. Son las denominadas Tiptronic del grupo VAG,
Steptronic de BMW, etc. Poco a poco, su uso se reduce, debido a sus pérdidas
energéticas y al aumento del consumo de combustible que suponen.

e Caja de cambios manual robotizada de disco simple. Basicamente, es una
caja de cambios manual de embrague monodisco a la que se le afiade un
sistema formado por electrovalvulas y una unidad de control que acciona el
embrague y el selector del cambio. Los pioneros en comercializar este tipo de
cajas de cambio fueron BMW con los famosos SMG y Alfa Romeo con los
Selespeed.

Antes, su funcionamiento no era demasiado “fino”, ni fiable. Ahora, han
mejorado mucho en las Ultimas generaciones y estan mejorando bastante
gracias a su reducido coste de produccion.
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2.2.6 Caja de cambios manual robotizada de doble disco humedo:

En este modelo se encuadran las famosas cajas de cambio de doble embrague
del grupo VAG llamadas DSG y las PDK de Porsche. Se trata de un invento de la
marca de Stuttgart para la competicion. Su idea basica es que cuanto mas tiempo
tardamos en cambiar de marcha, menos tiempo esta el motor empujando. A Porsche
se le ocurri6 reducir segundos lanzando un cambio de doble embrague.

Se trata de dos cajas de cambio dentro de una Unica carcasa. Cuando una esta
moviendo el coche en una marcha, la otra tiene preparada la siguiente. De ese modo,
el conductor, al seleccionar una relacion, simplemente desembraga una caja de
cambios y embraga la que corresponda, reduciendo asi el tiempo de respuesta.
Tienen el inconveniente de que son caras, complicadas de fabricar y pesadas, al ir
banadas en aceite.

2.2.7 Cajas de cambio robotizadas de doble embrague en seco:

La idea es la misma que la anterior, pero los discos de embrague no van
bafiados en aceite. Son mas ligeras y baratas que las anteriores. El Gltimo ejemplo de
este tipo de cajas de cambio son los modelos TCT de Alfa Romeo.
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2.3 DESARME Y RELEVAMIENTO

Analizando una caja de cambios de iguales caracteristicas a la estudiada,
comenzamos por entender su funcionamiento y observamos cuales eran las primeras
restricciones que nos imponia a la hora de disefiar los engranajes. Luego, se inicio el
desarme de la misma (ver ANEXO 1 - ANALISIS CAJA DE CAMBIOS), del cual se
desprende el siguiente relevamiento:

Tabla 2.3.1 — Relevamiento caja original

Caja de cambios

. .| Nro. de ., Diametro | Diametro Condicion de Pista
Cambio | Engranaje | ,. Relacidn | Espesor | . i . . .
dientes interior | exterior anclaje al eje rodamiento

Conductor 11 20,350 - 36 solidario
lera - 3,455 -

Conducido 38 13,800 | 37,100 103,2 rodamiento 32

Conductor 18 15,750 - 49,1 solidario
2era - 1,944 -

Conducido 35 14,650 | 37,100 91 rodamiento 32

Conductor 28 14,750 | 37,100 62 rodamiento 32
3era 1,286 i

Conducido| 36 15,000 | 32,300 | 77,2 _ajuste por

interferencia

Conductor 33 14,650 | 32,100 72 rodamiento 27
4ta - 0,909 p

Conducido 30 14,150 | 37,000 66,6 estria

Conductor 37 17,000 | 36,100 79,2 rodamiento 31
5Sta - 0,730 p

Conducido 27 17,000 | 24,800 59,8 estria

Unidades de longitud en [mm]

Diferencial

Nro. de dientes | Relacion

Pifidon 9

4,111
Corona 37

A continuacion, se describen las principales caracteristicas relevadas de los
arboles y sincronizados.

2.3.1 Arbol primario

Es el eje que recibe el movimiento a la misma velocidad de giro que el motor.
Por lo que se lo coincidiera como el arbol conductor. Este se encuentra vinculado al
disco de embrague, el cual permite, por medio de la placa de embrague, el acople y
desacople al motor.
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Figura 2.3.1 — Arbol primario

Donde:

=

Estrias de fijacion del disco de embrague

Asiento del rodamiento de agujas del arbol primario @25[mm]
Asiento del rodamiento de agujas del engranaje de 4 @27[mm]
Estrias de fijacion del cuerpo sincronizado de 3™y 4%

Asiento del rodamiento de agujas del engranaje de 3" @32[mm]
Engranaje de 2%

Engranaje de reversa

Engranaje de 1™

Pista interior del rodamiento intermediario @30[mm]

10 Ubicacion del anillo interno del rodamiento de agujas de la 5% velocidad @24,8[mm]
11. Estrias de fijacién del sincronizado de 5%

12. Ubicacién del rodamiento trasero del arbol primario @22[mm]

© o N OAWDN

En la caja en estudio, este arbol cuenta con los engranajes de 17, 292y reversa
solidarios a él (fueron mecanizados junto con el eje), mientras que los engranajes de
32, 4t y 52 se encuentras sobre rodamientos de agujas y pueden ser acoplados al
arbol por medio de sus respectivos sincronizados.

2.3.2 Arbol del pifién

Este eje recibe el movimiento por medio de los engranajes, y su velocidad de
giro es la que se le proporciona al diferencial para que este las transmita a las ruedas.
Se lo coincidiera como &rbol conducido.

»

Figura 2.3.2 — Arbol del pifién
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Donde:
1. Estrias de fijacion del engranaje de 5%
2. Ubicacion de los rodamientos traseros externo e interno del &rbol del pifion @25[mm]
3. Ubicacion del anillo interno del rodamiento de agujas del engranaje de 1 @26[mm]
4. Estrias de fijacion del cuerpo sincronizado de 17y 2%
5. Asiento del rodamiento de agujas del engranaje de 2% @32[mm]
6. Ubicacion del engranaje de 3™ @32.3[mm]
7. Estrias de fijacion del engranaje de 4%
8. Asiento interno del rodamiento delantero del arbol del pifion @38[mm]
9. Pifidn del diferencial

En la caja en estudio, este &rbol tiene el piidbn mecanizado en uno de sus
extremos. Los engranajes de 1@y 292 se encuentran sobre rodamientos de agujas y
pueden ser acoplados al arbol por medio de sus respectivos sincronizados, mientras
gue el engranaje de 3" esté fijo al eje por medio de ajuste por interferencia (se clava
aplicandole unos 200kg) y una chaveta, y los engranajes de 4%y 5% estan fijos al eje
por medio de estrias.

El arbol del piidn se encuentra a una distancia de 65 [mm] del arbol primario.
Esta distancia al igual que la de todos los componentes se mantendra en el disefio,
ya que, de no ser asi, se tendria que disefiar una nueva carcasa para contener el
sistema de transferencias.

2.3.3 Sincronizador

Es un dispositivo que facilita la colocacion de las diferentes marchas
uniformando las velocidades de rotacién de los engranajes y de sus correspondientes
manguitos de acoplamiento.

Figura 2.3.3 — Sincronizador y engranajes de 3"y 4% originales

Donde:

1. Engranaje de 4°
2. Dentado para la sincronizacion del engranaje de 4%
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w

Sistema sincronizador
Dentado para la sincronizacion del engranaje de 3"
5. Engranaje de 3%

e

El sincronizador no es un mecanismo concreto y puede realizarse segun
diversos esquemas. En la mayoria de los casos, esta constituido por un pequefio
acoplamiento conico que, por rozamiento, lleva a cabo un contacto previo destinado a
sincronizar los elementos giratorios que deben unirse entre si. Este contacto precede
al acoplamiento propiamente dicho (rigido) que se produce entre las piezas dentadas.

5

!

Figura 2.3.4 — Despiece sincronizador

Donde:

1. Manguito del sincronizado

Dentado interno del manguito

Cuerpo del sincronizado

Estrias de fijacion del cuerpo del sincronizado al arbol.
Anillos sincronizadores

Dentado externo del anillo sincronizador

Retenes del engranaje

Resortes de retenes

© N O

Cuando el conductor selecciona una marcha, se desplazan el manguito sobre
el cuerpo del sincronizado. Con este movimiento, se empuja la superficie conica del
anillo de bloqueo del sincronizador contra el cono que engrana con la rueda dentada.
Con el vehiculo en movimiento, los dientes internos del manguito no engranan con los
existentes alrededor del engranaje hasta que ambos giren a la misma velocidad. Esta
velocidad de engrane se consigue mediante el rozamiento de las superficies conicas
situadas en el manguito y en el engranaje. Una vez que alcanzan ambos la misma
velocidad, el manguito puede desplazarse longitudinalmente para hacer engranar los
dientes de su superficie interior con los situados en el exterior del engranaje.

Los disefilos modernos incluyen un anillo sincronizador interpuesto entre las
superficies de friccion. El anillo sincronizador tiene dentado exterior, estd hecho de
materiales mas blandos y se ajusta con mas holgura en el eje que en el cuerpo del
sincronizado. El anillo sincronizador debe estar situado precisamente a un lado del
cuerpo del sincronizado por medio de retenes o "dedos", antes de que sus dientes se
alineen con los del manguito.

Los cambios destinados a los automoviles de competicion suelen carecer de
cualquier dispositivo de sincronizacion, ya que, al dar por descontada la habilidad de
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los conductores, se prefiere obtener la maxima rapidez de maniobra, disminuir las
pérdidas por friccion y, eventualmente, aprovechar su espacio para colocar
engranajes mas resistentes.

En este caso mantendremos los sincronizados ya existentes y se deja abierta
la posibilidad de que en un futuro se implemente otro mecanismo de acople, como
puede ser por medio de muelas de acople directo (normalmente llamadas clanes) sin
necesidad de sincronizacion. Sin embargo, la utilizacion de este mecanismo, para la
caja de cambios en estudio se justificaria cuando el motor desarrolla una potencia que
supere los 800 [HP].
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3 CAPITULO 3: INGENIERIA DE DISENO

3.1 CALCULO DE LAS RELACIONES DE CADA CAMBIO

3.1.1 Definicidn de las relaciones de la caja de cambios. Diagrama de velocidades

En la definicion de las relaciones de la caja de cambios y niamero de ellas,
influyen criterios técnicos y econémicos. En el caso de los técnicos, se puede tomar
como base, entre otros:

e Que los cambios se hagan sin dificultad, para lo cual es norma
generalizada que las marchas se escalonen formando una progresion
geomeétrica.

e Ligar prestaciones minimas y marchas en las que se desean conseguir.

¢ Que el motor, de forma general, funcione de forma casi constante en su
zona de maximo rendimiento, es decir, en la zona alrededor de su maximo
par.

¢ Que no se originen grandes saltos de vueltas, al pasar de una marcha a
otra contigua (hueco).

Si se desea que guarden una progresion geomeétrica se procede del siguiente
modo:

Se fija el nimero de velocidades o marchas hacia adelante, por ejemplo, cuatro.

En el siguiente grafico tenemos: en abscisa la velocidad del vehiculo y en
ordenada el numero de vueltas de motor, siendo n’, el numero minimo fijado de vueltas
de régimen de estable.

c” A
Relentin””
:. v
& [ '. . e
Vi1 Vo Va4 Vi V3 Va \/Max

Figura 3.1.1 — Diagrama de Velocidades
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La pendiente OA es igual a la relacion del grupo reductor, por lo que AB,
corresponde a la marcha directa. En B, el régimen de motor es el minimo fijado n’,
para poder elevar hasta n, manteniendo la velocidad del vehiculo, se requiere la accion
de un reductor (tren de engranajes). El valor de la relacion corresponde a la 3°.
Procediendo de la misma forma, se definen la 2° y 1° (Puntos C y D).

Directa n: Viarima (relacion grupo reductor)
30 n: Vs
20 n:v,
1° n:V;
Dividiendo todas por la primera:
Directa V.V (relacion grupo reductor)
3° V:Vs
2° V.V,
10 Vv
También se cumple que:
V/Vs=n/n' Vs=(n'/n)*V
V3/Vy =n/n’ Vo =('/n)* V3 V, = /n)?+V
Vo/Vi = n/n’ Vi =(n'/n) xV; Vi=m'/n)*+V

Formando una progresion geométrica de razon (n'/n).

Igualmente, y como limite inferior, por la velocidad relanti n”, se obtienen los
puntos E, Fy G.

Podria intercalarse una nueva relacion entre directa y la 3° ya calculada, que
seria 4° o sustituir la 3° por otra de mayor multiplicacion, para lo cual se fija la
velocidad o su relacion:

Para lo primero, la velocidad maxima es V, (ahora la maxima en 4°), y en el
grafico da una nueva linea de potencia maxima AB’C”, en lugar de la ABC’.

Cuando el vehiculo va a velocidad comprendida entre V; y V,, la caja de
cambios puede ir seleccionada en marcha directa o en 4°. Hay recubrimiento entre
ambas marchas.

Para lo segundo, en el grafico, ahora se seguiria la linea AB,B’,. Pero
manteniendo el criterio de no bajar de n’ vueltas de motor cuando se llega a B, es decir
a n’, se pone en juego la relacion de la nueva 3°, obligando al vehiculo a bajar de
velocidad, de V; a V;'. Ahora, hay un hueco entre la directa y la 3°.

En ambos casos, evidentemente, no todas las relaciones de las marchas
guardan la progresion geométrica, pero se calculan de igual forma.

El criterio segundo se aplica en vehiculos industriales de largo recorrido,
dotandoles de una caja de cambios con un numero alto de marchas, para hacer actuar
al motor de forma casi permanente, independientemente de la marcha seleccionada,
en la zona de maximo rendimiento especifico. Esto da lugar a mejores velocidades
medias, mas comodidad en la conduccion, economia y seguridad.
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3.1.2 Caélculo de diagrama de velocidades

En la mayoria de las categorias de autos de competicion la cantidad de
marchas esta reglamentada. En las competencias de cuarto de milla o picadas 4
marchas se ha mostrado como lo mas eficaz. Si hay libertad de eleccion, cuantas mas
marchas mejor, aunque depende de la aplicacion. Motores mas elasticos requieren
menos cambios de marcha y méas caida de rpm entre cambios, por lo que no siempre
mas marchas aseguran mejor rendimiento.

A continuacion, se muestra la curva de potencia del automadvil en estudio,
obtenida mediante un banco de prueba de rodillo (Ver 10 ANEXO 5):

Potencia
(CV)

280 -
260 -
240 -
220
200 -
180
160 -
140 -
120
100
80 -
60 -
40
20 -
O7””}””}\H\}HH}HH}\H\}HH}HH}HH}HH}HH}HH}\\H}HH}HH}HH} rnmm
3000 3250 3500 3750 4000 4250 4500 4750 5000 5250 5500 5750 6000 6250 6500 6750 7000

Potencia del motor —— Potencia en la rueda —— Potencia de perdida

Figura 3.1.2 — Curva de potencia Gol Power 2009

Donde:

e Potencia maxima en el motor: 278,26 [CV] a 6500 [rpm]
e Potencia maxima en la rueda: 260,28 [CV] a 6500 [rpm]
¢ Potencia maxima de pérdida: 20,55 [CV] a 6900 [rpm]

¢ Promedio potencia en el motor: 218,05 [CV]

¢ Promedio potencia en la rueda: 204,28 [CV]

e Promedio potencia pérdida: 13,77 [CV]

De esta curva se desprende que el cambio de velocidades de debe efectuar,
en condiciones ideales a 6500 [rpm] donde se desarrolla la Potencia maxima del
motor. Sin embargo, en la practica esto no ocurre y se suele realizar los cambios de
marcha a mayores revoluciones para que cuando ingresa el siguiente cambio, las
revoluciones no decaigan tanto, manteniéndose el rango de potencia relativamente
constante. Para el andlisis de este proyecto, adoptaremos un rango de entre 5000 y
7000 [rpm], logrando de este modo que la potencia no disminuya los 200 [CV].
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Con este dato, se realizaran iteraciones para encontrar las relaciones que mejor
se ajusten a las condiciones planteadas.

Esto se logra con la ayuda del diagrama de velocidades (Figura 3.1.1).
Iniciaremos estos calculos con los datos de las relaciones originales, utilizando
la siguiente ecuacion:

Dr[m] . 60 *xm (3.1.1)
Relyis * Rel, 1000

V =n[rpm]

Donde:

e n: numero de vueltas por minuto del motor, en [rpm].
e Dg: didmetro de las ruedas del auto, en [m].

e Relg: relacion del diferencial.

¢ Relc: relacion del cambio a analizar.

e V:velocidad del auto, en [Km/h].

Siendo:
1)
(Ancho [mm] = AlioTE)A)] * 2) + (Dyl[pulg] * 25,4) (3.1.2)
Drlm] = 1000
Donde:

¢ Ancho: ancho de la banda rodante del neumatico, en [mm].
e Alto: alto del neumatico. Se representa como un % del ancho del neumético.
e Dy: diametro de la llanta, en pulgadas.

Rel... = Cantidad de dientes de la corona del dif erencial (3.1.3)
©Ydif = "Cantidad de dientes del pifion del diferencial

Rel Cantidad de dientes del engranaje conducido (3.1.4)
e Cc

~ Cantidad de dientes del engranaje conductor

Con el primer calculo efectuado se obtienen las siguientes curvas:

Tabla 3.1.1 — Datos de relaciones y heumaticos

Relaciones Neumético
Primera 3,45 Ancho [mm] 175
Segunda 1,94 Altura [%] 70
Tercera 1,29 Didmetro llanta [pulg] 13
Cuarta 0,91 Didmetro rueda [m] 0,5752
Quinta 0,73
Diferencial 4,11
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Tabla 3.1.2 — Diagrama de velocidad

7,63 15,27 22,90 30,54 38,17 45,81 53,44
13,56 27,13 40,69 54,25 67,82 81,38 94,94
20,51 41,02 61,54 82,05 102,56 123,07 143,59
29,01 58,02 87,03 116,04 145,05 174,06 203,07
36,14 72,28 108,42 144,56 180,70 216,85 252,99

rpm

8000 |

7000

6000 +

5000

4000 +

3000 +

Figura 3.1.3 — Diagrama de velocidades con relaciones y neumaticos originales

Del gréfico se observa que, con las relaciones originales, cuando el vehiculo
estd en 1° a 7000 [rpm] y se acciona la 2° marcha, el motor disminuye a 3940[rpm]
(considerando que el cambio de marcha se realiza lo suficientemente rapido como
para que la velocidad del auto no decaiga). Este valor se encuentra por debajo del
limite inferior deseado (5000 [rpm]). Se puede apreciar que esto ocurre con la totalidad
de los cambios a excepcion del pasaje de 4° a 5° velocidad.

La 1° velocidad es la que determina como va a ser el resto del diagrama. Dicho
esto, se llevé a cabo una investigacion de cuales son las relaciones mas utilizadas en
estas competencias. En base a esta investigacion, las relaciones de 1° utilizadas se
encuentran en el rango de entre 2:1 y 3:1 (Ver Tabla 3.1.3 — Relaciones de 1° para
Volkswagen Gol AP).
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Tabla 3.1.3 — Relaciones de 1° para Volkswagen Gol AP

Relaciones de 1°

2,00:1
2,18:1
2,36:1
2,45:1
2,50:1
2,55:1
2,66:1
2,70:1
2,78:1
2,89:1
3,00:1

Dadas las cualidades del auto, entre ellas que cuenta con un motor inelastico
(Ver Figura 10.1.4 - Curva de Par y Potencia Gol Power 2009), se selecciona como
punto de partida una relacién de 2,50:1 para la 1° velocidad e iterando se obtiene el
resto de las relaciones:

Tabla 3.1.4 — Datos de relaciones y neumaticos modificados

Relaciones Neumaético
Primera 2,50 Ancho [mm] 185
Segunda 1,75 Altura [%] 65
Tercera 1,31 Diametro llanta [pulg] 14
Cuarta 1,00 Diametro rueda [m] 0,5961
Quinta 0,73
Diferencial 4,11

Tabla 3.1.5 — Diagrama de velocidad modificado

10,93 21,87 32,80 43,73 54,66 65,60 76,53

15,62 31,24 46,85 62,47 78,09 93,71 109,33
20,86 41,73 62,59 83,45 104,32 125,18 146,05
27,33 54,66 81,99 109,33 136,66 163,99 191,32
37,45 74,91 112,36 149,82 187,27 224,72 262,18
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rpm
8000
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5000 +

4000 +

3000

0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280

Figura 3.1.4 — Diagrama de velocidades con relaciones y neuméticos modificados

Del nuevo diagrama se puede ver como las distintas velocidades quedan mas
arrimadas, desprendiéndose la siguiente tabla de caida de revoluciones entre cambio
y cambio:

Tabla 3.1.6 — Caida de rpm al pasar el cambio

dela? 4.900
de2a3 5.240
de3a4 5.344
dedas 5.108

La anterior tabla surge de la ecuacion ( 3.1.5), la cual se logra al despejar “n”
de la ecuacion (3.1.1).

Reldif * Relcb 1000 (3.15)
*
Dg[m] 60 *

Km
Ngoplrpm] = V[ A ] *

Donde:

[}

® Nan. revoluciones del motor luego de pasar del cambio “a” al “b”. Siendo “a” un
cambio de mayor reduccién que el “b”.

e Relw: relacién del cambio “b”.

e Dg: diametro de las ruedas del auto, en [m].

e Relgs: relacion del diferencial.

V: velocidad del auto, en [Km/h].

Probando con diferentes relaciones en los distintos cambios, la caida de rpm
en el pasaje fue la que mejor se adaptd a las condiciones planteadas de no estar por
debajo de las 5000 [rpm], siendo el pasaje de 17 a 2% el Ginico que no cumple con
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esta condicion. Sin embargo, al momento de pasar de 1@ a 29 el vehiculo se desplaza
a 76,5 [Km/h] y la diferencia entre la potencia méaxima disponible en las ruedas y la
requerida para superar las fuerzas resistentes (Ver Figura 10.2.4 - Curvas de
performance (con relaciones modificadas).) es muy amplia. Esta potencia disponible
permite incrementar la velocidad del auto con poca dificultad.

Dadas las cualidades del motor y los tipos de pista en el que se utilizara el auto,
se contemplé que la cantidad de marchas mas eficientes sera 3 velocidades para
pistas de hasta 250 [m] y de 4 velocidades para pistas de 400 [m] de largo. Dicho esto,
se decidio que los engranajes de 52 velocidad no se seran utilizados en ninguna de
las situaciones planteadas, por lo cual se pueden conservar los existentes. De esta
manera, manteniendo los engranajes de 52 originales con dientes helicoidales,
permitiran al vehiculo desplazarse en ruta hacia la pista con mayor confort, teniendo
la precaucion de no desarrollar la totalidad de su potencia, recordando que la misma
supera en casi 3 veces la potencia original y esto podria ocasionar la rotura de los
mismos ya que estos no fueron disefiados para soportar tales esfuerzos.

Mas alla de lo mencionado anteriormente se disefiaran y verificaran los
engranajes de 5° velocidad solo con fines académicos, ya que, en la practica, como
mencionamos, no seran utilizados.

Hay que tener en cuenta que las relaciones obtenidas pueden verse afectadas
por la limitante de la cantidad de dientes que pueden tener cada engranaje, distancia
entre ejes, entre otros valores que permanecen invariables.
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3.2 DISENO DE ENGRANAJES

3.2.1 Limitaciones

Luego de llevar a cabo el desarme y relevar el dimensionamiento de las partes
de la caja de cambios, se procedio a armar de manera parcial la caja para entender y
observar en qué lugares se puede aprovechar mejor el espacio, es decir, se buscaron
los limites méximos para los distintos pares de engranajes. De este segundo analisis
(ver ANEXO1; 6.2 ANALISIS DE DIMENSIONES) se desprenden los siguientes
esquemas:

. Ancho maximo posible para los nuevos engranajes  ~

" | | g
- ‘ ‘ S \
- 30,65[mm] 18,4[mm]  17,75[mm] 18[mm]
i ’L i Jl Lugar de 1
desplazamiento del
| 13 B[ml. ] | | manguito sincronizador
| _ | | | de 3°y 4*
| f ' ! i ' I f
| m f & roversa | ( i 4 S N %
|l | | ol I
| I | e — i
o —'i | | |
| : ' | I
| | | |
| | | !
| i | |
| | | I
: | | :
1 R | \
,E. | . | W | 4 Ejes con
= | —_— | engranajes
- | originales
wn
© | \ /
| i
l u
l! I i
| "
Iy I
Iy
| | |
|
|
|
|
| [ L |
Limp——- | | Lugar de | _I J
desplazamienio del L J Par de
‘ i, Par de engranajes
suncronszazdﬁnrde g Parde engranajes de 4*
Par de engranajes  de 3°
engranajes de 27
de 12

Figura 3.2.1 — Limitaciones para los engranajes de 12, 2da 3era y Ata
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Manguito 22[“1“’1]

sincronizador de 5°

. =
65 [mm]

Par de

engranajes
de 5°

Figura 3.2.2 — Limitaciones para los engranajes de 5%

De los mismos se desprende la siguiente tabla:

Tabla 3.2.1 — Dimensiones maximas para cada engranaje

Limitaciones

Ancho méaximo [mm] 30,65 |18,40| 17,75 |18,00|22,00| 17,80 |18,40| 17,75 |18,00(22,00
Diametro maximo [mm] | 48,00 |57,10| 92,00 |92,00/93,20| 108,2 |109,0| 113,2 |106,2|79,80

Cabe aclarar que en la Figura 3.2.1 — Limitaciones para los engranajes de 1°72,
2da 3eray 4% no fue incluido el engranaje de 5° velocidad porque este se encuentra
fuera de la carcasa que contiene el resto de los engranajes. Por tal motivo se lo
represento solo en la Figura 3.2.2.

3.2.2 Caracteristica de los engranajes

Para el calculo de los médulos y cantidades de dientes de los engranajes la caja
de cambios tiene como limitante la distancia entre ejes, de 65 [mm] para el caso en
estudio. Por otro lado, adoptaremos un angulo de presion de 25° por tener mayor
libertad a la hora de la minima cantidad de dientes (12 dientes, Ver 7.5.5 Interferencia
de tallado y de funcionamiento).

De esta manera, con las relaciones adoptadas en el apartado 3.1.2, se hallan
realizando iteraciones (Ver 8.1 CALCULO DEL MODULO DE LOS ENGRANAJES) los
modulos y cantidad de dientes de cada uno de los pares de engranajes lo mas cercano
posible a lo establecido anteriormente. Desprendiéndose la siguiente tabla:
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Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Didmetro primitivo [mm] 39,00 Didmetro primitivo [mm] 91,00
Numero de dientes 12 Numero de dientes 28
Diametro exterior [mm] 45,50 Diametro exterior [mm] 97,50
Ancho [mm] 25,00 Ancho [mm] 17,80
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 12 2,33
Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 25¢ Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo [mm] 48,75 Diametro primitivo [mm] 81,25
Numero de dientes 15 Numero de dientes 25
Diametro exterior [mm] 55,25 Diametro exterior [mm] 87,75
Ancho [mm)] 18,40 Ancho [mm] 18,40
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 22 1,67
Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 252 Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo [mm] 58,50 Didmetro primitivo [mm] 71,50
Numero de dientes 18 Numero de dientes 22
Diametro exterior [mm] 65,00 Diametro exterior [mm] 78,00
Ancho [mm)] 17,75 Ancho [mm)] 17,75
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 32 1,22
Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Didmetro primitivo [mm] 68,25 Didmetro primitivo [mm] 61,75
Numero de dientes 21 Numero de dientes 19
Diametro exterior [mm] 74,75 Diametro exterior [mm] 68,25
Ancho [mm] 18,00 Ancho [mm)] 18,00
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 42 0,90
Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Didmetro primitivo [mm] 78,00 Didmetro primitivo [mm] 52,00
Numero de dientes 24 Numero de dientes 16
Diametro exterior [mm] 84,50 Diametro exterior [mm] 58,50
Ancho [mm)] 19,00 Ancho [mm)] 19,00
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 52 0,67

29%



€ ™

Facultad de Ingenieria

Donde:
(3.2.1)
Paso:p =m=x*m
L . (3.2.2)
Diametro primitivo:Dp = m * z
L . (3.2.3)
Didmetro exterior:De = (z+ 2) xm
Siendo:

e m: Mddulo, Ver 7.5.2 Engranajes normalizados
z: Numero de dientes

De la Tabla 3.2.2 se observa que el maximo modulo normalizado que se puede
adoptar es de 3,25 para poder cumplir que la distancia entre ejes sea la misma a la
original. Probando con otros modulos normalizados superiores a este no cumplié con
esta condicion. Se sabe que esto va a ser una limitante importante a la hora de la
verificacion, pero en caso de que ello ocurra se vera como resolver el inconveniente
de la distancia entre ejes de la caja de cambios. Por otro lado, se puede ver como las
relaciones de los distintos cambios se asemeja a la preseleccionada, incluso se mejora
la caida de revoluciones en el pasaje de 1@ a 2% (Ver Figura 3.2.3 y Tabla 3.2.3 -
Caida de rpm al pasar el cambio).

rpm
8000

R -
- _
Y4 _—

2000 - //
1000

0 e e ey
0 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280 300 B%m/h

Figura 3.2.3 - Diagrama de velocidades con relaciones y neumaticos modificados
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Tabla 3.2.3 - Caida de rpm al pasar el cambio

dela2 5.000
de2a3 5.133
de3a4 5.182
dedas 5.158

A continuacion, se encuentra el esquema de la caja de cambios con las
dimensiones planteadas en la Tabla 3.2.2 —Caracteristicas de los engranajes:

- Ancho de los nuevos engranajes ~
= // ] : \‘\\
=~ il ! \'\.\
~25[mm] 18,4[mm]  17,75[mm] 18[mm1

| Lugar de |

| desplazamiento del |

| manguito sincronizador |
2 48

| de 3%y 4 |
T i
|
Il
1
1
il
= L \ [l | Ejes con
£ | engranajes
=5 [ modificados
g |
\ L |
| i !
| Ii
' | I

| | | Carcasa de la caja
| | l L- | | I il de cambios
5 | J | | '

|
| Lugar de | L S N I
1 T desplazamientodel | l—— —] P de
| SEEH Par de engranajes
sincronizador de 1%y Z s
20 Parde engranajes de 4
Par de engranajes  de 3*
engranajes de 2*
de 1*

Figura 3.2.4 — Dimensiones de los engranajes de 16, 2da 3era y gta
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Figura 3.2.5 — Dimensiones de los engranajes de 5%
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3.3 VERIFICACION DE ENGRANAJES

3.3.1 Seleccion del método para la verificacion

A la hora de seleccionar un método de verificacion de los engranajes se llevo a
cabo una investigacion de los diferentes fabricantes de engranajes de cajas de cambio
de competicién en donde ninguno de ellos indica ni aclara que método utiliza. Por tal
motivo, al no existir un método de célculo de engranajes de cambios de competicidén
universal, se opto por utilizar una NORMA para la verificacion de los mismos. Por
altimo, un fabricante local de engranajes recomendd la utilizacion de NORMAS para
realizar las verificaciones.

Por tales motivos para realizar la verificacion de los engranajes disefiados se
utilizara la NORMA ANSI/AGMA 2101-D04 (ANEXO 4 - NORMA). La eleccion de la
misma se realizé porque es una version mas nueva de la vista en la catedra de Calculo
de Elementos de Maquinas.

Vale aclarar que los resultados obtenidos no se tomen como definitivos, debido
a gue no poseemos la experiencia suficiente en el disefio de engranajes por lo que el
criterio que utilizamos para hallar los factores no necesariamente es el mas apropiado.

3.3.2 Consideraciones para la utilizaciéon de la NORMA
Las consideraciones para la cual la NORMA seleccionada no es aplicable son:

e Para dientes que se encuentran dafiados.

e Para engranajes rectos con un grado de recubrimiento, €a inferior a 1.0.

e Para engranajes rectos o helicoidales con un grado de recubrimiento, &a,
superior a 2.0.

e Si existen interferencias entre la cabeza del diente y la base del diente con la

que engrana.

Para dientes de perfil puntiagudos.

Si el &rea superior a la zona activa se encuentra debilitada.

Si el perfil de la base esta dafiado o es irregular.

Cuando la base de los dientes se ha producido por un proceso distinto a la

generacion (por ejemplo, mediante mecanizado).

Cuando el angulo de hélice es mayor de 50 grados.

e Cuando la holgura lateral es igual a 0 (j=0).

Si los engranajes a verificar cumplen con alguna de los puntos mencionados
anteriormente, no se podra utilizar la NORMA.

A continuacién, se verificara que no se cumpla ninguna de las consideraciones
mencionadas. Para ello, debemos calcular:

Grado de recubrimiento g,

Se llama grado de recubrimiento al cociente entre el arco de engrane y el
paso circular:

(3.3.1)
€ = qi/D

Siendo:
® g, el arco de engrane [mm]. (Ver ecuacion ( 7.5.18))
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e p, el paso circular [mm]: p = m * m(M6dulo)
Arco de engrane:

3.3.2
qe :Rz/p2 <\/(R1+a1)2—p% +J(R2+a2)2 _Pg — (R +Ry) sin(p) ( )

Siendo:

e R, YV R,, los radios primitivos de los engranajes conductor y conducido
respectivamente [mm].

e p, Y p, los radios base de los engranajes conductor y conducido
respectivamente [mm]: p = R cos ¢

e a, Y a, los addendum de los engranajes conductor y conducido
respectivamente [mm]: a = m(Mddulo) = 3,25 [mm]

e ¢, el angulo de presion: 25°.

Comenzamos por calcular los arcos de engrane de cada uno de los pares de
engranajes para luego hallar los grados de recubrimiento:

Tabla 3.3.1 — Arco de engrane de los engranajes

1ra conductor 19,50 17,67 3,25 1419
1ra conducido 45,50 41,24 3,25 '
2da conductor 24,38 22,09 3,25 1432
2da conducido 40,63 36,82 3,25 '
3ra conductor 29,25 26,51 3,25 14 39
3ra conducido 35,75 32,40 3,25 '
4ta conductor 34,13 30,93 3,25 14 40
4ta conducido 30,88 27,98 3,25 '
5ta conductor 39,00 35,35 3,25

Sta conducido 26,00 23,56 3,25 1435

Teniendo los valores de los arcos de engrane hallamos los grados de
recubrimiento:

Tabla 3.3.2 — Grado de recubrimiento

Primera 14,19 10,21 1,39
Segunda 14,32 10,21 1,40
Tercera 14,39 10,21 1,41
Cuarta 14,40 10,21 1,41
Quinta 14,35 10,21 1,41

De la Tabla 3.3.2 podemos observar que todos los grados de recubrimiento se
encuentran entre 1y 2 estando asi dentro del rango que indica la NORMA.

Interferencia

Para verificar que no haya interferencia entre los engranajes se debe cumplir la
siguiente ecuacion:
T -
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2 (3.3.3)
Z = —
sin? @
Siendo:

e z, el nimero de dientes del engranaje.
e ¢, el angulo de presion: 25°.

Reemplazando, obtenemos que z tienen que ser mayor o igual a 11,2 dientes,
cumpliéndose para la totalidad de los engranajes que conforman la caja de cambios,
siendo 12 el menor niumero de dientes que posee el engranaje conductor de primera.

3.3.3 Consideraciones para las condiciones del presente proyecto

La NORMA presenta dos etapas de verificacion (Verificacion por fallo por
picado superficial en el flanco del diente y falla debida a la Flexién en la base del
diente), a su vez, esta Ultima puede ser por fatiga o fluencia del diente. Dada la corta
vida util que tienen los engranajes (2 temporadas), se espera que se produzca una
rotura por fluencia del material antes de alguna de las otras dos. De esta manera, se
descartan las verificaciones por picado superficial y por fatiga.

Por el motivo descripto en el parrafo anterior, cuando llegue la hora de verificar
el material, utilizaremos una tabla anexada a la NORMA proporcionada por la Catedra
de Célculo de elementos de Maquinas donde se encuentran las tensiones de fluencia
admisibles de los diferentes materiales segun su dureza (Ver 9.1.3.2 - Caélculo de la
resistencia al fallo por flexion en la base del diente, o), ).

3.3.4 Caélculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido a la flexién en la
base del diente.

OFrp1 OFp2 (3.34)

> Sp Spp =
F1 Op2

SFl = >SF

Siendo:

e Sp, S, el coeficiente de seguridad para el pifion y para la rueda,
respectivamente.

* Opp1, Oppz €l valor de la tension de flexion admisible del diente.

e 0y, Op, €l valor de la tensién de flexion al que estan sometidos los dientes.

e Sp eselvalor deseado para el factor de seguridad.

Como el caso en estudio se trata de un auto de competicion en el que se busca
sacarle el maximo rendimiento posible a cada pieza y material, se decidi6 seleccionar
un factor de seguridad minimo de 1. Ya que en este caso el riesgo de la seguridad
humana y las consecuencias econdmicas de una falla no juegan un papel
indispensable.
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3.3.4.1 Calculo de la tensién de flexion, o

1 KHKB[ N ] (3.35)
mm?2

orp = F K K, K bm. Y
t J

Siendo:

. g .z N
e oy es el valor de la tension de flexion, |—|.
mm2

e F, es la componente tangencial de la fuerza aplicada, [N].
e K, es el factor de sobrecarga.

K, es el factor de dinamico.

K, es el factor de tamaiio.

Ky es el factor de distribucién de cargas.

Ky es el factor de espesor.

b es el ancho de cara del miembro mas estrecho, [mm].
m, es el modulo transversal, [mm].

Y, es el factor geometrico para la resistencia a la flexion.

Calculo del factor K,

Para seleccionar el factor de sobrecarga, es necesario tener una experiencia
de campo considerable obtenida en esta aplicacion en particular. Por lo que para su
obtencién se utilizo la siguiente Tabla 3.3.3 obtenida del apunte de Catedra de Calculo
de elementos de Maquinas, en la que se puede determinar las caracteristicas de
sistema motriz e impulsado:

Tabla 3.3.3 — Tipos de sistemas motrices e impulsados

Sistema Caracteristica Ejemplos
Uniforme Motores eléctricos, turbinas

Motriz Choques ligeros Motores de combustién interna, multicilindricos.
Choques medianos Motores de combustién interna, monocilindricos.
. Ventiladores centrifugos, agitadores de liquidos,

Uniforme . . .

transportadores de banda (alimentacion uniforme)
Impulsado Cheques moderados Ventiladores del tipo de I6bulo, agitadores de liquidos y

solidos, transportadores de banda (alimentacion variable)

Trituradoras de mineral, compresores monocilindricos,

Choques intensos .
transportadores reciprocos.

Al tratarse de un motor de combustién interna de 4 cilindros, se lo puede
considerar como una fuente motriz de choque ligero. Dadas las condiciones de
funcionamiento, tales como: superficie plana, recta, asfaltada, etc., y teniendo en
cuenta que el conductor en ningin momento utilizara un rebaje de cambio para frenar
el vehiculo (cosa que es comun en otro tipo de carreras), se la puede considerar a la
carga impulsada como uniforme. Para estas condiciones, este factor sera igual a 1,25
para los 5 cambios.
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Fuente motriz Carga en las maquinas impulsadas
Uniforme Coque moderado Choque fuerte
Uniforme 1,00 1,25 1,75 o superior
Choque ligero 1,25 1,50 2,00 o superior
Choque mediano 1,50 1,75 2,25 o superior

Calculo del factor K,

Este factor tiene en cuenta la calidad de los engranajes, para las cajas de
cambios de automoéviles esta calidad puede variar entre A6 y A7. Por tratarse de
engranajes de competicion, se adopta la mayor calidad posible (A6). Por otro lado,
debemos calcular las velocidades primitivas (v;) de cada una de las relaciones para
poder ingresar en el gréfico de la Figura 3.3.1 y obtener cada uno de los factores.

2.0

1.9

18

1.7

16
1.5

14

Factor Dinamico, X,

13

12 } -

...................................

"I:Ingranajcs de prc'cisiévn; '

20 30
Velocidad de linea primitiva | vy, m/s

Figura 3.3.1 — Factor dinamico

Las curvas de la figura anterior, Av, desde 6 hasta 12 son curvas empiricas
generadas para valores enteros de Av, el cual esta relacionado con el grado de
precision de transmision y se obtienen a partir de la siguiente férmula:

K., =
v <C+

Donde

C >"B (3.36)

196.85 * v,
C =50 +56(1,0 — B) (3.3.7)
(3.3.8)

B = 0,25(Ay — 5,0)%¢6¢7
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Siendo Av = 6, ( 3.3.8) resulta:

3.39

B = 0,25(6 — 5,0)%¢¢7 = 0,25 ( )

Reemplazando (3.3.9) en (3.3.7):
(3.3.10)

C =50+ 56(1,0—0.25) =92
Finalmente, la ecuacion de la curva Av=6 es:

. ( 92 >_°'25 (3.3.11)

¥ \92 +./196.85 v,

Las velocidades de las circunferencias primitivas de cada par de engranaje se
las calculo utilizando la siguiente ecuacion:

mm (3.3.12)
v =m*Dp*n [—
min
Donde:
e nlavelocidad de giro del pifion, [rpm].
e D, el diametro primitivo del pifion, [mm].

Realizando traspaso de unidades de [mm/min] a [m/seg] la ecuacion ( 3.3.12 ) resulta:

m ] _ mx Dy[mm] xn[rpm]  m=+ D, [mm] * n[rpm] (3.3.13)
Vt|segl = 1000 * 60 = 60000

A partir de la ecuacion ( 3.3.13 ) se obtienen las siguientes velocidades
primitivas para cada par de engranajes:

Tabla 3.3.5 — Velocidades primitivas

Par de engranajes | n [rpm] (pifi6n) Dp [mm] (pifidn) v [m/seq]
Primera 6500 39,00 13,27
Segunda 6500 48,75 16,59
Tercera 6500 58,50 19,91

Cuarta 6500 68,25 23,23
Quinta 6500 78,00 26,55

Reemplazando las velocidades primitivas de la Tabla 3.3.5 en la ecuacion (
3.3.11) obtenemos el factor K,, para cada par de engranajes.

Tabla 3.3.6 — Factor K,

Par de engranajes V¢ [m/seq] K,
Primera 13,27 1,12
Segunda 16,59 1,13
Tercera 19,91 1,14

Cuarta 23,23 1,15
Quinta 26,55 1,16
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Calculo del factor K

Segun la NORMA este factor se lo considera unitario.

Calculo del factor Ky

Este factor puede ser obtenido utilizando el método empirico. Pero debido a
que es necesario tener experiencia para su implementacion, y que el extremo de uno
de los ejes, que contiene a los engranajes, cuenta con un engranaje conico
(perteneciente al diferencial) el cual puede generar una deformacion en el eje e
impedir una correcta seleccion de los factores, se decidié obtener el factor de carga
por medio de la siguiente tabla proporcionada por la NORMA:

Tabla 3.3.7 — Factor de distribucién de cargas

Condicién d Ancho de cara [mm]
ondicién de soporte <50 150 275 > 400
Montaje exacto, bajas holguras de cojinetes,
deflexiones minimas, engranajes de precision 1,30 1,40 1,50 1,80
Montajes menos rigidos, engranajes menos
precisos, contacto a todo lo ancho de cara 1,60 170 1,80 2,0
Exactitud y montaje de modo que exista contacto ~20
incompleto con la cara ’

Dado el ancho de los engranajes (< 50 [mm]) y que se trata de un montaje
exacto y engranajes de precision, el factor de distribucion de cargas se lo coincidiera
KH = 1, 30.

Calculo del factor Kp

Se considera igual a uno si se cumple la siguiente ecuacion:

t 3.3.14
1,2 <mg = h—R ( )
t

Siendo:

e mg la relacién de respaldo.
e ty el espesor de la rueda dentada por debajo de la raiz del diente [mm].
e h; la profundidad total del diente [mm].

El espesor de la rueda se lo determina con la siguiente ecuacion:

Dp — Die 3.3.15
e ZPT_d ( )

Siendo:

e Dp el diametro primitivo [mm].
e Die el diametro interior del engranaje [mm].
e d el dedendum del engranaje, siendo igual a 1,25 del médulo [mm].

A continuacion, se encuentra una tabla donde se calculan los valores de mg:
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Tabla 3.3.8 — Calculo de my

1ra conductor Tallado en el eje

2da conductor Tallado en el eje

3ra conductor 58,50 37,10 4,06 6,64 7,31 0,91
4ta conductor 68,25 32,10 4,06 14,01 7,31 1,92
5ta conductor 78,00 36,10 4,06 16,89 7,31 2,31
1ra conducido 91,00 37,10 4,06 22,89 7,31 3,13
2da conducido 81,25 37,10 4,06 18,01 7,31 2,46
3ra conducido 71,50 32,30 4,06 15,54 7,31 2,12
4ta conducido 61,75 37,00 4,06 8,31 7,31 1,14
Sta conducido 52,00 24,80 4,06 9,54 7,31 1,30

De la tabla anterior podemos observar que no se cumple la condicién ( 3.3.14)
para el engranaje conductor de 3ray el engranaje conducido de 4ta.

Para ambos casos, calcularemos el factor Kz utilizando el siguiente gréfico,
para el resto de los engranajes se cumple que esta relaciéon es mayor a 1,2 por lo que
el factor sera unitario.

Paramg <1.2
24, B

Kg=161n (—2;342) T
B

N
[ ¥
]

o
o
|
I

1.84
1.6 4
141

‘n
Pa.ramB=1.2 )///’_IR\
Kg=1.0 My =

Factor de Espesor de Llanta Kp
o i
1 |
1

0 I I I | l l 1 1
L] L L] L) ) L) ¥ L
05 06 08

1 ] ] 1
T 1 L] X L]
10 12 2 3 4 5 6 7 8 910
Relacion de Respaldo 8

Figura 3.3.2 — Factor de espesor

El gréfico viene acompafiado por la siguiente ecuacion, con la cual hallaremos
dichos valores:

2,24-2) (3.3.16)

Kg = 1,6 Ln(
mpg

Reemplazando los valores de dichos engranajes de la Tabla 3.3.8 — Célculo de
mg en la ecuaciéon ( 3.3.16 ) obtenemos:
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e Engranaje conductor de 3ra:

2,242) B (3.3.17)
091/

e Engranaje conducido de 4ta:

KB=1,6*Ln(

2,242) B (3.3.18)
1,14/

En resumen, de lo anterior obtenemos los siguientes valores de Kj:
Tabla 3.3.9 — Factor Ky

Kg = 1,6*Ln(

1ra conductor 1,00
2da conductor 1,00
3ra conductor 1,44
4ta conductor 1,00
5ta conductor 1,00
1ra conducido 1,00
2da conducido 1,00
3ra conducido 1,00
4ta conducido 1,08
5ta conducido 1,00

Calculo del factor ¥,

Para hallar estos factores se utilizara el siguiente grafico, al cual se ingresa con
la cantidad de dientes, obteniendo asi el factor geométrico para uno de los engranajes.
Para que no se superpongan y se vean mejor cada uno de los valores obtenidos lo
dividimos en dos gréaficos, uno donde se encuentran todos los valores de los
engranajes conductores y otro donde estan los valores de los engranajes conducidos:
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Figura 3.3.3 — Factor geométrico Yi (Engranajes rectos 25°). Para engranajes conductores
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De los mismos se desprende:

Tabla 3.3.10 — Factor geométrico para cada engranaje

Primera conductor 0,33
Segunda conductor 0,35
Tercera conductor 0,37
Cuarta conductor 0,39
Quinta conductor 0,41
Primera conducido 0,43
Segunda conducido 0,41
Tercera conducido 0,40
Cuarta conducido 0,38
Quinta conducido 0,36

Calculo de la fuerza tangencial, F;

La fuerza tangencial para cada engranaje la hallamos con la siguiente ecuacion:

(3.3.19)

F, = 716200 [N]

n *
Siendo:

716200 constante para pasar de [CVmin/cm] a [N]
N la potencia de la transmision, [CV].

n la velocidad de giro del pifion, [rpm].

R el radio primitivo del pifion, [cm)].

Del calculo de la fuerza se desprende la siguiente tabla:

Tabla 3.3.11 — Fuerza tangencial de cada engranaje

Primera 1,95 15723,06
Segunda 2,44 12578,45
Tercera 716200 278,26 6500 2,93 10482,04
Cuarta 3,41 8984,61
Quinta 3,90 7861,53

Calculo de la tensién de flexion, of

Una vez hallados todos los factores y componentes de la ecuacién,
procedemos a calcular la tension de flexion utilizando la ecuacion ( 3.3.5 ). Con la
misma obtenemos los siguientes resultados:

o
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Tabla 3.3.12 — Calculo de tension de flexién de cada engranaje

Primera conductor | 15723,06 | 1,25|1,12(1,00(1,30|1,00| 25,00 3,25 |0,33| 1067,26
Segunda conductor | 12578,45|1,25(1,13|1,00|1,30|1,00| 18,40 3,25 |0,35| 1103,54
Tercera conductor | 10482,04 | 1,25|1,14|1,00|1,30|1,44| 17,75 3,25 |0,37| 1310,04
Cuarta conductor | 8984,61 |1,25(1,15|1,00|1,30|1,00| 18,00 3,25 |0,39| 735,92
Quinta conductor | 7861,53 |1,25|1,16/1,00{1,30|1,00| 19,00 3,25 |0,41| 585,33
Primera conducido | 15723,06 |1,25|1,12|1,00|1,30|1,00| 17,80 3,25 |0,43| 1150,37
Segunda conducido | 12578,45|1,25|1,13|1,00|1,30|1,00| 18,40 3,25 |0,41| 942,05
Tercera conducido | 10482,04 |1,25|1,14|1,00|1,30|1,00| 17,75 3,25 |0,40| 841,52
Cuarta conducido | 8984,61 |1,25|1,15|1,00|1,30/1,08| 18,00 3,25 |0,38| 830,81
Quinta conducido | 7861,53 |1,25|1,16|1,00(1,30|1,00| 19,00 3,25 |0,36| 666,62

3.3.4.2 Calculo de la resistencia al fallo por rotura en la base del diente, oy

El material seleccionado para la fabricacion de los engranajes es un acero 4340
cuyas caracteristicas mecanicas fueron arrojadas en la Tabla 3.3.13. El mismo se
selecciona por poseer las caracteristicas del material de mayor resistencia
proporcionado por la NORMA (Tabla 9.1.9).

Tabla 3.3.13 — Caracteristicas mecanicas del acero 4340

PROPIEDADES MECANICAS

Temp. de Revenido [ 205°C [ 260°C [ 315°C | 370°C [ 425°C [ 480°C [ 540°C [595°C [ 650°C
Dureza HRC | 55 Rc | 52 Rc | S0Rc | 48 Rc | 45Rc | 42Rc | 39Rc | 34 Rc | 31 R
300,000
i
M M}%@
50,000 -
250,000 ..\a%”
Limjg— ? %,
e ——) 7} By,
e A
200,000
Mo
S
-5 & 150,000 e 100
cPgD a0
S50a9 c #
2 23 80 & o
E .g @ 70§05
o= E, Reduccion de Area gg '?:; f: 5
= 100,000 3 g
ﬁ% T A 0 2cB
085 1 : a0 288
g fzod Impac Elongacion 20 §SE
% & E 1 1m = E'§
6 ES | | | & m
o 33 50,000 -

Nota: Probeta de 0.500” redondo Temple al Aceite a 800°C Medidas mayores bajan sus valores

proporcionalmente
.
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TEMPLE AL ACEITE de 800°C - REVENIDO A 595°C

Resistencia a Limite Elongacion Reduccion Dureza lzod

la Tension Elastico en 2" de Area Brinell Impacto
Rd 1/2° 166,750 162,000 17.1 57.0 330 55.5
Rd 1" 164,750 159,000 16.5 54.1 330 50.5
Rd 2 147,250 139,250 19.1 60.5 293 75.5
Rd 4" 133,750 114,500 19.7 60.7 270 61.8

Elongacion en 2" en %
Reduccion de Area en %
lzod Impacto en ft/lb

Resistencia a la Tension y Limite Elastico
indicado en Libras por Pulgada Cuadrada

Como las tablas lo indican, los valores estan tomados para un redondo de 0,5”.
Estos valores debemos referenciarlos a las condiciones planteadas. Para ello,
sabemos que el engranaje de mayor diametro que conforma la caja de cambios es el
de 1°, por ende, utilizaremos para la fabricacion de la totalidad de los engranajes un
redondo de 4”. Para hallar sus caracteristicas, es necesario reducir en casi un 30%
los valores de fluencia 'y en un 20% los valores de dureza proporcionados en la Tabla
3.3.13. Dicho esto, se desprenden las siguientes caracteristicas:

Tabla 3.3.14 — Caracteristicas mecanicas

Material Tratamiento térmico HRC | HB | oy [Ib/pulg2] | oy [N/mm2]
Redondo 0,5” | Temple a 8002C y revenido a 2602C | 52 | 514 226375,50 1560,80
Redondo 4” | Temple a 8002C y revenido a 260°C | 45 | 420 160000,00 1103,16

En base al material elegido, ingresando en la Tabla 3.3.15 (Recomendada por
la norma para el tipo de condiciones planteadas, rotura por fluencia del material (Ver
9.1.3.2 Calculo de la resistencia al fallo por flexion en la base del diente, gzp) ¥y
seleccionando un material que tenga sus mismas caracteristicas obteniendo un acero

templado y revenido cuyo valor es de 1103,16 [mlr\;z]'

Tabla 3.3.15 — Tension de flexion admisible

Tratamiento térmico | HB | oy [Ib/pulg2] | oy [N/mm2]
150 30000 206,84
Recocido o normalizado | 200 50000 344,74
250 75000 517,11

200 60000 413,685437
250 85000 586,05
Templado y revenido | 300 110000 758,42
350 135000 930,79
400 160000 1103,16

Por dltimo, se debe verificar la ecuacion ( 3.3.4 ) donde se obtiene:
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Tabla 3.3.16 — Verificacion de relaciones

Primera conductor 1067,26 1103,16 VERIFICA
Segunda conductor | 1103,54 1103,16 | NO VERIFICA
Tercera conductor 1310,04 1103,16 | NO VERIFICA
Cuarta conductor 735,92 1103,16 VERIFICA
Quinta conductor 654,19 1103,16 VERIFICA
Primera conducido | 1150,37 1103,16 NO VERIFICA
Segunda conducido 942,05 1103,16 VERIFICA
Tercera conducido 841,52 1103,16 VERIFICA
Cuarta conducido 830,81 1103,16 VERIFICA
Quinta conducido 745,05 1103,16 VERIFICA

De la Tabla 3.3.16 — Verificacidn de relaciones, se desprende que los engranajes
conductores de segunda y tercera y el engranaje conducido de primera no verifican,
motivo por el cual se analizaran alternativas para lograr la verificacion del total de los
engranajes de la caja de cambios. A continuacién, analizaremos cada uno de los
casos.

Dado que el material seleccionado es el que posee la mayor resistencia aplicable
a esta NORMA (Ver ANEXO 4 - NORMA), las alternativas que quedan para que
verifique la ecuacion ( 3.3.4 ) son:

Disminuir alguno de los factores K.
Aumentar el ancho del engranaje (b).
Aumentar el modulo (m;).

Aumentar el factor de geometria (Y}).

Analizando los puntos anteriores, la alternativa mas viable para los engranajes de
primera y segunda es la de aumentar el ancho de los engranajes. Para el caso del
engranaje de tercera, el factor de espesor de llanta (Kg) es el que mas influye en el
célculo de la tension de flexién (Ver Tabla 3.3.12 — Célculo de tensién de flexién de
cada engranaje), por lo que hay que enfocarse en disminuirlo.

A continuacién, se presentan las soluciones para cada uno de los casos,
comenzando por el engranaje de tercera que a priori seria el mas complejo de
resolver.

Verificacién de engranajes de tercera

Como lo mencionamos anteriormente, nos enfocaremos en disminuir el factor de
espesor de llanta (Kz). Para lograrlo, vamos a disminuir el médulo de 3,25 a 2,5 que
sabemos que es un médulo que también cumple con las condiciones (Ver Tabla 8.1.3
— Verificacion de modulo 2,5). Con este nuevo valor, procedemos a calcular
nuevamente el K.

Recordamos que se considera igual a uno si se cumple la siguiente ecuacion:

o
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t
12 <my = 173 (3.3.20)
hy
Siendo:

e my larelacion de respaldo.
e ty el espesor de la rueda dentada por debajo de la raiz del diente [mm].
e h; la profundidad total del diente [mm].

El espesor de la rueda se lo determina con la siguiente ecuacion:

Dp — Die 3.3.21
e = Dp = Die _ . ( )
2

Siendo:

e Dp el diametro primitivo [mm].
e Die el diametro interior del engranaje [mm].
e d el dedendum del engranaje, siendo igual a 1,25 del médulo [mm].

A continuacion, se encuentra una tabla donde se calculan los valores de mg:

Tabla 3.3.17 — Calculo de myg

3ra conductor 57,50 37,10 3,13 7,08 5,63 1,26
3ra conducido 72,50 32,30 3,13 16,98 5,63 3,02

De la tabla anterior podemos observar que se cumple la condicion ( 3.3.14 ) para
los dos engranajes de 3ra por lo que el factor Kz pasa a ser unitario.

Al modificar el médulo y la cantidad de dientes para mantener la relaciéon similar a
la propuesta, debemos calcular nuevamente los factores K, y Y; que se veran
afectados por estas modificaciones.

Para el célculo del factor K,, utilizamos la siguiente ecuacion:

« _( 92 )"0'25 (3.3.22)
" \92 +,/196.85 x v,

La velocidad de las circunferencias primitivas del par de engranaje se la calculo
utilizando la siguiente ecuacion:

mm (3.3.23)
v =T *Dpxn [—

min
Donde:

e nlavelocidad de giro del pifidn, [rpm].
e D, el diametro primitivo del pifién, [mm].

Realizando traspaso de unidades de [mm/min] a [m/seg] la ecuacién ( 3.3.12) resulta:
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[ ] T * Dp[mm] x n[rpm] 7+ Dp[mm] + n[rpm]
seg 1000 * 60 B 60000
A partir de la ecuacion ( 3.3.13 ) se obtiene la siguiente velocidad primitiva:

Tabla 3.3.18 — Velocidad primitiva

(3.3.24)

Par de engranajes Dp [mm] (pifién)

57,50

n [rpm] (pifién)
6500

VU [m/seq]
19,57

Tercera

Reemplazando la velocidad primitiva de la Tabla 3.3.18 — Velocidad primitiva
en la ecuacion ( 3.3.11 ) obtenemos el factor K,, para el par de engranajes de tercera.

Tabla 3.3.19 — Factor K,

Par de engranajes v [m/seg]

19,57

K,
1,14

Tercera

Se puede observar que, a pesar de haberse modificado el diametro primitivo,
el factor K,, se mantuvo igual.

Resta calcular el ¥; que lo hallamos del siguiente grafico:
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,Adendo del engrane 1.000 o g
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2 o
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T v g
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2 o 50 © §
- » 85
0.55p~
g Generscan de cremaberd paso ) 17 (&) g -40.55
o \ 3
g 050} \ ~{os0
- Namero de dientes
- del engrane apareado
oss
0.41
0.40 ~40.40
0.35 / n
/ b Carga aplicada en la parte mas
0.30 po= alta del diente _1 0.30
12 15 17 20 3% 24 380 35 404550 60 80 125 275 o

conductor conducido

Numero de dientes para lo cual se desea el factor de geometria

Figura 3.3.5 - Factor geométrico Yj (Engranajes rectos 25°). Para los engranajes de tercera

De los mismos se desprende:
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Tabla 3.3.20 — Factor geométrico para cada engranaje

Tercera conductor 0,41
Tercera conducido 0,43

Una vez hallados los nuevos factores, obtenemos las siguientes tensiones de
flexion utilizando la ecuacion ( 3.3.5):

Tabla 3.3.21 — Calculo de tension de flexién de cada engranaje

Tercera conductor | 10664,34 |1,25|1,14|1,00|1,30|1,00| 17,75 2,50 (0,41 | 1085,85
Tercera conducido | 10664,34 {1,25|1,14|1,00(1,30({1,00| 17,75 2,50 |0,43| 1035,35

Como podemos observar en la Tabla 3.3.21 tanto el engranaje conductor como
conducido de tercera verifican la ecuacion ( 3.3.4 ).

Verificacion de engranaje de segunda

Este engranaje junto al de primera, tienen la particularidad de estar muy cerca
de verificar, por lo que aumentando su ancho logramos la verificacion. Segun lo
descripto en el 6.2 ANALISIS DE DIMENSIONES ya no es posible realizar dicho
cambio, es decir, ya estd aprovechado al maximo disponible. Sin embargo, dado que
los engranajes de tercera verificaron, podemos disminuir su ancho e incrementar los
de segunda. Dicho esto, se disminuira el ancho de los engranajes de tercera en 0,25
[mm] e incrementara este mismo valor los de segunda obteniendo:

Tabla 3.3.22 — Calculo de tension de flexién de cada engranaje

Segunda conductor | 12578,45 |1,25(1,13|1,00|1,30|1,00| 18,65 3,25 |0,35| 1088,75
Segunda conducido | 12578,45 |1,25|1,13|1,00{1,30|1,00| 18,65 3,25 (0,41 929,42
Tercera conductor | 10664,34 |1,25|1,14|1,00|1,30(1,00| 17,50 2,50 (0,41 1101,36
Tercera conducido | 10664,34 |1,25(1,14|1,00(1,30|1,00| 17,50 2,50 [0,43| 1050,14

Verificacién de engranaje de primera

Al igual que para los engranajes de segunda, aumentaremos el ancho del
engranaje, para ello como lo indicamos en el apartado 6.2 ANALISIS DE
DIMENSIONES en donde se menciona que se puede incrementar el ancho del
engranaje en 1,1[mm] adicionales si se tornea el manguito sincronizador de 162y 2da,
Por lo que decidimos aumentar el ancho 1 [mm], quedando de esta manera:

o



C (A

AR LB Facultad de Ingenieria

Tabla 3.3.23 — Calculo de tension de flexién de cada engranaje

Primera conductor | 15723,06 |1,25|1,12|1,00|1,30|1,00| 25,00 3,25 |0,33| 1067,26
Segunda conductor | 12578,45|1,25(1,13|1,00|1,30|1,00| 18,65 3,25 |0,35| 1088,75
Tercera conductor | 10664,34 | 1,25|1,14|1,00(1,30|1,00| 17,50 2,50 |0,41| 1101,36
Cuarta conductor | 8984,61 |1,25|1,15|1,00(1,30|1,00| 18,00 3,25 |0,39| 735,92
Quinta conductor | 7861,53 |1,25|1,16(1,00|1,30|1,00| 19,00 3,25 |0,41| 585,33
Primera conducido | 15723,06 |{1,25|1,12|1,00(1,30(1,00| 18,80 3,25 |0,43| 1089,18
Segunda conducido | 12578,45|1,25|1,13|1,00(1,30|1,00| 18,65 3,25 |0,41| 929,42
Tercera conducido | 10664,34 |1,25|1,14|1,00|1,30|1,00| 17,50 2,50 |0,43| 1050,14
Cuarta conducido | 8984,61 |1,25|1,15|1,00(1,30|1,08| 18,00 3,25 |0,38| 830,81
Quinta conducido | 7861,53 |1,25|1,16|1,00|1,30|1,00| 19,00 3,25 |0,36| 666,62

Realizando nuevamente la verificacion de la ecuacion ( 3.3.4 ) obtenemos:

Tabla 3.3.24 — Verificacion de relaciones

Primera conductor | 1067,26 1103,16 VERIFICA
Segunda conductor | 1088,75 1103,16 VERIFICA
Tercera conductor 1101,36 1103,16 VERIFICA
Cuarta conductor 735,92 1103,16 VERIFICA
Quinta conductor 585,33 1103,16 VERIFICA
Primera conducido | 1089,18 1103,16 VERIFICA
Segunda conducido 929,42 1103,16 VERIFICA
Tercera conducido 1050,14 1103,16 VERIFICA
Cuarta conducido 830,81 1103,16 VERIFICA
Quinta conducido 666,62 1103,16 VERIFICA

Las caracteristicas finales de los engranajes seran arrojadas en la siguiente
tabla:
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Tabla 3.3.25 —Caracteristicas de los engranajes
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Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Didmetro primitivo [mm] 39,00 Didmetro primitivo [mm] 91,00
Numero de dientes 12 Numero de dientes 28
Diametro exterior [mm] 45,50 Diametro exterior [mm] 97,50
Ancho [mm] 25,00 Ancho [mm] 18,80
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 12 2,33
Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 25¢ Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo [mm] 48,75 Diametro primitivo [mm] 81,25
Numero de dientes 15 Numero de dientes 25
Diametro exterior [mm] 55,25 Diametro exterior [mm] 87,75
Ancho [mm)] 18,65 Ancho [mm] 18,65
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 22 1,67
Conductor Conducido
Modulo [mm] 2,50 Modulo [mm] 2,50
Angulo de presion 252 Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo [mm] 57,5 Didmetro primitivo [mm] 72,5
Numero de dientes 23 Numero de dientes 29
Diametro exterior [mm] 62,5 Diametro exterior [mm] 77,5
Ancho [mm)] 17,50 Ancho [mm)] 17,50
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 32 1,26
Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Didmetro primitivo [mm] 68,25 Didmetro primitivo [mm] 61,75
Numero de dientes 21 Numero de dientes 19
Diametro exterior [mm] 74,75 Diametro exterior [mm] 68,25
Ancho [mm] 18,00 Ancho [mm)] 18,00
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 42 0,90
Conductor Conducido
Modulo [mm] 3,25 Modulo [mm] 3,25
Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Didmetro primitivo [mm] 78,00 Didmetro primitivo [mm] 52,00
Numero de dientes 24 Numero de dientes 16
Diametro exterior [mm] 84,50 Diametro exterior [mm] 58,50
Ancho [mm)] 19,00 Ancho [mm)] 19,00
Distancia entre ejes [mm] 65 Relacion 52 0,67

T

A continuacion, mostramos el nuevo diagrama de velocidades:
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rpm
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Figura 3.3.6 — Diagrama de velocidades con relaciones y neuméaticos modificados

Tabla 3.3.26 - Caida de rpm al pasar el cambio

dela2 5.000
de2a3 5.296
de3a4 5.023
dedas 5.158

A continuacion, se encuentra el esquema de la caja de cambios con las
dimensiones finales de los engranajes:
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Figura 3.3.7 — Dimensiones definitivas de los engranajes de 1¢2, 29a 3era y 4ta
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Figura 3.3.8 — Dimensiones definitivas de los engranajes de 5%
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3.4 VERIFICACION DE ARBOLES Y RODAMIENTOS

3.4.1 Verificacion de los arboles

Para la verificacion de estos utilizaremos el método de calculo ASME
proporcionado por la catedra de Calculo de elementos de maquinas el cual es un
meétodo que ya no se utiliza por no cuantificar el efecto de concentrador de tensiones
en su justa medida, ni la carga por fatiga. Sin embargo, como no consideramos fatiga
en ninguno de los calculos antes realizados, sirve para corroborar que los arboles
poseen las dimensiones minimas para no fallar por fluencia.

De esta manera, mediante el método A.S.M.E hallaremos el sdélido de igual
resistencia y el mismo lo vamos a comparar con el del caso en estudio. De esta
manera determinaremos si se requiere disefiar un nuevo arbol o no. Para el calculo
del sélido antes mencionado utilizaremos la siguiente ecuacion proporcionada por la
norma:

wE,D(1 — 2?) (3.4.1)

2
De > CcMy + ——MM88— C,M,)2
€= Tm—adm(l_lﬂ* (f e 8 > +(GM)

Siendo:

e De, el didmetro exterior del sélido de igual resistencia [mm]
., . .. N
* 0,4m, tension de fluencia admisible [ ]

mm?
A, la relacion entre el didmetro interior y exterior del arbol. (d/D)
w, coeficiente
F,, la carga axial [N]
D, el diametro exterior del arbol [mm]
Cr, coeficiente de flexion
Mg, el momento flector maximo [Nmm]
C;, coeficiente de torsion
e M,, el momento torsor maximo [Nmm]|

Ademas, la norma tiene las siguientes consideraciones sobre el g,4,:

e Elo,uny a utilizar en la férmula sera el menor de los siguientes valores:
o 0,35 g, (rotura por traciéon)
o 0,60 g7 (fluencia por tracion)
e Donde exista un concentrador de tensiones se debe reducir el g,4,, €n un 25%.
e Silafalla de la pieza produjera consecuencias serias, se debe reducir un 25%
mas.
Por otro lado, al tener un arbol macizo la relacion d/D es cero y teniendo en cuenta
gue no tenemos esfuerzos axiales, la ecuacién ( 3.4.1) queda de la siguiente manera:

3 32 2
De > « [(CrMf)" + (CoM,)?
TTO0gam

(3.4.2)
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Comenzamos por calcular cuél de los g,4,, €s el menor para el arbol primario:

Siendo:
« 0, =|—=]> 0350, =035+150977 || = 5284
. of= [mmz] - 0,60 o7 = 0,60 * 1103,16 [mljnz] = 661,9 [m’;’nz

De lo anteriormente calculado se desprende que el 0,350, < 0,600, es el menor de los
dos, por lo que 6,4y, = 0,350, = 528,4[

N

mm

Los coeficientes Cr y C; se obtienen de la siguiente tabla:

Tabla 3.4.1 — Coeficiente de carga

Carga Constante o. Subita Fon choques Sub.ita con choques
gradualmente aplicada ligeros importantes
cf 1,2a15 1,5a2 2a3
Ct lal,2 1,2a15 1,5a3

De la Tabla 3.4.1 se desprende, teniendo en cuenta las mismas consideraciones
gue con los engranajes (choques ligeros), los siguientes coeficientes:

L Cf =2

e (=15

Por ultimo, antes de pasar al calculo particular para cada cambio falta determinar
el momento torsor que sera el mismo para todos los cambios, debido a que el arbol
primario transmite directamente el momento proveniente del motor (No ocurrira lo
mismo cuando analicemos al arbol secundario). Para ello partiremos de la expresion

( 3.3.19), utilizada para el célculo de cada una de las fuerzas actuantes sobre los
engranajes:

(3.4.3)

N
=[]

n *

F, = 716200 =

Siendo:

716200 constante para pasar de [CVmin/cm] a [N]
N la potencia de la transmision, [CV].

n la velocidad de giro del pifién, [rpm].

R el radio primitivo del piiion, [cm)].

De la expresion anterior sabemos que el momento torsor sera:

N N (3.4.4)
M; =F,*R = 716200 * - [Nem] = 7162000 * Py [Nmm]

(3.45)

)

278,26
M, = 7162000~ [Nmm] = 306599,71[Nmm]

Con la obtencion de los valores de la ecuacion ( 3.4.5 ) procedemos a calcular el
didmetro equivalente para cada uno de los arboles.
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3.4.1.1 Arbol primario

Comenzamos por realizar el esquema del arbol con las dimensiones indicadas
en la Tabla 3.3.25 —Caracteristicas de los engranajes, ya que los engranajes de
primera y segunda son solidarios al mismo.

Figura 3.4.1 — Esquema Arbol primario

Cabe aclarar que las dimensiones del arbol fueron relevadas y luego dibujadas
mediante el programa Inventor a partir del arbol original con la salvedad antes
mencionada de incorporar los engranajes de primera y segunda disefiados para el
caso en estudio.

A continuacion, se presenta el esquema del arbol primario con sus
dimensiones.
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Verificacion de arbol primario

Para llevar a cabo la verificacion del arbol primario resta obtener los My para
cada una de las relaciones.

La obtencién de los mismos se desarrolla en el ANEXO 3 (8.4.1 Arbol Primario)
donde se desprende la siguiente tabla:

Tabla 3.4.2 — Momentos flectores (maximo)

Primera 259672
Segunda 528179
Tercera 468277
Cuarta 219841
Quinta 170497

A continuacion, con la totalidad de los datos, determinaremos el De para para
una de las marchas utilizando la expresion ( 3.4.2):

Tabla 3.4.3 — Diametro exterior del sélido de igual resistencia

Primera 528,4 2,00 259672 1,50| 306599,71 23,74
Segunda 528,4 2,00 528179 1,50| 306599,71 28,11
Tercera 528,4 2,00 468277 1,50| 306599,71 27,19
Cuarta 528,4 2,00 219841 1,50| 306599,71 23,06
Quinta 528,4 2,00 170497 1,50| 306599,71 22,26

Con la obtencion de cada uno de los didmetros exteriores procedemos a
compararlo con los distintos didmetros que posee el arbol (Da), los mismo se
desprende de la Figura 3.4.2, despreciando los diametros mayores a 28,11 ya que
damos por sentado que verifican.

Tabla 3.4.4 — Comparacion de Diametro exterior con el Diametro del arbol

Punto 1 2 3 4 5 6 7 8
Da, [mm] | 24,60 | 24,75 | 24,80 | 23,80 | 27,00 | 25,00 | 20,00 | 19,15
De [mm] Verifica si: De < Da

23,74 Sl Sl Sl Sl Sl SI NO | NO

28,11 NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO
27,19 NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO
23,06 Sl Sl Sl Sl Sl Sl NO | NO
22,26 Sl Sl Sl Sl Sl Sl NO | NO

Antes de continuar con el analisis de lo que sucede para cada una de las
relaciones, hay que tener en cuenta de que los My y M, estan calculados para un
punto en particular, mas precisamente donde es aplicada la fuerza. Por tal motivo,
analizaremos los casos de la (Tabla 3.4.4 — Comparacion de Diametro exterior con el
Diametro del arbol) en donde la desigualdad De < Da no se verifica.
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Figura 3.4.3 — Puntos a analizar en el arbol primario

Vamos a comenzar por analizar los puntos 1 al 6 (ver Figura 3.4.3) de la relacion
de tercera. Para ello sabemos que el My para la totalidad de los puntos que no

verifican es de 300000 [Nmm] (siendo conservadores), esto se desprende de la Figura
8.4.21 del ANEXO 3 — MEMORIA DE CALCULO. Ademas, tenemos un M, igual a
0 [Nmm] para los puntos 1, 2, 3y 4 obteniendo como resultado los siguientes De:

Tabla 3.4.5 — Diametro exterior del sélido de igual resistencia

\ & < |

Tercera (1,2,3,4) 528,4 2,00 300000 1,50 0 22,62
Tercera (5,6) 528,4 2,00 300000 1,50| 306599,71 24,43

Tabla 3.4.6 — Comparacion de Diametro exterior con el Diametro del arbol

Punto 1 2 3 4 5 6
Da, [mm] 24,60 | 24,75 | 24,80 | 23,80 | 27,00 | 25,00
De [mm]

1‘2|3‘4 5‘6 Verifica si: De < Da

22,62 2443 | Sl | S| | S| | S| \ S| | S|

De la Tabla 3.4.6 podemos observar que se verifica que De < Da para la
totalidad de los puntos analizados.

Continuamos el analisis de los puntos 1 al 6 para la relacién de segunda. Este
caso es similar al de tercera, es decir, podemos considerar que el My es de
300000 [Nmm] para la totalidad de los puntos menos el punto 4 para el cual es igual
a450000 [Nmm] (Ver Figura 8.4.14). También, para este caso el M, esigual a 0 [Nm]
para los puntos 1, 2, 3y 4. Asi, obtenemos los siguientes resultados de De:

Tabla 3.4.7 — Didmetro exterior del sélido de igual resistencia

Segunda (1,2,3) 5284 [2,00| 300000 |1,50 0 22,62
Segunda (4) 528,4 |2,00| 450000 |1,50 0 25,89
Segunda (5,6) 528,4 |2,00| 300000 |1,50| 306599,71 24,43
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Tabla 3.4.8 — Comparacion de Diametro exterior con el Diametro del arbol

Punto 1 2 3 4 5 6
Da, [mm] 24,60 | 24,75 | 24,80 | 23,80 | 27,00 | 25,00
De [mm]

Verificasi: De < Da

1/2[3] 4 [s5]6

22,62 |25,89|24,43| SI | sl | Sl | No| SI | sl

Observando la Tabla 3.4.8 notamos que el Unico punto que no verifica es el 4.
Sin embargo, del andlisis de dimensiones de la caja de cambios (ver ANEXO 1 -
TITULO 6.2 ANALISIS DE DIMENSIONES) obtenemos que ese punto en particular se
puede incrementar a 26 [mm]. De esta manera, la Tabla 3.4.4, queda de la siguiente

manera.

Tabla 3.4.9 — Comparacion de Diametro exterior con el Diametro del arbol

Punto 1 2 3 4 5 6 7 8
Da,; [mm] 24,60 | 24,75 | 24,80 | 26,00 | 27,00 | 25,00 | 20,00 | 19,15
De [mm] Verifica si: De < Da
1/2[3] 4 |5]|6|7]|8
23,74 SI SI SI SI SI SI NO NO
22,62 |25,89 24,43 SI SI SI SI SI SI NO NO
22,62 24,43 Sl Sl SI SI SI SI NO | NO
23,06 SI SI SI SI SI SI NO NO
22,26 SI SI SI SI SI SI NO NO

Queda por analizar los puntos 7 y 8 para el cual tomaremos al peor de los casos
de My y M,. Siendo los mismos 65000 [Nmm](Figura 8.4.14) y 306599,71 [Nmm]

respectivamente para la relacién de segunda. Obtenemos asi el siguiente De:

Tabla 3.4.10 — Didmetro exterior del sélido de igual resistencia

Segunda (7,8) 528,4 2,00 65000 1,50 | 306599,71 20,96

Dado que no verifica el De, decidimos al igual que para el punto 4, luego de
realizar el analisis de dimensiones de la caja de cambios (ver ANEXO 1 - TITULO 6.2
ANALISIS DE DIMENSIONES) incrementar el diametro de esas dos secciones y
llevarlas a 22 [mm].

Asi obtenemos la siguiente tabla con la verificacion de la totalidad de las
relaciones.
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Tabla 3.4.11 — Comparacion de Diametro exterior con el Diametro del arbol

De [mm] Verifica si: De < Da
123 4 [5]/6|7]8
23,74 20,96
22,62 |25,89 24,43 | 20,96
22,62 24,43 | 20,96
23,06 20,96
22,26 20,96

Para finalizar con la verificacion del arbol primario presentamos el esquema
general y el esqguema con las dimensiones del mismo:

Figura 3.4.4 — Esquema Arbol primario modificado
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Figura 3.4.5 — Dimensiones &rbol primario modificado
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3.4.1.2 Arbol del pifion

A continuacién, se presenta el esquema general y el esquema con las
dimensiones del arbol secundario. Las dimensiones del mismo fueron tomadas
durante el relevamiento y analisis de la caja de cambios.

Figura 3.4.6 — Esquema Arbol del pifion
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Figura 3.4.7 — Dimensiones arbol del pifion
Verificacién de arbol del pifién

Para llevar a cabo la verificacion del arbol del pifién, seguiremos los mismos
pasos realizados para verificar el arbol primario. Partiremos de la ecuacién ( 3.4.1):

: 32 (3.4.6)

7-’-'O-atdm(]-

wE,D(1 — 22)\’
_14)* (Cfo+ . 3 _> + (CeM,)?
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Donde 4 (d/D) por ser un arbol macizo es cero, pero ahora aparece un esfuerzo
axial, por lo que la expresion ( 3.4.6 ) queda de la siguiente manera:

3 2 3.4.7
32 WE,D ( )
N (Cfo+ - ) + (C,M,)?

De =
TO0gam

Analizaremos cada uno de los términos. Comenzamos con los coeficientes Cr
y C;, los mismos siguen valiendo 2 y 1,5 respectivamente.

El M; no mantiene el valor constante para todas las relaciones como en el caso
del arbol primario y el mismo se halla multiplicando el M,; calculado para el arbol
primario por la relacion de cada cambio:

Tabla 3.4.12 — Momentos torsores (maximo)

Primera 2,33 306599,71 714377,32
Segunda | 1,67 306599,71 512021,52
Tercera | 1,26 306599,71 386315,63
Cuarta 0,90 306599,71 275939,74
Quinta 0,67 306599,71 205421,81

Continuamos con los M, para cada una de las relaciones y puntos del arbol
secundario. La obtencion de los mismos se desarrolla en el ANEXO 3 (8.4.2 Arbol del
Pifion) donde se desprende la siguiente tabla:

Tabla 3.4.13 — Momentos flectores

Da, [mm]| 22 19,28 | 19,65 | 24,6 21,6 25 24,4 | 25,95

Primera 0 0 0 0 0 53300 | 67500 | 240550
Segunda 0 0 0 0 0 65000 | 65400 | 54600
Tercera 0 0 0 0 0 47000 | 55000 | 25000
Cuarta 0 0 0 0 0 14000 | 15500 | 18000
Quinta 0 0 0 2000 |102000|183000| 86000 | 88000

Da, [mm]| 253 | 30,79 | 28,3 | 31,95 | 29,9 | 32,25 | 31,55 | 35,2
Primera | 206000 |202500 | 218500 | 272600 | 344000 | 398000 | 456200 | 516000
Segunda | 167000 | 242000 | 324400 | 452800 | 397000 | 374000 | 364000 | 371000
Tercera 99000 | 144000 | 200000 | 285600 | 365700 | 421000 | 375600 | 344000
Cuarta 42200 | 59700 | 78600 | 108000 | 136000 | 155900 | 175000 | 194500
Quinta 94000 | 99700 | 107900 | 122300 | 138400 | 150000 | 162000 | 175000

Da, [mm]| 355 | 323 | 36,75 | 343 | 37,95 | 37

T
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Primera | 637000 | 703000 | 773000 | 831000 | 880880 | 655000
Segunda | 426000 | 472000 | 530000 | 581600 | 629201 | 467700
Tercera | 330500 | 350000 | 390300 | 435000 | 476004 | 349000
Cuarta 233000 | 252800 | 275000 | 302000 | 341550 | 254000
Quinta 200000 | 213600 | 229000 | 228600 | 251680 | 187000
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4 P - =] A £y 5
? ? =] =] =] =] Q
| | O
‘ ‘ 17.28
—28.38 —= 30.78 3177 t=—22.89 —={=—25.75 —=}=—25.30 —=} 63.03 41.55

Figura 3.4.8 — Puntos a analizar en el &rbol del pifion

Al desconocer el material con el que esta fabricado el arbol secundario, se
consultaron distintas bibliografias en donde se aconseja para la fabricacion de este,
un acero 4340. El material es el mismo que se adopto para fabricar el arbol primario y
todos los engranajes. Al tener un diametro menor a 4” (Ver Tabla 3.3.13 —
Caracteristicas mecanicas del acero 4340) sus propiedades van a ser mejores a la
hora de la verificacion, sin embargo, seremos conservadores y adoptaremos las
mismas que se utilizaron anteriormente, obteniendo el siguiente valor de g 4;,:
| = 52842 ]

mm?

N
mm?

* Gagm = 0350, = 0,35 +1509,77

Para poder llevar a cabo la verificacion del arbol secundario, resta obtener w,
F, y D. Para obtener D se inici6 tomando valores de diametros para cada punto en
particular del arbol original y luego se realizé iteraciones con el valor obtenido (De).

El calculo de las F, para cada una de las relaciones se encuentra desarrollado
en el ANEXO 3 (8.4.2 Arbol del Pifién / Tabla 8.4.3) del cual obtenemos la siguiente
tabla como resumen:

Tabla 3.4.14 — Fuerzas axiales

relaion Fy V]

Primera 9365,34

Segunda 6689,89

Tercera 5061,05

Cuarta 3631,66

Quinta 2675,96

e
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El valor del coeficiente w adopta el siguiente valor:
e w=1/(1-0,00446) si 6 < 100 columna corta
e w=0.6%/(m?nE) si § > 100 columna larga
Siendo:
e o,: Tension de fluencia a compresion

e i: Radio de giro de la seccién considerada
e E: Modulo de elasticidad

e §: Esbeltez del tramo analizado, siendo § = LT’” (para un redondo i = 0,25D)

e L,:Longitud de pandeo, se considera desde el punto donde se aplica la fuerza
hasta el apoyo.

e n: Coeficiente que depende de las condiciones de los apoyos. El mismo se
detalla en la siguiente tabla.

Tabla 3.4.15 — Coeficiente n

n Tipo de apoyo
0,25 Un extremo empotrado y el otro libre
1 Los dos extremos con apoyos simples (articulados)

2 Un extremo empotrado y el otro simple (articulado)

4 Los dos extremos empotrados

Nota: Si los soportes son a rétula (u oscilantes) se los considera como apoyos articulados, pues
existe en cierta manera, posibilidad de que experimenten rotaciones; si son a friccion o con
rodamientos de rodillos cilindricos no pueden experimentar rotaciones en el apoyo, el que se
considera entonces como apoyo de empotramiento.

Para calcular el w, primero, debemos hallar la esbeltez (§), la cual se calcula
con la siguiente férmula:

5 = L_p (3.4.8)
i
Donde:

e L, - Longitud de pandeo. En este caso es la distancia entre los dos
rodamientos (ver Figura 3.4.7). (L, = 186[mm])

e | - Radio de giro. Donde para un redondo i = 0.25D. Para calcularlo se toma
el menor diametro en donde se produce el pandeo. (i = 6.4875[mm]).

Resultando de esta manera:

_ 186[mm] — 28 67 (3.4.9)
~ 6.4875[mm] T’

La esbeltez resulta § < 100, con lo cual utilizaremos la siguiente expresion para
hallar el coeficiente w:
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(3.4.10)

Ya con la obtencién de todos los factores hallamos el De para cada una de las
marchas utilizando la expresion ( 3.4.7 ):

Tabla 3.4.16 — Diametro exterior del solido de igual resistencia

G |

9365,00

1,50

Primera |528,42 2,00 880880 1.14 25,95 714377,32 34.35
Segunda | 528,42 (2,00 629201 1.1416689,89| 31,95 |1,50| 512021,52 30,68
Tercera |528,422,00 476004 1.14|5061,05| 32,25 |1,50| 386315,63 27,95
Cuarta |[528,422,00 341550 1.14|3631,66 | 36,75 |1,50| 275939,74 25,00
Quinta |528,42 2,00 251680 1141267596 | 24,6 |1,50| 205421,81 22,57

Con la obtencion de los didmetros para cada una de las relaciones procedemos
a compararlo con los distintos diametros que posee el arbol (Da,), los mismos los
obtenemos de la Figura 3.4.7 — Dimensiones arbol del pifidn :

Tabla 3.4.17 — Comparacion de Diametro exterior con el Diametro del arbol

Punto 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11

Da, |22,00 19,28 19,65 24,60 21,60 25,00 24,40)|25,95|25,30|30,79 |28,30
De Verifica si: De[mm] < Da,;[mm|

34,35 NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO
30,68 NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO SI NO
27,95 NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO Sl Sl

25,00 NO | NO | NO | NO | NO | NO | NO Sl Sl Sl Sl

22,57 NO | NO | NO SI NO SI SI SI SI SI SI

Punto | 12 13 14 | 15 16 17 18 19 20 21 22

Da, [31,95)29,90 32,25 31,55 35,20 35,50 | 33,00 | 36,75 | 34,30 | 37,95 | 37,00
De Verifica si: De[mm] < Da,[mm|]

34,35 NO | NO | NO | NO SI SI NO SI SI SI SI

30,68 SI NO SI SI Sl SI SI SI SI SI SI

27,95 SI SI SI SI Sl SI SI SI SI SI SI

25,00 Sl Sl Sl Sl Sl Sl Sl Sl Sl Sl Sl

22,57 SI SI SI SI Sl SI SI SI SI SI SI

Como se observa en la Tabla 3.4.17, no se verifica para la totalidad de los
puntos de que De < Da,. Por tal motivo volveremos a calcular nuevamente los De
para cada una de las relaciones con los My (Ver Anexo 3 / 8.4.2 Arbol del Pifion)

o7 "l
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obtenidos en la Tabla 3.4.13 de cada punto en particular, también se tendran en
cuenta las condiciones particulares para cada uno de los mismos.

Tabla 3.4.18 - Comparacion de Diametro exterior con el Diametro del arbol

Verifica si: De[mm] < Da,|[mm]
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
19,65 | 24,60 | 21,60 | 25,00 | 24,40 | 25,95

Verifica si: De[mm] < Da,[mm]
14 15 16 17 18 19 20
32,25 31,55 | 35,20 | 35,50 | 33,00 | 36,75 | 34,30

Enla Tabla 3.4.18 - Comparacion de Didmetro exterior con el Didmetro del arbol
podemos observar que se verifica que De[mm] < Da,|[mm] para la totalidad de los
puntos del arbol del pifion. De esta manera no hace falta redisefiar el mismo y se
podra utilizar para las condiciones planteadas.

3.4.2 Verificacion de los rodamientos

En esta sesién verificaremos que los rodamientos que posee la caja de cambios
en estudio soporten los esfuerzos proporcionados por el nuevo tren de engranajes.
Luego del relevamiento llevado a cabo (Ver 6.3 RELEVAMIENTO DE
RODAMIENTOS) nos centramos en los rodamientos que poseen los arboles primario
y secundario en sus apoyos. Los mismos se resumen en la siguiente tabla:

Tabla 3.4.19 - Datos de los rodamientos de los apoyos de la caja de cambios

1 4 22 | 68 18 NSK 22TMO03 - Figura 6.3.11

Primario 2 13 30 | 45 18 INA F-89711.2 HKI Figura 6.3.12

3 26 25 | 32 20 INA F-50119 HK Figura 6.3.13

. 4 2y7 25 | 64 38 FAG 533370 - Figura 6.3.14
Secundario :

5 20 38 | 76 20,5 INA F-82741 RNU Figura 6.3.15
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Siendo:

e Ubicacion: La posicidén en la que se encuentran dentro de la caja de cambios
(Ver Figura 6.1.2 para el arbol primario y Figura 6.1.3 para el arbol secundario).

e Di: El diametro interior del rodamiento. [mm]

e De: El didametro interior del rodamiento. [mm]

e Ancho: El ancho del rodamiento. [mm]

e (ddigo: El cédigo del rodamiento.

Como no debemos hacer la seleccion de los rodamientos ya que, en principio,
si verifican se utilizaran los originales de la caja de cambios, procedemos a buscar las
caracteristicas proporcionadas por el fabricante para poder realizar la verificacion.

Al no ser rodamientos estandar y su utilizacion es solo para fines especificos,
no logramos encontrar las caracteristicas necesarias para realizar la correspondiente
verificacion. Por este motivo en la siguiente tabla volcamos los datos de rodamientos
de dimensiones con la mayor similitud a los de estudio respetando la marca:

Tabla 3.4.20 - Caracteristicas de los rodamientos con dimensiones similares

Dimensiones o Velocidad Ca’rg-a .Ca’rg-a
[mm] Codigo de giro estatica | dinamica
Di|De| Ancho : [N] [N]
22 | 68 18 22TM03 | 28 | 68 18 T™M3/28 - 14000 26700

30 | 45 18 F-89711.2 | 30 | 42 17 NKS30 13600 31500 26500

25| 32 20 F-50119 | 25| 32 20 HK2520 10200 33000 19900

25| 64 38 533370 | 25|62 | 36,5 30305A 8500 46500 47500

U'I-bUJNI—\‘

38|76 | 20,5 F-82741 |38 |48 20 NK38/20 12000 45000 29000

De la Tabla 3.4.20 se observa que encontramos solo las cargas y velocidad de
giro del rodamiento ndmero 3. Las dimensiones que difieren de los rodamientos en
estudio se encuentran marcadas en naranja. Por otro lado, como se mencion6
anteriormente, utilizaremos los valores de estos para efectuar la verificacion. Dichos
valores se encuentran marcados en gris. Cabe aclarar que para la totalidad de los
rodamientos se buscé tomar los valores mas conservadores.

Ahora procedemos a realizar cada una de las verificaciones, para ello seguimos
la guia proporcionada para cada uno de los rodamientos en la cual se calcula la
duracion de vida nominal. Se encontraron las siguientes ecuaciones:

10° (C)” (3.4.11)

L = —
0~ 60xn \P

(3.4.12)

16666 (C)p
*
P

Lion =

Como se puede observar, la ecuacion ( 3.4.12 ) es mas conservadora, por lo
que utilizaremos esta para realizar la totalidad de las verificaciones.
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e L,on: Duracion de vida nominal, en horas de funcionamiento, alcanzada o
sobrepasada por el 90% de una cantidad suficientemente grande de
rodamientos iguales, antes de que aparezcan los primeros indicios de fatiga en
el material. [hs]

e (: Capacidad de carga dinamica. [N]

e P: Carga dinamica equivalente, para rodamientos radiales y axiales. [N]

e p: Exponente de duracién de vida; para rodamientos de rodillos: p = 10/3 y

para rodamientos a bolas: p = 3

n: Velocidad de funcionamiento. [rpm]

3.4.2.1 Rodamiento trasero del arbol primario (1) - NSK 22TM03
Datos:

e ( =26700[N] (Ver Tabla 3.4.20 - Caracteristicas de los rodamientos con
dimensiones similares)

e P=XxFE+YxF,[N], Dado que en este tipo de rodamientos no son
permisibles las cargas combinadas, este célculo no se puede aplicar. Por tal
motivo:

P = E. = 2490,32 [N] (Ver Tabla 8.4.27 — Maximos Esfuerzos en los apoyos del
arbol primario)

e p = 3; por ser rodamiento de bolas

e n = 7000 [rpm] (Maxima revolucion a la que girara el arbol primario)

Reemplazando todos los datos en la ecuacion ( 3.4.12 ) obtenemos:

(3.4.13)

16666 ( 26700

3
L1on = =500 * 2490,32) = 2934,28 [hs]

3.4.2.2 Rodamiento intermediario del arbol primario (2) - INA F-89711.2
Datos:

e ( =26500[N] (Ver Tabla 3.4.20 - Caracteristicas de los rodamientos con
dimensiones similares)
P=X#*E +Y +F,[N], Como en el caso del rodamiento (1), este tipo de
rodamientos no son permisibles las cargas combinadas, este calculo no se
puede aplicar. Por tal motivo:
P = FE. =17087,03 [N] (Ver Tabla 8.4.27 — Maximos Esfuerzos en los apoyos
del arbol primario)

e p =10/3; por ser rodamiento de rodillos

e n = 7000 [rpm] (Maxima revolucion a la que girara el arbol primario)

Reemplazando todos los datos en la ecuacion ( 3.4.12 ) obtenemos:

10

5 (3.4.14)
) — 10,28 [hs]

i 16666 ( 26500
= ES
10h = 7000  \17087,03

70 "%



€ m

Facultad de Ingenieria

3.4.2.3 Rodamiento de entre la 4° y el diferencial del arbol primario (3) — INA F-50119

Datos:

e ( =19900[N] (Ver Tabla 3.4.20 - Caracteristicas de los rodamientos con
dimensiones similares)

e P=X=x*E +YF,[N], Como en el caso del rodamiento (1) y (2), este célculo
no se puede aplicar. Por tal motivo:
P = F. = 8552,55 [N] (Ver Tabla 8.4.27 — Maximos Esfuerzos en los apoyos del

arbol primario)
e p =10/3; por ser rodamiento de rodillos
e n = 7000 [rpm] (M&xima revolucion a la que girara el arbol primario)

Reemplazando todos los datos en la ecuacion ( 3.4.12 ) obtenemos:

(3.4.15)

16666 ( 19900

1

3

Lion = — 39,74
100 = 77000 8552,55) 39,74 [hs]

3.4.2.4 Rodamientos trasero interno y externo del arbol del pifién (4) — FAG 533370

Datos:

e (C =1,715%47500 = 81462,5 [N] (Ver Tabla 3.4.20 - Caracteristicas de los
rodamientos con dimensiones similares, la cte 1,715 se debe a que son dos
rodamientos de rodillos cénicos de igual tamafio y ejecucion, montados uno
contra el otro)

e P=F +112*Y *F, [N] para F,/F. <e
P=0,67+FE +1,68*Y xF, [N] para F,/F. >e
9365,84 [N]
F/FE =

18832,94 [N]
= 0,4973 [N] (Ver Tabla 8.4.15 - Maximos Esfuerzos en los apoyos del arbol del pifién)

Por otro lado, del manual obtenemos que:
Tabla 3.4.21 — Factores e, Y, YO para rodamiento 30305A

0,3 2 1,1

De esta manera:
F,/JE.>e>P=067*F +168+Y*E,
P = 0,67 * 18832,94 + 1,68 * 2 * 9365,84 > P = 44087,29[N]
e p =10/3; por ser rodamiento de rodillos
n = 10448 [rpm] (M&xima revolucion a la que giraré el arbol del pifidn, cuando
se encuentra funcionando la 5° marcha, relacién: 0,67)

Reemplazando todos los datos en la ecuacion ( 3.4.12 ) obtenemos:
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(3.4.16)

16666 ( 81462,5

1
3
Lon = To478 * 44087,29) = 12,35 [hs]

3.4.2.5 Rodamiento delantero del arbol del pifién (5) — INA F-82741
Datos:

e ( =29000[N] (Ver Tabla 3.4.20 - Caracteristicas de los rodamientos con
dimensiones similares)

e P=Xx*xFE+YxF,[N], Como en el caso del rodamiento (1), (2) y (3), este
calculo no se puede aplicar. Por tal motivo:
P = F. = 39242,37 [N] (Ver Tabla 8.4.15 — Maximos Esfuerzos en los apoyos
del arbol del pifion)

e p =10/3; por ser rodamiento de rodillos

e n = 10448 [rpm] (Por ser el arbol del pifibn como en el caso anterior)

Reemplazando todos los datos en la ecuacion ( 3.4.12 ) obtenemos:

10

2 (3.4.17)
) — 0,58 [hs]

L 16666 ( 29000
= E S
10h ™ 10448 \39242,37

En la siguiente tabla se encuentra el resumen de la duracién de cada uno de
los rodamientos, la misma se expreso para cada caso en meses de funcionamiento,
recordando que por prevencion los rodamientos se reemplazaran cada 6 meses de
uso. Para realizar el célculo del pasaje a duracién en meses se tuvo en cuenta:

e Cantidad de fechas al mes: 4
e Cantidad de picadas por fecha: 10
e Duracion de la picada: 8 [s]

Lion * 3600[s]
(4 *10 * 8)[s/mes]

(3.4.18)

Duracion = = 11,25 * Ly, [meses]

Tabla 3.4.22 — Duracién en meses de los rodamientos

1| 22TMO03 | 2934,28 33010,65
2 |F-89711.2 10,28 115,65
3 | F-50119 39,74 447,07
4 | 533370 12,35 138,93
5 | F-82741 0,58 6,52

Si bien la totalidad de los rodamientos alcanzan la vida util esperada, cabe
realizar las siguientes aclaraciones:
72 "4y
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e Para alguno de los casos, los rodamientos similares seleccionados poseen
dimensiones de hasta un 36% menor como en el caso del rodamiento 5.

e Se supuso que durante la totalidad del tiempo el motor se encuentra a
7000/10448 rpm cosa que en la practica no sucede. De hecho, durante las
competencias el vehiculo no utilizara la 5ta marcha.

e Al igual que en las revoluciones, lo mismo sucede con la carga de la fuerza,
durante todo el tiempo se supuso que siempre esta la peor carga, cosa que en
la préctica la caja de cambios es sometida a diferentes cargas, siendo la
maxima aplicada durante un corto periodo del tiempo.

En resumen, dicho lo anterior, se realiz6 una verificacion de rodamientos muy
conservadora, por lo que no hara falta reemplazar ningin rodamiento y los mismos
estaran preparados para soportar los nuevos esfuerzos a los que se someteran.
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3.5 METODO DE FABRICACION

Existen diversos procesos y procedimientos para la fabricacion de los
componentes de una caja de cambios. Si nos enfocamos puntualmente en los
engranajes, algunos de los mismos se encuentran descriptos en el apartado 7.5.4
Generacion de engranajes.

En esta sesidn describiremos como se realizar4 la fabricacibn de los
componentes que debemos redisefiar de la caja de cambios. Recordemos que los
mismos son: el arbol primario y 8 engranajes (uno de 1°, uno de 2° y dos de 3°, 4°y
5).

3.5.1 Seleccion del método para la fabricacion del arbol primario

Comenzamos quizas por el componente mas complejo de fabricar, el mismo
recibié dos modificaciones; por un lado, se le incrementaron dos de las secciones para
gue pueda soportar los esfuerzos proporcionados por el nuevo tren de engranajes y
por el otro se le deberan tallar los engranajes de 1° y 2° que son solidarios al mismo.

Para la fabricacién de este, se comenzara por mecanizar la totalidad de las
dimensiones con un torno salvo el tallado de los dientes. El mismo se realizara
mediante fresado con fresa de moddulo. Este método habitualmente se ejecuta
mediante una fresa convencional, pero también es posible adaptarlo a un CNC
(Control numérico computarizado). Si bien para la primera etapa de fabricacion basta
con planos convencionales, en caso de utilizar el CNC para la segunda etapa, se
requerira hacer un programa (puede ser mediante CAD/CAM) que utilizard como
punto de partida los esquemas dibujados para la confeccion de los planos. Para
aclarar, CAD/CAM es una tecnologia que se utiliza para la creacion de programas
para ejecutar mediante el CNC, béasicamente transforma a un cdédigo que sea
compatible lo que se quiere llevar a cabo. Por dltimo, se investigaron nuevos métodos
de tallado de dientes, pero el inciso 8 de la NORMA (Ver 3.3.2 Consideraciones para
la utilizacién de la NORMA) limita los métodos de tallado a utilizar, por tal motivo se
selecciona un método convencional.

3.5.2 Seleccion del método para la fabricacion de los engranajes

Al igual que el arbol primario, utilizaremos los mismos pasos para llevar a cabo
la fabricacion de los engranajes. Se comenzara por darle la forma mediante un torno
y finalizar el tallado de los dientes mediante fresado con fresa de modulo.

Hay que hacer una salvedad para los engranajes de 3°, 4° y 5° del arbol
primario y los de 1° y 2° del arbol secundario. El engranaje de 5° contiene parte del
sistema de acople sincronizado (Ver Figura 6.1.32 - Engranajes de 5°, conductor y
conducido. (Vista general)) y el resto de los engranajes contienen los dientes del
sistema de sincronizado (Ver Figura 6.1.22 - Engranaje conducido 1°. (Vista general),
Figura 6.1.23 - Engranaje conducido 2°. (Vista general), Figura 6.1.27 - Engranajes de
3°, conductor y conducido. (Vista general) y Figura 6.1.28 - Engranajes de 4°,
conductor y conducido. (Vista general)). Para el caso del engranaje de 5° solo hay que
relevar esta parte y mecanizarla durante la primera etapa. Para los engranajes de 1°,
2°, 3° y 4° esto no es posible debido a que el sistema de dientes de sincronizado al
estar tan cerca de los dientes del engranaje no te permite el correcto tallado. Por este
motivo, se propone hacer para estos casos el engranaje en dos partes, por un lado,
una parte del nucleo del engranaje con los dientes y por el otro los dientes del
sincronizado. Esta Ultima parte no seran representadas en los planos que
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confeccionamos debido a que no relevamos el dentado del sincronizado. Dicho
relevamiento se puede llevar a cabo con la utilizacion de un Brazo FARO (Ver Figura
3.5.1 — Brazo FARO), el mismo permite realizar metrologia y analisis dimensional 3D,
inspecciones, verificaciones de piezas e ingenieria inversa de forma r4pida y sencilla,
tanto por contacto como por escaner laser 3D.

Figura 3.5.1 — Brazo FARO

3.5.3 Confeccién de planos para la fabricacion

Los planos de fabricacion del arbol primario como el de la totalidad de los
engranajes se desprendieron de los esquemas que se encuentran a continuacion:

Figura 3.5.2 — Esquema del &rbol primario
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Figura 3.5.3 — Esquema de engranaje conducido de 1°

Figura 3.5.4 — Esquema de engranaje conducido de 2°

Figura 3.5.5 — Esquema de engranaje conductor de 3°
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Figura 3.5.6 — Esquema de engranaje conducido de 3°

Figura 3.5.7 — Esquema de engranaje conductor de 4°

Figura 3.5.8 — Esquema de engranaje conducido de 4°
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Figura 3.5.9 — Esquema de engranaje conductor de 5°

Figura 3.5.10 — Esquema de engranaje conducido de 5°

Como antes mencionamos, con los esquemas anteriores se llevo a cabo la
confeccion de los planos que se visualizan en el ANEXO 6, los mismos se realizaron
mediante la utilizacion del programa Inventor.
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4 CONCLUSIONES

Se lograron obtener resultados que se pueden aplicar a las condiciones
planteadas, cumpliendo con los objetivos mencionados al comienzo del trabajo,
desarrollando un tren de engranajes que se adapta a los esfuerzos proporcionados
por la nueva potencia del motor. Cabe mencionar que al comienzo del proyecto no se
encontré un meétodo de fabricacion de engranajes para cajas de cambios ni de
competicion, teniendo que realizar las verificaciones con la utilizacion de una NORMA,
siendo ésta la primera dificultad que tuvimos debido a que las NORMAS no estan
creadas especificamente para la verificacion de engranajes de cajas de cambios,
teniendo que adaptarla a nuestras condiciones. Entrando un poco mas en tema de lo
que son las transmisiones para autos de competicion, los fabricantes se limitan a
ofrecer transmisiones con una cantidad finita de relaciones que soporten una potencia
determinada dando la informacibn minima de cdémo estdn desarrollados y
garantizando el correcto funcionamiento. A diferencia de la metodologia utilizada en
este trabajo para el calculo de los engranajes, cada fabricante desarrolla los mismos
con la ayuda de bancos de prueba propios (autos de competicion) y en base a prueba
y error logran desarrollar un producto final éptimo. Dicho esto, al no tener la posibilidad
de probar nuestro desarrollo, los resultados adquiridos estan sujetos a pruebas y
posibles mejoras, no son los definitivos. Por otro lado, los antecedentes investigados
sobre la fabricacion de engranajes para cajas de cambios no llegaban a resultados
aplicables a la realidad, es decir, lograban resultados que en la practica no son
posibles de fabricar principalmente por las dimensiones.

Metiéndonos un poco mas en lo que es la transmision del vehiculo, notamos
que hay posibilidades de mejoras y redisefio en la totalidad del resto de los
componentes que conforman la transmision, entre los cuales podemos mencionar al
diferencial, los palieres y sistemas de acoples de los engranajes. Estos Ultimos, si
bien, como mencionamos a lo largo del proyecto estan sobrados para las prestaciones
establecidas, pueden llegar a mejorarse pensando en futuros aumentos de potencia
del motor.

En cuanto a la fabricacion de los engranajes, cabe aclarar que una vez
mecanizados se realizara el tratamiento de templado y revenido para lograr la dureza
y resistencia requerida para las condiciones de funcionamiento. Luego de haber sido
realizado el tratamiento térmico es recomendable realizar un rectificado para lograr
una terminacién de mayor precisién, ya que el tratamiento genera pequefias
deformaciones que alteran la precision del perfil del diente. Este analisis no forma
parte del alcance de este trabajo, ya que es un proceso muy minucioso que requiere
amplio conocimiento y es recomendable que sea desarrollado por un especialista en
el tema.

Para ejecutar el proyecto y llevarlo a cabo se utilizaron e integraron las
herramientas adquiridas durante la cursada de Ingenieria y lo mas importante es que
se aplicé en una problematica real.
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6 ANEXO 1 - ANALISIS CAJA DE CAMBIOS

6.1 DESERME CAJA DE CAMBIOS

El desarme y relevamiento de las partes de la presente caja de cambios ha sido
realizado con el apoyo del manual de ‘Reparacion y ajustes de automoviles, vw GOL’
3ta edicidn, escrito por Gabriel Ferrer, y publicado por la Editorial Cosmopolita.

Del manual anteriormente mencionado se han tomadas algunas de las
ilustraciones que estan presentes en este anexo.

A continuacion, se muestra un esquema de un corte de la caja de velocidades,
en la que se puede apreciar cOmo sus principales componentes se encuentran
distribuidos en su interior.

Marcha atrés Engrancje de
la marcha atras  Carcasa de ——

12 velocidad la transmisién

59 velocidad 3¢ velocidad

Arbol primario

2° velocidad  4? velocidad Arbol del pifién

Figura 6.1.1 — Esquema de la caja de velocidades.

En la Figura 6.1.1 — Esquema de la caja de velocidades., se observa que los
elementos que conforman la caja de velocidades estan contenidos en tres carcasas.
La carcaza de la izquierda contiene las varillas selectoras de las horquillas y los
engranajes y sincronizados de 5% marcha, la carcasa que se encuentra en el medio
contiene al resto de los engranajes y sincronizados, y la carcasa de la derecha
contiene al sistema diferencial y la directa, la cual se acopla al embrague del
automovil.

De ahora en adelante se entiende por engranaje conductor al engranaje que
se encuentre sobre el arbol primario, y por engranaje conducido al que se encuentre
sobre el arbol del pifidn.

A continuacion, se muestran los despieces de los arboles de la caja de
velocidades y se identifica cada uno de sus elementos.
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Aplicar adhesivos traba
baja viscosidad.

25

15
13

14

12

Figura 6.1.2 — Despiece del &rbol primario

Donde:

uhoOdE

Tapa de rodamiento trasero

Deflector de aceite

Anillo de traba

Rodamiento trasero del arbol primario

Carcasa de la caja de la palanca selectora de las horquillas
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Cuerpo del sincronizado de la 5% velocidad

Anillo sincronizador de la 5% velocidad

Engranaje de 5% velocidad y sincronizador
Rodamiento de agujas del engranaje de 5% velocidad
10 Anillo interno del rodamiento de agujas de la 5% velocidad
11.Arandela de apoyo

12. Anillo de traba

13.Rodamiento intermediario

14.Carcasa de la caja de cambios

15. Pista interior del rodamiento intermediario

16. Anillo de traba dentado

17.Engranaje de la 4ta velocidad

18. Anillo sincronizador de la 4ta velocidad
19.Rodamiento de agujas del engranaje de 4ta velocidad
20. Anillo de traba

21.Sincronizador de 3era y 4ta

22.Anillo sincronizador de 3era

23.Engranaje de 3era velocidad

24.Rodamiento de agujas del engranaje de 3era velocidad
25. Arbol primario

26.Rodamiento de agujas del arbol primario.

©oNO

Arbol del pifion:
Ver Figura 6.1.3 de la pagina siguiente

Engranaje de 5ta velocidad

Rodamiento trasero externo del arbol del pifién

Brida de retencion del rodamiento

Pista externa del rodamiento trasero

Espesor de ajuste S3

Carcasa de la caja de cambios

Rodamiento trasero interno del arbol del pifion
Engranaje de la lera velocidad

Rodamiento de agujas del engranaje de lera velocidad
10 Anillo interno del rodamiento de agujas del engranaje de la lera velocidad
11. Anillo sincronizador de la lera velocidad
12.Sincronizador de leray 2da

13. Anillo sincronizador de la 2da velocidad

14.Engranaje de la 2da velocidad

15.Rodamiento de agujas del engranaje de la 2da velocidad
16. Anillo de retencion

17.Engranaje de la 3era velocidad

18. Anillo de retencion

19.Engranaje de 4ta velocidad

20.Rodamiento delantero del arbol del pifidn

21.Arbol del pifion

22.Perno cilindrico

23.Pista externa del rodamiento delantero del arbol del pifion
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Figura 6.1.3 — Despiece del arbol del pifion
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Fotos del proceso de desarme de la caja de cambios

Las siguientes fotos fueron tomadas al momento de desarmar la caja de
cambios, y en ellas se puede apreciar cada uno de las elementos nombrados
anteriormente.

X<
=

' Figura 6.1.5 -Eaja de cambios. (Vlsta lado lateral derecho)
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3

= ot

Figura 6.1.6 - Caja de cambios. (Vista lado derecho-latcie‘ral—traser'a)

3

Figura 6.1.7 - C

AR

. A

aja de cafnbios. (Vista Iaao superior)
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- ~, .l
Figura 6.1.8 - 5ta marcha. (Vista lado izquierdo superior)

LATIRER R e

Figura 6.1.9 — Carcasa delantera (Vista lado izquierdo lateral)
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Figura 6.1.11 - Caja de cambios sin carcasa delantera. (Vista lado lateral defei:ho-frontél)
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Figura 6.1.13 — Arbol del pifion y primario en posicion de trabajo. (Vista general)
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FTgura 6.1.14 - Arbol del pifién con engranajes y rodamientos. (Vista general)

Figura 6.1.15 - Arbol del pifion con rodamientos. (Vista general)
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Figura 6.1.18 - Arbol primario y engranajes de 1°, 2° y reversa. (Vista general)
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Figura 6.1.21 - Sincronizado 1° y 2°. (Vista en explosion general)
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Figura 6.1.23 - Engranaje conducido 2°. (Vista general)
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Figura 6.1.25 - Engranajes 3°y 4°. (Vista general)
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Figura 6.1.26 - Engranajes 3° y 4°. (Vista en explosion general)

Figura 6.1.27\- Engranajes de 3°, conductor y conducido. (Vista general)
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Figura 6.1.29 - Sincronizado 3° y 4°. (Vista en explosion general)
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Figura 6.1.30 - Engranajes de 5°. (Vista general)

Figura 6.1.31 - Engranajes y sincronizado 5°. (Vista en explosion general)

99%



g ™

UnMivERSIDAD N ACONAL

SEA e PLatA Facultad de Ingenieria

Figura 6.1.32 - Engranajes de 5°, conductor y conducido. (Vista general)

6.2 ANALISIS DE DIMENSIONES

En la presente seccion se realizara el relevamiento de las dimensiones internas
de la caja de cambios, y de esta manera determinar qué tan ancho puede ser cada
engranaje y si sus respectivos diametros exteriores no interfieren con ninguna de las
partes.

Para el dimensionamiento de los engranajes, ademas de la limitante que
genera la carcasa, hay que tener en cuenta el espacio ocupado por el sistema de los
sincronizados, ya que para que estos funcionen correctamente deben tener el
suficiente espacio para desplazarse y acoplarse de manera correcta.

Todas las medidas nombradas a continuacion han sido tomadas teniendo como
referencia a los engranajes originales de la caja de cambios.

Engranajes de primera:

En la Figura 6.2.1 se puede apreciar el engranaje de primera del arbol del pifidn
(engranaje conducido). Este engranaje no puede ser ensanchado hacia la izquierda,
ya que se encuentra la brida de retencién del rodamiento cénico, el mismo esta a solo
1,25 [mm] del engranaje. En cambio, si es posible agrandar hacia la derecha, ya que
la distancia del engranaje original al manguito sincronizador (estando éste acoplado
para hacer funcionar la primera marcha) es de 4 [mm]. Ademas, se puede aumentar
el ancho del engranaje en 1,1[mm] adicionales si se tornea el manguito sincronizador
de 182y 292 pudiéndose lograr (si se lo requiere) un incremento total de 5,1 [mm].
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Figura 6.2.2 — Arbol del pifién dentro de la carcasa.
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De la Figura 6.2.2 se observa que el radio exterior del engranaje conducido de
primera puede incrementarse en 2,5 [mm], siendo posible de este modo un diametro
maximo para este engranaje de 108,2 [mm].

En cuanto al engranaje conductor de primera (el que se encuentra en el arbol
primario) puede ser ensanchado hacia la derecha 2,8 [mm], y si se tornea el manguito
sincronizador de 12 y 29 puede incrementarse en 1,1[mm] més. Por otro lado, es
posible ensancharlo hacia la izquierda un total de 7,5 [mm)] si se rebaja la pista interior
del rodamiento intermediario (Figura 6.1.2 — Despiece del arbol primario). El diametro
maximo que puede alcanzar el engranaje conductor es de 48 [mm], esto se puede
lograr si se rebaja unos 3 [mm] la brida de retencion del rodamiento conico. Ver Figura
6.2.3 y Figura 6.2.4.

TN R

1

Figura 6.2.3 — Engranaje de primera conductor y conducido
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Figura 6.2.4 — Arbol primario dentro de la carcasa

Engranajes de segunda:

En las figuras Figura 6.2.5 y Figura 6.2.6 se ve al arbol del pifion dentro de la
carcasa, y el manguito sincronizador de 1@ y 29 se encuentra desplazado para
accionar la segunda marcha. El espacio que hay entre el engranaje de segunda
conducido y el manguito sincronizador es todo lo que es posible ensanchar el
engranaje en esa direccion. Este espacio es de unos 2,55 [mm]. En la otra direccion
también es posible aumentar su ancho, pero esto depende del engranaje de tercera,
ya que este se encuentra a su lado.

En las imagenes anteriormente mencionadas, también se puede ver el
engranaje corredizo de marcha atras. Este se encuentra en posicién desacoplado, por
lo que es lo mas cerca que puede estar de los engranajes de segunda. Se puede
apreciar que este engranaje no estd mas cerca de lo que esta el manguito
sincronizador, por lo cual no sera una limitante.

Entre el engranaje de segunda conducido y la carcasa hay una distancia
minima de 9 [mm], por lo que el engranaje puede alcanzar sin causar interferencia con
la carcasa un diametro maximo de 109 [mm].
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Figura 6.2.5 — Engranaje de segunda engranado (vista 1)

Figura 6.2.6 — Engranaje de segunda engranado (vista 2)
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En la Figura 6.2.7 se puede ver a los dos arboles con sus respectivos
engranajes de segunda alineados es su posicion normal de trabajo. El engranaje
conductor de segunda (el tallado en el arbol primario) puede ensancharse hacia la
izquierda tanto como su par conducido, para no interferir con el manguito sincronizador
ni con la carcasa. Este se encuentra literalmente apoyado contra el engranaje
conductor de tercera por lo que mas adelante se vera cuanto puede ser ensanchado
hacia esa direccion.

En la Figura 6.2.8 se puede ver al arbol primario dentro de la carcasa. A partir
de esta imagen se determina que la distancia minima del engranaje a la carcasa es
de 4 [mm], por lo que es posible instalar un engranaje de segunda (conductor) de unos
57,1 [mm] de diametro exterior como maximo.

aunmamnanEnTEE,

Figura 6.2.7 — Arboles enfrentados en los engranajes de 2%y 372
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Figura 6.2.8 — Arbol primario dentro de la carcasa (vista eng. 292 y 3¢ conductores)

Engranajes de tercera:

El engranaje de tercera conductor es posible ensancharlo hacia el lado que se
encuentra el sistema sincronizador de 3®@ y 4% yna distancia de 4,2 [mm] (medida
tomada con el maguito sincronizador desplazado para hacer engranar la 3°?2, ver
Figura 6.2.9). La distancia mas cercana de este engranaje a la carcasa es de unos
15 [mm], lo cual permite que el engranaje de tercera conductor pueda alcanzar un
didmetro exterior maximo de 92 [mm] sin interferir con la carcasa. (Ver Figura 6.2.8)

Figura 6.2.9 — Manguito sincronizador desplazado para acoplar la 3¢
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El engranaje de tercera conducido, al igual que el conductor, se puede
ensanchar hacia la derecha hasta el manguito sincronizador (ver Figura 6.2.7).

El diametro externo maximo que puede alcanzar el engranaje de tercera

conducido sin interferir con la carcasa es de 113,2 [mm] (ver Figura 6.2.5 y Figura
6.2.6)

Engranajes de cuarta:

Figura 6.2.10 — Arboles enfrentados en los engranajes de 4t

En la Figura 6.2.10 se pueden ver a los dos engranajes de cuarta velocidad en
su posicion de trabajo. La variable que limita ensanchar los engranajes hacia la
izquierda es el sistema sincronizador de 3@ y 4% (ver Figura 6.2.11), por lo cual es
posible ensancha hacia la izquierda el engranaje conductor unos 3.2[mm] y el
engranaje conducido unos 3.85[mm)].

Lo que limita ensanchar los engranajes hacia la derecha es el rodamiento que
se encuentra a un lado del engranaje conducido (en el arbol del pifién). Por tal motivo,
el engranaje conducido no es posible ensancharlo, pero si el engranaje conductor en
unos 1,05 [mm] hacia la derecha.
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Figura 6.2.11 — Manguito sincronizador desplazado para acoplar la 4

El engranaje conductor puede aumentar su radio unos 10 [mm] sin interferir con
la carcasa, y el conducido unos 20 [mm]. Por lo tanto, el didmetro exterior maximo
posible para los engranajes es de 92 [mm] para el conductor y de 106,2 [mm] para el
conducido. (Ver Figura 6.2.12)

Figura 6.2.12 — Engranajes de 4t dentro de la carcasa (izquierda: conducido - derecha: conductor)
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Engranajes de quinta:

Los engranajes de quinta velocidad tienen la particularidad de encontrarse
apartados del resto de los engranajes. Estos se encuentran en la cola de la caja, y
comparten el lugar con las varillas selectoras de las horquillas.

El engranaje conductor no puede ser ensanchado para el lado de la carcasa ya
gue se encuentra muy cerca de ella y de sus componentes, y es necesario dejar un
espacio para permitir una correcta lubricacién de los rodamientos de los arboles. El
engranaje conducido es posible ensancharlo 2 [mm] hacia la carcasa sin interferir en
el correcto funcionamiento. Es posible ensanchar ambos engranajes en la otra
direccion (hacia donde se encuentra el sistema sincronizador), pero no mas de 5 [mm]
el engranaje conductor (para permitir una correcta lubricacion de sus rodamientos) y
no mas de 3 [mm] el conducido (para permitir que enrosque correctamente la tuerca
del arbol del pifion). Ver Figura 6.2.13.

La menor distancia radial del engranaje conductor a la carcasa es de 7 [mm] y
la del conducido es de 10 [mm]. Con lo cual el engranaje conductor puede tener, como
maximo, un diametro exterior de 93,2 [mm], y el conducido un diametro de 79,8 [mm].

-

-

Figura 6.2.13 — Engranajes de 5% armados en la cola de la caja de cambios
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Arbol primario

Como el arbol primario cuenta con los engranajes de primera y segunda
solidarios a é€l, es necesario disefiarlo completo. Por lo cual se analizara que tanto se
pueden modificar sus dimensiones sin interferir en el funcionamiento de la caja.

A continuacion, se puede ver un esquema del arbol primario original con sus
respectivas medidas.

@ 21,95
@ 24,75
@ 24,80
£ |
@ 23,80

@ 19,15
@ 15,00
‘{IS

p—{]
@ 25,00
—{]
@ 20,00

10,20 15,75 10,00 20
. -

= -
50,30 |[31,95(20,35 [ 37,60 | 20,30 25,0026,20 25,00 175,75 40,00 25,00
1 | s B s B S T e
570,90

i o —

20,65 32,65
i

Figura 6.2.14 — Arbol primario original (unidades en mm)

En las secciones (1), 3, (7) y @0 se encuentran los vinculos (rodamientos y
buje) que sostienen al arbol. Como en primera instancia se mantendran los mismos
rodamientos y buje, los diametros del arbol en estos puntos se mantendran iguales.

En el punto (2) se encuentra el anillo interno del rodamiento de agujas de la 5ta
velocidad (ver Figura 6.1.2). Para conservar el anillo, se mantendra el didmetro original
en el nuevo disefio. Algo similar sucede en los puntos (5) y (6) en donde se encuentran
los rodamientos de agujas de los engranajes de tercera y cuarta que, para conservar
los mismos rodamientos, ademas de mantener los diametros, la seccion (5) debe tener
un ancho minimo de 20.3[mm] y la (6) de 26.2[mm].

La seccion (4) se encuentra a ambos lados del engranaje de marcha atras.
Sobre esta seccién no hay ningun elemento instalado. La Unica limitante que impide
el incremento del didmetro es el didmetro interno del engranaje de marcha atras, ya
gue si se excede ese diametro los dientes del engranaje intermedio (ver Figura 6.2.4
y Figura 6.2.8) pueden interferir con el arbol. Por tal motivo el didmetro maximo que
puede alcanzar esta seccion es de 26[mm].

La seccion (8) forma parte de la directa, y sobre ella se encuentra el retén que
sella el interior de la caja. El diametro maximo al que se puede incrementar esta
seccion es de unos 25[mm], ya que este es el diametro interno del rodamiento que se
encuentra en la seccién (7), y si se excediera no seria posible el ensamblaje de la
caja. Para poder incrementar el didmetro de esta seccidn es necesario que existan
retenes de reposicion comercial para dicho diametro. El diametro de alojamiento del
retén es de unos 35[mm]. Teniendo en cuenta esta medida es posible conseguir
retenes para diametro de eje de 21[mm], 21.8[mm], 22[mm], 23[mm], 24[mm], 25[mm]
y 27[mm] (ver catalogo SAV en http://retensav.com.ar).

La seccion (9) puede aumentar su diametro tanto como la (8) sin interferir con
ninguna de las partes.

Los estriados para vincular los sincronizados de 5ta y de 3ra y 4ta seran iguales
a los existentes, ya que se conservaran los sistemas de sincronizados originales. El
estriado donde se acopla el disco de embruje también sera igual al original.
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Limitaciones

Analizando toda la informacion relevada anteriormente se realizé un esquema
de los arboles y engranajes originales que componen la caja de cambio. En él se
indican cada uno de los limites que presenta la caja, los cuales restringen el tamafio
de los engranajes. Los principales elementos que causan estas limitaciones son la
carcasa, los sincronizados, los rodamientos y también los engranajes entre si.

_Ancho maximo posible para los nuevos engranajes -,
e o, ®

|
| I ~

o | i ™

S
- 30,65[mm] 18, 4[mm] 17,75[mm] 18[mm]
l I ; Lugar de
| 1 7 B[ml ] | ' desplazamiento del
| ] il | | manguito sincronizador
| | | | de 3"y 4*
| : | | i 5 I
| | | | | I
I I i I i | |
|| | | | i
| - | | | |
i |
| ! | | |
| | | ! |
| | | : |
| | | | |
: | | | |
T l—J—.‘
o 5 | | I
| “ o | !
'E‘ 1 \ Ejes con
= I —— | I engranajes
= | | | originales
| |
@ | T —
|
|
ly
1 |
I |
i |
| |
|
|
|
|
|
i
| ! - !
| ! ] | : )
—— Lugar de I : J
’ “desplazamienio del 1 J Par de
‘ R S Par de engranajes
szncron:zzﬂﬂal de 1%y Parde engranajes de 47
Par de engranajes  de 3"
engranajes de 2*
de 12

Figura 6.2.15 — Limitaciones para los engranajes de 1¢a, 2da 3era y gta

En la Figura 6.2.15 se encuentran representados los engranajes de 1°?, 29
3¢ray 4% | as lineas rojas representan el lugar que ocupan los sincronizados en todo
su recorrido y las naranjas el espacio que ocupa el engranaje corredizo de reversa
cuando se desplaza. Las lineas punteadas de color gris representan a los limites de
la carcasa. En la imagen se puede ver los anchos maximos permitidos para cada
engranaje.

En la Figura 6.2.16 se encuentran representados los engranajes de 5% con sus
respectivas limitaciones.
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Manguito __22 [m m]

sincronizador de 5*

65 [mm]

|

| Carcasa de la caja
de cambios

|

|

Par de
engranajes
de 5°

Figura 6.2.16 — Limitaciones para los engranajes de 5%

Los resultados definitivos de este andlisis son los siguientes:

Tabla 6.2.1 — Dimensiones maximas para cada engranaje

Limitaciones

Ancho maximo [mm] 30,65 | 18,4 | 17,75 | 18 22 | 17,8 | 184 | 17,75 | 18 22

Diametro maximo [mm] 48 | 57,1 | 92 92 |93,2|108,2 | 109 | 113,2 |106,2| 79,8

6.3 RELEVAMIENTO DE RODAMIENTOS

En esta seccion se llevara a cabo el relevamiento de los rodamientos que posee
la caja de cambios en estudio, de los mismos se tomaran medidas e inscripciones que
tengan impresas.
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Figura 6.3.1 — Rodamiento de bolas, apoyo arbol primario (1)

Figura 6.3.2 — Rodamiento de agujas, apoyo entre 1° y 5° &rbol primario (2)

Figura 6.3.3 — Rodamiento de agujas, entre 4° y el diferencial &rbol primario (3)

Figura 6.3.4 — Rodamiento de agujas, engranaje de 3° (4)

113 %



c T

AR LB Facultad de Ingenieria

Figura 6.3.5 - Rodamiento de agujas, engranaje de 4° (5)

g

Figura 6.3.6 - Rodamientos de agujas, engranaje de 5°. Ambos trabajan sobre una Unica pista (6)

Figura 6.3.8 - Rodamiento de rodillos, apoyo entre 4° y el pifion (8)
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Figura 6.3.9 - Rodamiento de agujas, engranaje de 1° (9)

Figura 6.3.10 - Rodamiento de agujas, engranaje de 2° (10)

Con los datos relevados se confecciono la siguiente tabla:

Tabla 6.3.1 — Datos relevados de los rodamientos montados en la caja de cambios

(1) 4 De bolas 22 68 18 NSK - TM3/28
Rodamientos | (2) 13 De agujas 30 | 45 18
apoyos . INA F-50119 2GK
Primm. (3) 26 De agujas 25 | 32 20 014 311 123D
S (4) 24 De agujas 32 | 37 19,8
odamientos 1 ;) 19 Deagujas | 27 | 32 | 22,8
engranajes
(6) 9y 10 De agujas (2) |24,8| 36 | 51,85
. (7) 2y7 Cdnico doble | 25 64 38 FAG - 542327
Rodamientos INA F-82741 014
apoyos i A
Sec. poy (8) 20 Rodillos 38 76 20,5 311219 Q 2GK
Rodamientos | (9) 9 De agujas 26 | 37 | 28,15
engranajes (10) 15 De agujas 32 | 37 28
Siendo:

Ubicacién: La posicion en la que se encuentran dentro de la caja de cambios
(Ver Figura 6.1.2 para el arbol primario y Figura 6.1.3 para el arbol secundario).
Di: El diametro interior del rodamiento. [mm]

De: El diametro interior del rodamiento. [mm]

Ancho: El ancho del rodamiento. [mm]
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e (Cddigo: El codigo que se encuentra impreso en el rodamiento.

A continuacioén, procedemos a corroborar que las medidas y cédigos relevados
sean los correctos. Para ello se consultaron distintos manuales de los cuales se obtuvo
la siguiente informacion:

Tabla 6.3.2 — Comparacion de los datos relevados con los obtenidos de manuales

Dimensiones
Marca/Cédigo [mm] Cédigo
Di | De| Ancho

(1) | 22 |e8| 18 NSK-TM3/28 | NSK/22TM03 | 22 | 68| 18 ]
2) | 30 [a5]| 18 INA/F-89711.2 |24,9|45| 29,8 | 013.311.427 A

INA F-50119 2GK
3) | 25 |32] 20 014 3111935 | NA/F-50119 | 25 32| 20 | 014.311.123D
@) | 32 [37] 19,8 INA/F-54208 | 32 |37| 19,8 | 014.311.325C
5) | 27 |32] 22,8 INA/F-54217 | 27 | 32| 22,8 | 014.311.115C
6) |24,8|36] 51,85 INA/F-85378.1 | 24,8|36| 51,85 | 013.311.116 C
7 | 25 |64| 38 FAG - 542327 FAG/533370 | 25 |64 | 38 ]

INA F-82741 014
8) |38 |76| 205 | G0 ek | INA/F82741 | 38 | 76| 205 | 014311.2190Q
9) | 26 |37] 2815 INA/F-84701 | 26 | 37| 28,15 | 014.311.207 B
(10) | 32 | 37| 28 INA/K ?ZNX37X28 32 [37| 28 | 014.311.213C

Cabe aclarar que las diferencias encontradas en las medidas del rodamiento
namero (2) son producto de que relevamos solo una parte del rodamiento, esto se
aclarard mas adelante cuando presentemos los esquemas de cada rodamiento (Ver
Figura 6.3.12).

Debido a que los rodamientos que poseen los engranajes (4, 5, 6, 9 y 10) solo
permiten la rotacion de estos contra el arbol y no estan sometidos a ningun esfuerzo,
a la hora de llevar a cabo la verificacion nos enfocaremos en los rodamientos que se
encuentran en los apoyos (1, 2, 3, 7 y 8). Los mismos deberan soportar los esfuerzos
proporcionados por los nuevos engranajes.

Con los cdédigos de la Tabla 6.3.2 — Comparacion de los datos relevados con los
obtenidos de manuales, buscamos los esquemas de cada uno de ellos:
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Drawing @:

Figura 6.3.11 — Rodamiento NSK 22TMO03 (1)

Main dimensions:
d™%.  BMRL B s I
24850 45.000 29.800 18.000
0.9783 17717 1.1732 0.7087

Drawing @:

Figura 6.3.12 — INA F-89711.2 (2)
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Figura 6.3.13 - INA/F-50119 (3)
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Figura 6.3.14 — FAG 533370 TVP (4)
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Para finalizar, confeccionamos la siguiente tabla con el resumen de los
principales datos de los rodamientos:

Tabla 6.3.3 — Resumen datos de los rodamientos montados en la caja de cambios

odam (1) 4 22 | 68| 18 | Nsk 22TM03 -
° aapr;'\';:tos 2) 13 30 [45| 18 | INA | F-89711.2 | HKI
- (3) 26 25 [32] 20 | INA F-50119 HK
Primario
oo (4) 24 32 [37] 198 | INA F-54208 K
odamientos | 5, 19 27 [ 32| 228 | INA F-54217 K
engranajes
(6) 9y10 |[24,8|36] 51,85 | INA F-85378.1 | KI
Rodamientos (7) 2y7 25 | 64 38 FAG 533370 -
. apoyos (8) 20 38 | 76 | 20,5 | INA F-82741 | RNU
Secundario
Rodamientos (9) 9 32 | 37| 27,8 INA F-84701 Kl
engranajes | (10) 15 32 [37] 278 | INA [K32x37x28 TN| K
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7 ANEXO 2 - MARCO TEORICO

7.1 FUNCION DE LOS ENGRANAJES Y RELACION DE TRANSMISION

El objetivo de los engranajes es transmitir una rotacion entre dos ejes con
una relacion de velocidades angulares constante. Asi, se habla de "Par de
Engranajes, Ruedas Dentadas o Engrane" para referirse al acoplamiento que se
utiliza para transmitir potencia mecanica entre dos ejes mediante contacto directo
entre dos cuerpos sdlidos unidos rigidamente a cada uno de los ejes.

La "Relacion de Transmision" es el cociente entre la velocidad angular de salida w2
(velocidad de la rueda conducida) y la de entrada wi (velocidad de la rueda
conductora).
(7.1.1)
L= wy/w;

Dicha relacion puede tener signo positivo -si los ejes giran en el mismo sentido-
0 negativo -si los giros son de sentido contrario-. Del mismo modo, si la relacion de
transmision es mayor que 1 (u>1) se hablara de un mecanismo multiplicador, y si es
menor que 1 (u<1) de un mecanismo reductor, o simplemente de un reductor.

Por otro lado, este objetivo de transmitir una rotacién entre dos ejes con una
relacion de velocidades angulares constante se puede conseguir también mediante
otros dispositivos como correas, cadenas, ruedas de friccion, levas o mecanismos de
barras articuladas, pero todos ellos tienen sus limitaciones:

e Las correas, cadenas, ruedas de friccién y levas no pueden transmitir grandes
potencias.

e Los mecanismos de barras articuladas son aplicables solo en casos concretos.
Por el contrario, los engranajes presentan toda una serie de ventajas:

e Son relativamente sencillos de construir.

e Pueden transmitir grandes potencias.

e Estan universalmente aceptados, de tal modo que, ademas, su disefio esta
normalizado.

e Permiten obtener soluciones variadisimas y adaptarse, por tanto, a cualquier
tipo de problema de transmision de rotacion -con relacion constante- entre ejes.

7.2 CLASIFICACION DE LOS ENGRANAJES SEGUN EL AXOIDE DEL
MOVIMIENTO

Sea que tenemos dos ejes cualesquiera X1 y X2, en los que queremos obtener dos
rotaciones w1 y w2 tales que p= w2/ wi= cte.

121 %



C ™

Facultad de Ingenieria

!
N x1
Ay
Xp y
\"'.
{
-y Wy
! \

Figura 7.2.1 — Axoides del movimiento

Para conocer los axoides del movimiento, es decir los que definen el
movimiento relativo del cuerpo 2 que ha de girar alrededor de X2 respecto del 1 que
ha de girar alrededor de X1, daremos a todo el conjunto una rotacion igual y contraria
a w; , con lo que el cuerpo 1 quedara inmovil y el 2 tendra un movimiento resultante
de @, — W, , cuyo eje instantaneo de rotacién y deslizamiento definira en cada instante
el movimiento de que se trata. El lugar geométrico de estos ejes definira los axoides.
Segun que los ejes sean paralelos, se corten o se crucen hablaremos de tres familias
de engranajes: Cilindricos, Conicos o Hiperbdlicos.

A su vez, en todo engranaje podremos distinguir dos partes claramente
diferenciadas: el nucleo (limitado por la superficie, generalmente de revolucién, del
axoide) y los dientes (integrados en el axoide y cuya aplicacibn se vera
posteriormente).

De esta manera, partiendo del tipo de axoide que caracteriza el movimiento, y
considerando la disposicion de los dientes, podremos establecer una primera
clasificacion de los engranajes:

Dientes rectos exteriores Transmiten mov. de rotacién en sentido contrario.

Dientes rectos interiores Transmiten mov. de rotacidon en el mismo sentido.

. Engranes cilindricos rectos con una de las circunfs.
Rectos pifion cremallera ) » »
de radio o=. La rotacidn produce la traslacion.

Transmiten potencia de forma mds suave que los
Cilindri Rectos escalonados )
ilindricos rectos simples

Paso al limite de los escalonados. Aparecen menos
. L. golpes entre los dientes del pifidn y la rueda, luego
Dientes helicoidales . .
pueden transmitir mayores potencias que los de

dientes rectos. Transmiten entre ejes paralelos.

Codnicos Rectos

Helicoidales
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Sin fin-corona Transmiten potencias elevadas.

Hiperbdlicos | Helicoidales de ejes cruzados
Hipoidales

Orientados a aplicaciones concretas, son mas compactos y equilibrados que otros
No circulares | elementos mecéanicos que puedan generar el mismo efecto (por ej., mecanismos

de barras y levas). Resultan también mas costosos.

Cilindricos
= — \
X — /s —— T \
3 = . -
C— ’—s.-.. i N y ————
—_— | [ — ’—a- /
—— e —  — ——
= \\_ )/’ ‘a« i\
—y ' : - £
—— g et — W
e ‘ﬁhu‘ ‘ g ’h\g
Rectos exteriores Rectos pifion cremallera Helicoidales
Cdnicos

Hiperbélicos

» St . R
".:' £/ 11 | W
Tl (i) \::
- F— \ x‘%\é:,
\ ‘ WA . =Y
. Y -
\ o = J |
S > 1.73 A
ﬂk’.-"‘ M f ; ol /78
s \;’J}}j : **{’W
\ R
-
Sin fin-corona Helicoidales de ejes cruzados Hipoidales

Figura 7.2.2 - Clasificacion de los engranajes segun el axoide del movimiento

7.3 LEY GENERAL DE ENGRANE. PERFILES CONJUGADOS.

Al actuar entre si para transmitir el movimiento de rotacion, los dientes del
engranaje conectados acttan de modo semejante a las levas. Cuando los perfiles de
los dientes (o levas) se disefian para mantener una relacion de velocidades angulares
constante, se dice que tienen "Accion Conjugada”.

En general, cuando una superficie empuja a otra, el punto de contacto "c"
resulta aquél en donde las superficies son tangentes entre si. A su vez, en cualquier
instante, las fuerzas de accién-reaccién estan dirigidas a lo largo de la normal comun
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"ab". Dicha recta recibe el nombre de "Linea de Accién"y cortara a la linea de centros
"0102" en un punto P llamado "Punto Primitivo".

Figura 7.3.1 — Ley General de Engrane.

En los mecanismos de contacto directo, en los que se produce contacto entre
superficies que deslizan y/o ruedan, la relacion de velocidades angulares es
inversamente proporcional a la relacion de segmentos que determina el "punto
primitivo" sobre la linea de centros (la demostracion se apoya en el teorema de
Aronhold-Kennedy), es decir:

_w; O4P (7.3.1)

h= . T 0,P
donde O1P y O2P se denominan "Radios Primitivos" y a las circunferencias trazadas
desde O1y O2 con esos radios "Circunferencias Primitivas". En consecuencia, para
que la relacién de transmisién se mantenga constante, el punto P debera permanecer
fijo: la linea de accion, para cada punto de contacto, debera pasar siempre por P.

Lo visto hasta aqui permite enunciar la Ley General de Engrane:

"Para que la relacion de transmision entre dos perfiles se mantenga constante,
es necesario y suficiente que la normal a los perfiles en el punto de contacto
pase en todo instante por un punto fijo de la linea de centros.”

Los perfiles que cumplen esta condicibn se dice que son "Perfiles
Conjugados". Dado un perfil cualquiera &1 que gira alrededor de Oz, siempre se puede
calcular un perfil &2 que girando alrededor de O2 y en contacto con &1 dé lugar a una
relacion de transmision constante p=cte.; es decir, tal que &2 sea el perfil conjugado
de &1 (Figura 7.3.2).
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Conocidos O1 y O2 y la relacion de transmision |, se puede calcular el punto
primitivo P situado sobre la linea de centros (y por tanto las circunferencias primitivas
de radios R1 y R2) resolviendo el sistema de dos ecuaciones con dos incognitas:

(7.3.2)
R1+R2:01P+02P:d

w; 0P Ry (7.3.3)

TR,

Linea de Engrane

o,

i %

Figura 7.3.2 — Perfiles Conjugados.

Al lugar geométrico del punto matematico que coincide en cada instante con el
punto de contacto entre ambos perfiles se le denomina "Linea de Engrane". Y el
angulo a que forma la normal a los perfiles en el punto de contacto con la perpendicular
a la linea de centros recibe el nombre de "Angulo de Presion". Este angulo a
determina, por tanto, la direccion en la que tiene lugar la transmision de esfuerzos
entre ambos perfiles. Si este angulo varia, la direccion de transmisién de esfuerzos
varia y esto es algo que, desde el punto de vista dinamico, puede resultar muy
perjudicial. Lo ideal seria poder obtener una "linea de engrane" que fuese una linea
recta (con lo que el angulo de presion se mantendria constante).
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Los perfiles conjugados obtenidos &1 y &2 tienen, a su vez, una serie de
propiedades:

e El perfil conjugado del perfil &2 es el perfil &1.

e Sise fija &1 aunaruleta de radio "R1" y la hacemos rodar sobre una base
de radio "R2" obtenemos una serie de posiciones sucesivas de ese perfil
(Figura 7.3.3). La envolvente del perfil &1 en todas esas posiciones es el
perfil conjugado.

e Siempre la normal a dos perfiles conjugados en el punto de contacto
pasa por P (punto primitivo).

e Dado un perfil &1, si dicho perfil &1 es el perfil conjugado de &2 y éste lo
es a su vez del perfil &s: entonces, &1 es perfil conjugado de &z (Figura
7.3.4).

Figura 7.3.3 — Envolvente = Perfil Figura 7.3.4 — Propiedad transitiva de los
conjugado. perfiles conjugados.

7.4 PERFILES DE LOS DIENTES
7.4.1 Perfil de evolvente

Interesa encontrar perfiles conjugados que, por una parte, satisfagan la ley
general del engrane y, por otra, sean faciles de construir. Un perfil que cumple estas
condiciones es el de evolvente (Figura 7.4.1), que se emplea en la mayor parte de los
engranes.

La Evolvente es una curva tal que el lugar geométrico de los centros de
curvatura de todos sus puntos forma una circunferencia.

De forma intuitiva, el perfil de evolvente se obtiene al desarrollar, manteniéndolo
tenso, un hilo de una circunferencia y dibujar la trayectoria de uno de sus puntos. La
circunferencia sobre la que se desarrolla se denomina Circunferencia Base, 0
también, evoluta.
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A Evolvente

Circunferencia base
Figura 7.4.1 — Perfil de Evolvente.

Conocido el punto por donde debe pasar el perfil, se puede calcular por puntos
el correspondiente perfil de evolvente. Se traza la tangente a la circunferencia base
desde el punto (A), se divide en segmentos iguales y se avanza sobre la circunferencia
base trasladando esos segmentos. Desde cada nuevo punto se traza la tangente
(cada vez con un segmento menos), para acabar uniendo los extremos de las
sucesivas tangentes.

Entre las propiedades de los perfiles de evolvente estan:
1. Lalinea de engrane es unarecta.

Llamabamos linea de engrane al lugar geométrico de los puntos de
contacto entre perfiles conjugados. En el caso de los perfiles de
evolvente la linea de engrane es AB: la tangente comun a las
circunferencias base de ambos perfiles (Figura 7.4.2).

La normal a los perfiles de evolvente, que coincide con la linea de
engrane, da la direccién de transmision de los esfuerzos.

El angulo a que forma la linea de engrane con la horizontal, recibia el
nombre de angulo de presion. El angulo de presion en este caso es
constante, lo que resulta beneficioso desde el punto de vista dinamico.

2. Engranan a cualquier distancia entre centros.

Al modificar la distancia entre centros, los perfiles siguen engranando,
aunque con distinto angulo de presion a' y distintos radios primitivos -R1’
y R2’-. Ello se debe a que la relacion de velocidades depende solo de los
radios de la circunferencia base (p1 y p2), y no de la distancia entre
centros. Conclusion que puede deducirse de forma directa observando
la Figura 7.4.2:

7.4.1
p1 =0{A=0.P*cosa=R;*cosa ( )

7.4.2
p, = 0,A = 0,P xcosa =R, *cosa ( )
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P1_ —
pz 0P R,

0P R, (7.43)
— = — = = cte.

Figura 7.4.2 — Propiedades 1 y 2 de los perfiles de evolvente.

3. Los perfiles de evolvente son faciles de generar.

Apoyandose en la formula de Euler-Savary puede comprobarse que
todos los perfiles de evolvente son conjugados entre si, porque todos
son conjugados a una ruleta constituida por un plano mévil con un perfil
solidario que es una linea recta. Dicho plano apoya, a su vez, sobre una
base que no es otra que la circunferencia primitiva del engranaje.

Sea un plano mévil, en el que se encuentra una curva Cm de centro de
curvatura Om. Su conjugada en el plano fijo es Cf, de centro de curvatura
Of. El punto de contacto entre ambas es A (Figura 7.4.3).

Ruleta

Figura 7.4.3
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Sea también que se conocen la base y la ruleta del movimiento relativo
de ambos planos.

La formula de Euler-Savary establece:

1 N 1 ) . (7.4.4)
D — | Sin = cte
0P PO, "%
Y también se verifica:
( 1 + 1 ) T ; (7.45)
0.p " P0,) %"y Tt
Por lo tanto:
<1+1>_ (1+1) (7.4.6)
—+——|sing = |(—+——
OfP "~ POy, 0P ' PO,

La normal por P (punto primitivo) al perfil recto siempre es tangente a la
circunferencia base.

Figura 7.4.4

La envolvente de las distintas posiciones del perfil recto es el perfil de
evolvente. Para comprobarlo basta con demostrar que C (Figura 7.4.4)
es el centro de curvatura del perfil y que se encuentra sobre una
circunferencia de radio p.

Aplicando (7.4.6):
L_FL i —(1+i) (7.4.7)
0P PP TR

de donde: O¢P = Rsin ¢

Lo que significa que Of es un punto que esta en todo momento sobre
una circunferencia de centro O y radio Rcos@. Es decir; Of=C situado
sobre la circunferencia base de radio p=Rcos®.
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7.4.2 Otros tipos de perfiles

Al construir un par de ruedas dentadas, el perfil del diente de una rueda, en
general, puede elegirse arbitrariamente. En tal caso, el perfil del diente de la otra rueda
se calculard mediante el método general de determinacion del perfil conjugado de uno
dado (Figura 7.3.2).

Las ventajas asociadas al perfil de evolvente que acaban de verse dan lugar a
gue éste sea el perfil mayormente extendido; no obstante, pueden encontrarse
también otro tipo de perfiles, aunque en menor medida y en la mayor parte de los
casos orientados a aplicaciones especificas. Asi, por ejemplo:

Engranajes Cicloides:

La cabeza del diente estd trazada por una epicicloide y el pie por una
hipocicloide. Tuvieron una gran difusion hace aproximadamente un siglo, en
virtud de la facilidad para reproducirlos por fundiciébn. No obstante, en la
actualidad soOlo se emplean en raras ocasiones para mecanismos
especiales.

En estos engranajes el perfil convexo contacta con el concavo. Ello hace que
la presidn especifica en este tipo de contacto sea menor que cuando estan
en contacto dos perfiles convexos. Sin embargo, esto mismo les hace ser
muy sensibles a las variaciones en la distancia entre ejes, precisando de un
gran ajuste.

O

Figura 7.4.5 — Engranajes Cicloides

Al mismo tiempo, la velocidad de deslizamiento que tiene lugar entre dos
dientes de este tipo es constante en cada una de las zonas del diente; y en
ambos casos es significativamente menor que en el caso de los engranajes
de evolvente. Ello da lugar a un nivel de desgaste del diente también inferior.

No obstante, en el punto del perfil situado sobre la circunferencia primitiva (y
gue constituye la frontera entre el perfil concavo y el convexo) se produce un
cambio brusco de la velocidad de deslizamiento y, como consecuencia, el
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guebrantamiento superficial del material alrededor de ese punto es mas
probable en un engranaje cicloidal que en uno de evolvente.

Engranaje de Reloj:

Utilizado en mecanismos de relojeria y en ciertos aparatos. Son similares a
los cicloides, pero en ellos la cabeza del diente es una circunferencia y no
una epicicloide, mientras que el pie tiene una configuracion rectilinea. Sufren
poco desgaste y, sobre todo, tienen un funcionamiento muy suave.

Engranaje de Linterna:

En ellos el perfil de los dientes de una de las ruedas es una circunferencia;
esta rueda se denomina "rueda de linterna" y sus dientes "barrotes". Los
barrotes pueden estar fijos de forma solidaria al cuerpo o nucleo de la rueda,
O poseer ejes que permitan su rotacion -en este caso las pérdidas por
rozamiento resultan pequenas-.

Se emplean en transmisiones lentas de grandes dimensiones que no exigen
una gran exactitud, ya que si bien la fabricacion de la "rueda linterna" es muy
sencilla, no ocurre lo mismo con la otra rueda.

7.5 ENGRANAJES CILINDRICO-RECTOS

Los engranajes cilindricos transmiten una rotacion entre dos ejes paralelos
separados una distancia "d" y con una relacion de transmision p= w2/w1 constante
dada. Sus antecesores en llevar a cabo esta tarea son los "Cilindros o Ruedas de
Friccion" (Figura 7.5.1), para cuyo dimensionamiento basta con resolver el sistema
de dos ecuaciones con dos incognitas siguiente:

, (75.1)
R1+R2:dOR2_R1:d
(cilindros exteriores o interiores)
_wy; Ry (752)
o w1 B R,
De donde se pueden despejar los radios de los cilindros rozantes:

ud d ) (7.53)

R1 = m RZ = m (CllS. ext.)
ud d o (7.5.4)

Rl = T]J Rz = Tp (CllS. mt.)

Pero en este tipo de mecanismos, la transmision de esfuerzos es muy
desfavorable, ya que el esfuerzo normal de contacto pasa por el centro de giro sin
proporcionar momento.
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Figura 7.5.1 — Cilindros de Friccion

Por tanto, el par transmitido se reduce al originado por la fuerza de rozamiento
Froz=T = W.N (Figura 7.5.2) y como los valores de pu son reducidos, se precisan N muy
elevadas para obtener una transmisién de momentos motores pequefia.

I
.02 R

|

|
001
|

Figura 7.5.2

Ello limita el empleo de ruedas de friccion y obliga a adoptar perfiles en los que
se aproveche el par creado por N. Estos mecanismos se deslizan y ruedan, uno sobre
otro, y constituyen los "Mecanismos de Palancas Rodantes con Deslizamiento”,
pero el movimiento que proporcionan no es continuo. Para resolver esta cuestion se
plantea el uso de varias palancas sucesivas iguales cuyo contacto asegura la
conduccion sélo durante una fraccion de vuelta; suficiente para que el par de palancas
siguientes tome contacto y continte la transmisién de movimiento. Surgen asi las
"Ruedas Dentadas o Engranajes".
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7.5.1 Nomenclatura

En la Figura 7.5.3 puede observarse el desarrollo de los dientes de un
engranaje cilindrico recto, a la vez que la nomenclatura empleada en el estudio de los
engranajes.

Espesor
del diente espacio
« S
ondV RS
o |7
Ho|g;:j—- Radio del chafisn
Circulo de holgura

Circulo de dedendum

Figura 7.5.3 — Nomenclatura de los engranajes

Los parametros que permiten definir un engranaje y la nomenclatura empleada
en ellos son:

e Circunf. primitiva (R o Dp), 0 de paso: la del cilindro rodante o de fricciéon
equivalente.

e Circunf. exterior (Re): Llamada también de cabeza o de addendum.

e Circunf. interior (Rp): Llamada también de fondo, de pie o de dedendum.

e Anchura de cara o Longitud del diente (b): dimensién del diente medida en
direccion axial.

e Addendum (a): distancia radial entre la c. primitiva y la de cabeza: a= Re — R

e Dedendum (d): distancia radial entre la c. primitiva y la de pie:d =R - Rp

e Paso circular (p): distancia entre dos puntos homélogos de dos dientes
consecutivos. En general, se mide sobre la c. primitiva: p = 2rmR/z

e Paso angular (pa): angulo entre dos puntos homélogos de dos dientes consecutivos.
Pa = 21m/z

e Espesor del diente (e): medido sobre la c. primitiva.

e N°de dientes (z): n° de dientes que tiene el engranaje

e Modulo y paso diametral (m, Pd): cociente entre el didametro primitivo del
engranaje y el n°® de dientes: m[mm] = 2R/z = p/m P4 [1/pulg]= 1/p

133 %



C ™

Facultad de Ingenieria

e Hueco (h): anchura del hueco entre dientes sobre la c. primitiva: h=p - e

e Juego (j): diferencia entre el hueco de un diente y el espesor del que engrana con él:
j =h;- e

e Holgura o espacio libre de fondo (c): diferencia entre el dedendum de un diente
y el addendum del que engrana con él: c =d - ax

e Alturadel total del diente (hr): distancia radial entre la c. de pie y la de cabeza: hr
—a+d

e Alturade trabajo (ht): distancia radial desde la c. exterior a la c. de huelgo hy=a +
d-c=2a

e Pifidn, rueda, borde superior o cabeza, cara (copa), flanco, fondo o borde
inferior y radio de acuerdo o chaflan.

El valor numérico de médulo determina el tamafio del diente, ya que el paso es
el mismo sin importar si los dientes se colocan en una rueda pequefia 0 en una rueda
grande -a mayor "m", mayor sera el diente-. Por otro lado, y con respecto a otro tipo
de pasos (p, pa), el modulo y el paso diametral tiene la ventaja de no depender del
namero .

7.5.2 Engranajes normalizados

En general, para que dos ruedas dentadas con perfil de evolvente sean
intercambiables entre si deben de cumplir las siguientes condiciones.

Tener el mismo mddulo (o mismo paso circular, ya que m = p / ).

Igual &ngulo de presion de generacion .

Presentar addendum y dedendum normalizados.

Anchura del hueco igual al espesor del diente, ambos sobre la
circunferencia primitiva.

Un "Sistema de Dientes" es una norma que especifica las relaciones que
deben existir entre addendum, dedendum, espesor del diente y &ngulo de presion, con
el objetivo de posibilitar la intercambiabilidad de las ruedas dentadas. No obstante,
también hay que constatar que la necesidad de obtener ruedas de alto poder de
transmision puede aconsejar importantes desviaciones con respecto a lo sefialado en
los sistemas de ruedas normalizadas.

Los perfiles de engranajes rectos de evolvente estandar, tanto en unidades del
sistema inglés como en el métrico, han sido establecidos por la Asociacibn Americana
de Fabricantes de Engranajes (AGMA), y algunos han sido adoptados por el Instituto
Americano de Estandares Nacionales (ANSI).

Asi, existe una normalizacién sobre:

e Elvalor atomar para el médulo del engranaje. Estan definidas tres series
de valores representadas en la Tabla 7.5.1, de los que conviene evitar los
valores comprendidos en las series Il y lll, dando preferencia a los modulos
comprendidos en la serie I.

Tabla 7.5.1 — Series de médulos normalizados

I 1 1,25 1,5 2 2,5 3 4 5 6 8 10 12 16 20 25 32 50
| 1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 35 45 55 7 9 11 14 18 22 28 36 45
1] 3,25 3,75 6,5
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e El tipo de diente: normal o corto. Se establecen sus dimensiones con
respecto al valor del médulo "m".

Diente normal: Diente corto (para ¢=20°):
e addendum (a) =1.00 m e addendum (a) =0.8 m
e dedendum (d)=1.25m e dedendum (d) =1.00 m
e espacio de fondo (c) =0.25 m e espacio de fondo (c) =0.20 m

e Los angulos de presién mas utilizados son 20°, 22.5° y 25°, aunque, muy
ocasionalmente, puede utilizarse 14.5°.

7.5.3 Relaciones fundamentales

A partir de la definicion de médulo, puede obtenerse una expresion para la
relacion de transmision "u" en funcion del n® de dientes de las dos ruedas que
constituyen el par de engrane:

_wy Ry mz /2 oz (7.5.5)
N w1 _RZ _mZZ/Z _Zz

i

Por lo tanto, al dentar las ruedas de friccion aparece una nueva condicion sobre
las velocidades angulares de los engranajes: la relacion de transmision viene
determinada por los numeros de dientes de las ruedas que engranan. Al ser el nUmero
de dientes siempre un numero entero ello implica que no ser& posible, en general,
obtener cualquier relacién de transmision; principalmente si se tiene en cuenta que
también estard limitado el nimero méaximo y minimo de dientes a situar sobre una
rueda dentada.

Por regla general, se tratard de aproximar la relacion "u" por un cociente de dos
nameros enteros, de forma que el error cometido sea el menor posible, y siempre
dentro de los condicionamientos de tipo constructivo o funcional que nos vengan
impuestos. En este sentido, un método de aproximacion posible es el de las
“fracciones continuas”

7.5.4 Generacion de engranajes

Los procedimientos de tallado de ruedas dentadas se dividen en dos grandes
familias:

e Procedimientos de reproduccion.
e Procedimientos de generacion o rodadura.

Reproduccion

En los procedimientos de tallado de ruedas dentadas por reproduccion, el borde
cortante de la herramienta es una copia exacta de la rueda a tallar o de cierta parte
de ella (por ejemplo, del hueco entre dientes contiguos). Como consecuencia, estos
métodos precisan de un niumero elevado de herramientas, ya que incluso para fabricar
ruedas dentadas con el mismo médulo hace falta una herramienta para cada numero
de dientes puesto que el hueco interdental varia.
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Se pueden distinguir los siguientes procedimientos:

e Fundicion: Se puede considerar como herramienta el molde que se llena con
el material colado. Este molde es una copia exacta de la futura rueda, si no se
considera el sobreespesor que va asociado a la fundicion.

e Procesos de metalurgia de polvos (pulvimetalurgia).

e Estampacion: La matriz que sirve como herramienta cortante tiene la forma de
la futura rueda. Es un procedimiento empleado generalmente con ruedas
delgadas.

e Estrusion y rebanado.

e Mediante cortadores conformadores: El cortador tiene la forma exacta del
hueco interdental. Cabe distinguir dos procedimientos segun la maquina
herramienta utilizada:

o Cepillado: La herramienta en la seccion perpendicular a la direccién de su
movimiento tiene perfiles cortantes que se corresponden perfectamente con
el contorno del hueco interdental del engranaje a tallar.

o Fresado: Es un método de gran difusion, similar a la talla por cepillado, pero
aqui en lugar de una cuchilla con forma determinada se utiliza como
herramienta una fresa especial estandarizada -la "fresa de médulo"- cuyos
dientes tienen perfiles idénticos a la forma del hueco interdental que se
persigue. Al final de cada operacion de fresado la fresa vuelve a su posicién
inicial y la pieza bruta gira un angulo igual a 1/z de vuelta para poder fresar
el siguiente hueco.

Figura 7.5.4 — Generacién de engranajes: Fresado.

El elevado precio de una "fresa de mddulo” y la rapidez con la que se
desgastan obliga a recurrir a una cierta inexactitud en el tallado al emplear
la misma fresa para ruedas con un n° de dientes cercano a aquél para el que
esta disefiada la fresa. Lo habitual es utilizar juegos de 8 fresas de modulo -
en ocasiones también de 15 6 26 para una mayor exactitud- de forma que
cada fresa se corresponde con el nimero menor de dientes de su serie, ya
que al aumentar "z" disminuye el hueco interdental, evitando de esta manera

el peligro de "acufiamiento”.
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Figura 7.5.5 — Evitar el acufiamiento

Generacion por cremallera

Aprovechando la ultima propiedad del perfil de evolvente -todos los perfiles de
evolvente son conjugados a una ruleta constituida por un plano mavil, que apoya sobre
una base que es la circunferencia primitiva del engranaje, con un perfil solidario gue
es una linea recta-, podemos generar los engranes por medio de una cremallera,

haciendo que la linea primitiva de ésta ruede sobre la circunferencia primitiva del
engranaje.

La cremallera consiste en varios planos rectos unidos rigidamente, de modo
que pueden generarse simultineamente las dos caras del diente. Partiendo de un
cilindro de acero, la cremallera se emplea como herramienta de corte en el sentido
perpendicular al plano del dibujo (Figura 7.5.6). Una vez efectuado el corte, se levanta
la cremallera, se gira el engrane que se esta tallando un angulo Ag, se avanza la

cremallera Ay=R.A@ y se corta otra vez. Repitiendo esta operacién sucesivas veces
obtenemos el engrane.

Figura 7.5.6 — Generacién de engranaje: Cremallera
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Generacion por piiion

Como todos los perfiles de evolvente son conjugados entre si, también

podemos generar una rueda haciéndola engranar con un pifion herramienta (H) con
un determinado namero de dientes (zn). El proceso de tallado puede llevarse a cabo
de dos formas posibles:

Si la pieza bruta (B) de la futura rueda dentada (Figura 7.5.7) se fabrica en
material blando, girando ambas piezas tal y como se aprecia en la figura con
velocidades w y wH, la herramienta (H) penetra en la pieza bruta (B) generando
los perfiles conjugados a los perfiles de los dientes de la herramienta. Este
meétodo -poco extendido- se suele emplear para ruedas dentadas de médulo
pequefio.

Figura 7.5.7 — Generacién por pifién

Cuando el material de partida es blando puede ser directamente mecanizado
en frio, en caso contrario necesita de un precalentamiento.

El ndmero de dientes generados vendra determinado por la relacién de
velocidades angulares, ya que:

Wy _ Z (75.6)

®w  Zy

El procedimiento puede invertirse manteniendo una de las ruedas fijas y
variando la velocidad angular de la otra para obtener el nUmero de dientes "z"
deseado. Por consiguiente, basta con una sola rueda-herramienta de médulo
"m" dado para poder fabricar ruedas dentadas del mismo médulo y con
diferentes numeros de dientes "z".

Analogamente al caso de la cremallera, pero con una mortajadora en forma de
pifion (Figura 7.5.8). La rueda herramienta (H) con zu dientes se afila y
convierte en herramienta de corte.
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La mortajadora ademas del giro comunica un movimiento complementario de
vaivén axial. Después de cada operacion de corte la rueda-herramienta y la
pieza bruta giran unos angulos que mantienen la misma relacion que las
velocidades angulares:

Apy  z (7.5.7)

A Zy

- — -y

Figura 7.5.8 — Generacién de engranajes: Mortajadora en forma de pifién*

Hasta ahora vimos los procedimientos de generacion de engranajes mas
convencionales. A continuacion, describiremos algunos de los nuevos métodos que
en este caso nos ofrece la reconocida empresa SANDVIK, los mismos apuntan a la
utilizacion de nuevas tecnologias de corte.

InvoMilling™

El mecanizado de engranajes normalmente requiere herramientas especiales
para el perfil especifico del engranaje. InvoMilling™ es un proceso disefiado para el
mecanizado de estriados, engranajes conicos rectos y engranajes exteriores con una
flexibilidad inigualable que le permite fresar engranajes en sus maquinas estandar.
Simplemente, cambiando el programa de CNC en lugar de la herramienta, utilice un
solo reglaje de herramienta para multiples perfiles de engranaje. Pueden mecanizarse
piezas completas en un Unico reglaje con maquinas multitarea o centros de
mecanizado de cinco ejes, por lo que InvoMilling™ permite reducir considerablemente
los plazos y el tiempo total de fabricacion.

Las ventajas que presenta InvoMilling™ son:

o Flexibilidad: la misma herramienta para muchos perfiles de engranaje
diferentes.
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e Mecanizado de engranajes en maquinas multitarea y centros de mecanizado
de cinco ejes.

« Componentes completos en una Unica maquina y un unico reglaje.

« No utiliza refrigerante ni aceite de corte

El proceso InvoMilling™ se puede utilizar:

o Para mecanizar engranajes y estriados exteriores, engranajes helicoidales
dobles, engranajes dobles angulares y engranajes conicos rectos.

e Si los componentes del engranaje tienen que producirse sin maquinas ni
herramientas especificas.

e Silos plazos reducidos son cruciales.

e Puede utilizarse con o sin correcciones del flanco.

e Gama de modulos: 0.8-100

o Para desbaste y acabado.

o Para producciones de lotes pequefios a medianos.

Figura 7.5.9 — Proceso InvoMilling™

Spur gear
Bottom profile
CoroMill* 162

Spur gear
Involute milling
CoroMill® 162

Power skiving

Es un proceso de corte continuo mucho mas rapido que el mortajado y mas
flexible que el brochado. Puede aplicarse a engranajes y estriados tanto interiores
como exteriores, pero es especialmente productivo en operaciones de mecanizado
interior. EI método funciona especialmente bien en producciones en serie, donde los
plazos de entrega cortos son decisivos. Para producciones de lotes pequefios a
medianos, recomendamos la flexible tecnologia InvoMilling™.

Las ventajas del power skiving son:

e Mecanizado de un unico reglaje, que reduce el tiempo de produccién, mejora
la calidad y reduce los costes de manipulacion y logistica.

o Capaz de mecanizar cerca de las escuadras, lo que ofrece una mayor libertad
en el disefio de la pieza.

e Proceso muy eficiente al mecanizar sin refrigerante.

« Tiempo de produccion total considerablemente reducido frente a procesos
como el brochado, conformado y tallado con fresa madre.

e Mecanizado de piezas manejable y predecible.

o Lacalidad alcanzada es igual o superior a la obtenida con soluciones de tallado

de engranajes similares.
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o Puede aplicarse en maquinas especificas, maquinas multitarea y centros de
mecanizado.

El proceso de power skiving se lo recomienda utilizar para:
e Engranajes y estriados interiores y exteriores

« Engranajes helicoidales y rectos cilindricos
o Desbaste a acabado

Figura 7.5.10 — Proceso Power skiving

Mecanizado con fresas de disco

Es un proceso que mecaniza uno a uno los espacios entre dientes. Los métodos
de mecanizado con fresas de disco son faciles de aplicar en centros de mecanizado,
maquinas multitarea y centros de torneado; permitiendo asi mecanizar componentes
completos en un uUnico reglaje. Los estriados habitualmente mecanizados en
maquinas de tallado con fresa madre o subcontratados ahora pueden mecanizarse
internamente utilizando la tecnologia de mecanizado con fresas de disco. Por ello, el
mecanizado con fresas de disco no requiere una inversion inicial elevada.

Las ventajas del mecanizado de disco son:

« Fresado de ranuras en centros de mecanizado, maquinas multitarea y centros
de torneado.

o Costes de inversion reducidos.

e Mecanizado de ranuras en las maquinas existentes en lugar de invertir en una
maquina de tallar con fresa madre.

« Menos tiempo y dinero invertidos en logistica.

« Grandes velocidades de corte.

o Capaz de mecanizar materiales dificiles.

« EIl mecanizado sin refrigerante reduce los plazos de entrega y los costes de
refrigerante.

e Solucion rentable para lotes de tamafio pequefio y mediano.

El proceso de mecanizado con fresas de disco lo podemos utilizar para:
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e Ranuras exteriores

o Desbaste a acabado

e Todos los tipos de maquina
e Mecanizado sin refrigerante

Figura 7.5.11 — Mecanizado con fresas de disco

Tallado de engranajes con fresa madre

Es un proceso de fabricacion de engranajes que genera los dientes del
engranaje mediante una serie de cortes con una herramienta de corte helicoidal. La
fresa madre y la pieza en bruto del engranaje giran continuamente hasta que se han
mecanizado todos los dientes. El tallado con fresa madre solo es posible para
engranajes exteriores.

Ventajas del tallado con fresa madre:

e Menor coste total por engranaje frente a las herramientas de HSS.
e Grandes velocidades de corte.

« Vida util prolongada, tiempos de parada de maquina reducidos.

o Cambio y manipulacion sencillos y repetibles de las herramientas.
« Sin coste adicional de rectificado o correccién del recubrimiento.

El proceso de tallado de engranajes con fresa madre lo podemos utilizar para:
« Desbaste, semiacabado, acabado
« Perfiles de engranaje segun DIN 3972-2

e Gama de médulos: 3-10
e Magquinas con fresas madre, maquinas multitarea, maquinas de 5 ejes
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Figura 7.5.12 — Tallado de engranajes con fresa madre

7.5.5 Interferencia de tallado y de funcionamiento

Se llama interferencia al contacto entre partes de perfiles que no son
conjugadas, y a la interferencia de la propia materia. Pueden distinguirse dos tipos:

e Interferencia de tallado o penetracion.
e Interferencia de funcionamiento

Interferencia de tallado o penetracién

Habra que diferenciar si el tallado se lleva a cabo con cremallera o con pifidn.
Este tipo de interferencia tiene lugar cuando la cremallera o el pifion de generacion
cortan material en puntos situados en el interior de la circunferencia base -es decir,
mas all4 de donde termina el perfil de evolvente-.

f/_ \\

\

/_I
- .

e -

Figura 7.5.13 - Penetracion

Ello destruye parcialmente el perfil de evolvente y provoca un debilitamiento en
la base del diente que afecta muy negativamente a sus propiedades resistentes.

El tallado de un engranaje con cremallera se realiza haciendo rodar la "linea
primitiva de la cremallera" (circunferencia primitiva de R = «) sobre la circunferencia
primitiva de la rueda. Asi los dientes de la rueda se tallan como perfiles conjugados
de los dientes de la cremallera (envolventes de sus sucesivas posiciones)

Pero hay que tener en cuenta que el perfil de evolvente termina en el punto C -
punto de la circunferencia base-, y si la linea exterior de la cremallera pasa por debajo
de C se produce interferencia de tallado.
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Figura 7.5.14 — Tallado con cremallera

En la Figura 7.5.14 se ha representado la posicion extrema de tallado, en la que
la cremallera esta tallando el punto C de evolvente (Ultimo punto posible del perfil de
evolvente).

Para que ello no ocurra, el addendum de la cremallera "ac" debera cumplir:

. : (7.5.8)
a, < PM = CPsing = Rsin? ¢
y recordando que (por definicion) m=2R/z
mz (7.5.9)

a. < TSin2 Q

Si la cremallera estd normalizada ac=m y la condicion para evitar la
interferencia de tallado seré:

- 2 (7.5.10)
z
~ sin? ¢

Por lo tanto, la generacion con cremallera nos impone un limite en el nimero
de dientes que podemos tallar con ella. En la préactica, y dado que ¢ esta normalizado
y su valor suele ser de 20°, el numero de dientes z= 17.1 - z =2 18. Luego se podran
generar ruedas de mas de 18 dientes con altura de cabeza "m"y ¢ =20°.

Existen, no obstante, varios métodos que permiten salvar esta limitacion:

1. Disminuir el tamafio del addendum de la cremallera a 0.8m: z = 13.68
2. Aumentar ¢ a 25°. Entonces: z=11.2
3. Tallar engranajes corregidos, es decir, con cremallera desplazada.
Por otro lado, cuando se trata de tallado de engranajes con pifién dado que
las puntas de los dientes del pifion siguen trayectorias circulares, el problema de
interferencia de tallado serd mas dificil que aparezca.

En este caso (Figura 7.5.15), el angulo de presion "¢" viene dado por el radio
base del pifiébn y por el radio primitivo, y la condicion a cumplir para que no se presente
este tipo de interferencia es que la circunferencia de tallado maximo, que viene dada
por la circunferencia exterior del piidn herramienta, no penetre en la circunferencia
base de la rueda tallada mas alla del punto C1 (que C no llegue mas alla de C1).
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Figura 7.5.15 — Tallado con pifién

Es decir: Rz + at £ O2C1, siendo a: el addendum del pifion de tallado. Donde
recordando que Ri = mzi/2 y siendo (02C1)? = (R1? + 2R1R2)sen?p + R2? se puede
obtener el nimero minimo de dientes que pueden tallarse con un pifiébn dado.

Interferencia de funcionamiento

Tiene lugar cuando un diente de una de las ruedas entra en contacto con el de
la otra en un punto que "no esta tallado" como funcion evolvente, tanto en el caso de
gue se pretenda engranar fuera de "segmento de engrane" (segmento C1C:2 sobre la
linea de engrane en la Figura 7.5.15), como en el que se pretenda engranar en un
punto de este segmento que no esté tallado como perfil de evolvente (al fin y al cabo,
al tallar el engranaje bien sea con cremallera, bien con pifién, nada implica que haya
que tallar justo hasta llegar a la circunferencia base).

En el caso de que ambos engranajes hayan sido tallados con una cremallera
(del mismo addendum -para simplificar- ac) y suponiendo que en la rueda de menor
namero de dientes —pifidn- se cumple la condicion vista en la ecuacion ( 7.5.9 ) para
gue no haya interferencia de tallado, el peligro de interferencia de funcionamiento
siempre estara en la rueda de menor diametro.
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Figura 7.5.17 - Detalle

Figura 7.5.16 - Tallado con cremallera

Se debera cumplir:
(7.5.11)

AP <CP 2 J(Ry+a)?—R3%cos?2¢p —R,sing < R;sing

Pero, ademas el addendum de la cremallera de tallado debe ser tal que el punto
A esté realmente tallado. En la figura se observa que AP < A'P, siendo A' el ultimo
punto de la linea de engrane tallado por la cremallera, es decir AP sen@ < ac

De donde se obtiene la condicién para evitar este tipo de interferencia:

(7.5.12)

R 2 _RZcos?¢ —R,sing <
J( , +a) 5 cos? ¢ Zsm(p_sin(p

De forma anéaloga, suponiendo que ambos engranajes han sido tallados con
un pifidn (del mismo addendum a:) que cumple la condicidon necesaria para evitar la
interferencia de tallado en la rueda de menor niumero de dientes, para que no se
presente interferencia de funcionamiento se tendra que cumplir que: AP < CP (Figura
7.5.18 y Figura 7.5.19).

Pero si ademas engranamos esa rueda pequefia con otra de radio Rz # Rt (radio
de la circunferencia primitiva del piidn de tallado), debera de comprobarse que AP <
A'P que desarrollado resulta:

(7.5.13)
\/(Rz +a)2 —R5cos2¢p —R,sing < \/(Rt + a;)?2 —R?cos?2 @ —R;sing
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Figura 7.5.18 — Tallado por pifién

7.5.6 Arco de engrane y relacion de contacto

Se denomina &ngulo de engrane (yt) al &ngulo girado por el engranaje desde
gue dos dientes establecen el contacto hasta que lo pierden. A su vez, arco de
engrane (qt) es el arco determinado por el &ngulo de engrane sobre la circunferencia
primitiva. Cada uno de los dos engranes que forman el par de engrane tiene su propio
angulo de engrane (yu y yt2), pero ambos angulos interceptan el mismo arco sobre la
circunferencia primitiva, ya que se parte del supuesto previo de la rodadura entre
circunferencias primitivas.

Todos los puntos de contacto entre los dientes estan situados en el segmento
de engrane AB definido sobre la linea de engrane por las circunferencias exteriores
de los engranajes (Figura 7.5.20)

Figura 7.5.20 — Zona de engrane

El punto A corresponde al contacto del flanco del diente conductor con la punta
del diente conducido y el B al punto en que se pierde el contacto entre la punta del
diente conductor y el flanco del diente conducido.

Dentro de ese contacto entre los dos dientes se distingue una fase de
aproximacién o acceso -entre el instante en el que los dos dientes entran en contacto
(A) y el instante en el que el punto de contacto es el punto primitivo P- y una fase de
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retroceso o receso -desde el instante anterior hasta el momento en el que ambos
dientes dejan de estar en contacto (B)-

A patrtir de ahi se definen:

e AP: Segmento de aproximacion. e BP: Segmento de retroceso.
e va: Angulo de aproximacion. e v Angulo de retroceso.
e (a: Arco de aproximacion. e (Qr: Arco de retroceso.

De la definicidon de evolvente se deduce que existe una relacion directa entre
las distancias medidas sobre la linea de engrane y el &ngulo girado por el engranaje.
En efecto, de la idea intuitiva de ver la evolvente como un hilo que va enrollandose en
la circunferencia base, se concluye que las distancias medidas sobre la linea de
engrane -lo que se acorta el hilo- son iguales a los arcos medidos sobre la
circunferencia base -lo que se recoge el hilo sobre la circunferencia-.

Entonces se cumplira (Figura 7.5.21) que: AP=A'P'y PB=P'B".

Figura 7.5.21

Y se trata de determinar qué angulo giran los engranajes cuando se pasa del
punto de contacto en A al contacto en B. Sabemos que:

AP = pyYa> Yaz = Ap/p2
|:.'> (7.5.14)
PB = p;¥r2 Vr2 = PB/p2
Por geometria:
(7.5.15)
AP = AD — PD = J(Rz + ay)? — p? —R,sing
(7.5.16)
PB =PD —BD = \/(Rl + ay)? — p? —R;sing
El arco de engrane sera por lo tanto:
(7.5.17)

qt = Ro(Yaz + vr2) = Rz(AP/p2 + PB/pZ)

148 %



C ™

Facultad de Ingenieria

Que de la forma desarrollada puede expresarse:

(75.18)
a = "%/p, (J(& +a)? = pi+ (R + @) — p3 = (Ry+ Ry)sin so)

Por otro lado, se llama relacion de contacto (€a) (0 grado de recubrimiento)
al cociente entre el arco de engrane y el paso circular (¢a = gt / p). Da una idea del
nuamero de dientes que engranan en cada instante y nunca podré ser menor gue la
unidad. Por ejemplo, una relacion de contacto de 1.8 significa que el 80% del tiempo
hay dos pares de dientes en contacto simultaneamente, mientras que el 20% restante
s6lo hay uno.

Cuanto mayor sea esta relacion de contacto, menor sera el esfuerzo que
soporta cada diente -ya que el esfuerzo de transmisién se reparte entre un nimero
mayor de dientes- y, por tanto, mayor podra ser la potencia a transmitir por el par de
engrane. El interés se fijara por ello en la obtencion de relaciones de contacto altas.
Normalmente, se recomienda que la relacion de contacto alcance, por lo menos, un
valor de 2, a poder ser entero y nunca menor que 1 -0, mejor dicho, nunca menor que
1.2, para evitar que los errores de fabricacién y montaje den lugar a una €a<1-.

Por otro lado, las cada vez mayores exigencias de confort obligan a reducir el
nivel de ruido en los engranajes. En este ruido existen dos componentes
fundamentales: el ruido provocado por el choque de dos dientes en el momento en
gue empiezan a engranar, y el ruido generado por el rozamiento entre dos dientes que
estan deslizando entre si. Ambos casos dependen directamente de la fuerza que deba
transmitir cada par de dientes, y ello depende -como se ha visto- de la relacién de
contacto: cuanto mayor sea ésta, menor sera el esfuerzo normal entre los dientes que
estan engranando y, por lo tanto, menor seré el ruido de engrane y mayor el confort.

7.5.7 Estudio analitico del perfil de evolvente. Espesor del diente

Observando la Figura 7.5.22 y teniendo en consideracion el sentido fisico de la
evolvente (desenrolle de un hilo), el arco BA coincide con AT.

T__
Perfi EvolveL/ 7\ C
r

/

£ \
e—4A

C. basj/

Figura 7.5.22 - Perfil de evolvente. Estudio analitico
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Luego:

AT = ptany
arc(AB) = p(0 + ) tany = (6 + )
AT = arc(AB)
de donde despejando 6 se obtiene la denominada Funcién Evolvente de W:

7.5.20
0 =tany — ¢ = Ev(yY) ( )
y, a su vez, despejando W resulta la Funciéon Evolvente Inversa de 6:
(7.5.21)

(7.5.19)

Y = Ev='(0)

Dado el angulo W, calcular su funcion evolvente (8) resulta sencillo, basta una
simple calculadora; sin embargo, el problema inverso es mas complicado y su
resolucion precisa el uso de valores tabulados y su posterior interpolacion, o el empleo
de una calculadora programabile.

A partir de aqui, la ecuacion del perfil de evolvente puede escribirse en
coordenadas polares (r, 0) de la forma:

P p (75.22)
~cosy cos(Ev1())

Para hallar el espesor del diente en un punto T, conocido dicho espesor en otro
punto A, el analisis de la Figura 7.5.23 permite establecer las siguientes relaciones:

er =2 xRy * fBr

(7.5.23)
eq =2%Ry* [,

Or + Br =04+ B4

(7.5.24)
Ev(Yr) + Br = Ev(Ya) + Ba

Operando:

Br = Pa + Ev(yy) — Ev(yr) (7.5.25)

Y sustituyendo en ( 7.5.23):

Figura 7.5.23
er =2*Rp* B4+ 2Ry * [Ev(y,) — Ev(Yy)] (7.5.26)
€a (7.5.27)

er =2 Ry * R + 2 xRy x [Ev(¥,) — Ev(Yr)]

A
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De donde se puede deducir la formula que nos permite calcular el espesor del diente
en un punto cualquiera T, conocido el espesor en un punto A:

er =Ry {;—z + 2 [Ev(y,) — EU(IIJT)]} (7.5.28)

Normalmente, el espesor del diente conocido es el situado sobre la
circunferencia primitiva (es decir, A esta sobre la circunferencia primitiva). Para
engranes tallados a cero (sin correccion) se verifica que ea = p/2 = mm/2, siendo Wa =
¢ = Angulo de presion.

Al mismo tiempo, la expresion ( 7.5.28 ) obtenida, permite determinar el
addendum maximo permitido en los dientes para evitar el apuntamiento -para evitar
que el espesor del diente llegue a hacerse 0 como se aprecia en la Figura 7.5.24-.
Para ello, basta con aplicar dicha expresién para un punto de la circunferencia exterior
del diente y obligar a que su espesor en ese punto sea = 0.

Figura 7.5.24 — Apuntamiento

7.5.8 Engranajes corregidos

Los engranajes vistos hasta ahora son engranajes normales o tallados a
cero, es decir, tallados de forma que la circunferencia primitiva de tallado (la que rueda
sobre la linea primitiva del pifién o de la cremallera) tiene igual espesor de diente que
de hueco. Ademas del interés que se puede tener en obtener una relaciéon de contacto
razonable y en mejorar la resistencia mecanica de los dientes de las ruedas, estos
engranajes tienen dos importantes limitaciones:

¢ Unn°de dientes minimo, por debajo del cual se produce interferencia de tallado
(7.5.10):

_ 2 (7.5.29)
A
~ sin? ¢

e La distancia entre centros viene impuesta por la normalizacion de los médulos
y los nimeros de dientes, ya que:

m 7.5.30
d:Rl‘l‘Rz:?(Zl'i‘Zz) ( )

La solucién a estas necesidades y problemas viene dada por los engranajes
corregidos. La idea consiste en tomar como linea primitiva de la cremallera de tallado
-en el caso de generacion por cremallera- una linea en la que la anchura del diente
sea distinta de la anchura del hueco.
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Es decir, consiste (Figura 7.5.25) en desplazar la cremallera una cantidad 'x-m’,

donde “x” es llamado factor de correccion y “m” el modulo del engranaje. Una
correccion positiva, evitara la interferencia de tallado y el apuntamiento del diente.

Figura 7.5.25 - Correccion positiva en tallado con cremallera

Se puede, en tal caso, plantear el problema de interferencia de tallado de modo
inverso: conocido el numero de dientes a tallar, calcular cual sera el factor de
correccién minimo para que no tenga lugar interferencia de tallado.

Linea engrane

Figura 7.5.26 - Correccion con cremallera

Analizando la Figura 7.5.26 , donde se ha desplazado la cremallera una
distancia x-m, puede deducirse que para que no exista interferencia de tallado ha de
cumplirse que:

_ (7.5.31)
m(l—x) < CPsing
Siendo:
. . mz (7.5.32)
CPsing = Rsin“ ¢ = TSII’I Q
De donde, recordando ( 7.5.29 ):
zsin? @ (7.5.33)
_ — _Z
x=1 2 =1 /Zlimite

Por otro lado, en lo referente a la limitacion de la distancia entre centros, sean
dos ruedas Ri y R2 talladas con la misma cremallera pero con desplazamientos
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distintos xi, x2. Si X1 Y X2 son positivos, las ruedas no engranaran a la distancia d = R1
+ R2, porque ha aumentado el espesor de los dientes en las circunferencias primitivas
de tallado, y cada diente no cabe en el hueco de la otra rueda. Analogamente, si
ambas son negativas, existira gran holgura entre el espesor del diente y el hueco sobre
la circunferencia primitiva. Y cabe la posibilidad de que x1 y x2 sean de signos
contrarios.

En cualquier caso, las ruedas engranaran a otra distancia entre ejes y los radios
de las circunferencias primitivas de tallado no coincidiran con los de las
circunferencias primitivas de funcionamiento.

Tal y como se observa en la Figura 7.5.27, los nuevos radios primitivos de
funcionamiento Riv y R2v se hallaran situando los engranajes a una distancia tal que
el espesor del diente de una rueda coincida con el hueco de la otra. La nueva distancia
de engrane sera ahora d = Riv + Rzv. Por otro lado, al variar la distancia también variara
el angulo de presién, designado por @v.

PR

Engranajes sin correccion Engranajes corregidos Condiciones de funcionamiento
Figura 7.5.27 - Condiciones de funcionamiento de engranajes corregidos

Las circunferencias base no varian, por lo que se cumple:

p1 = Ry cos@ = Ryy cos ¢y
(7.5.34)
p2 = Ry cos ¢ = R,y cos gy
Para deducir las condiciones de funcionamiento de los engranajes corregidos
habra que estudiar la forma en que varia el espesor del diente. Partimos para ello
(Figura 7.5.28) de una cremallera en la que colocamos la linea primitiva y la linea
media (linea en la que la anchura del diente es igual a la anchura del hueco, y que en
el caso de engranajes no corregidos coincide con la linea primitiva). Podemos
distinguir:

e e: espesor del diente tallado a cero -con la circunferencia primitiva normal-

_p_mm (75.35)

e === —
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e ¢e': espesor del diente tallado con la circunferencia primitiva con correccion
(circunferencia primitiva de tallado).

, (7.5.36)
e =e+2*xx*m=tang

Los espesores de los dientes sobre las circunferencias primitivas de tallado
seran entonces:

! mn+2 t
= — * * *
€177 Xprmrtang (7.5.37)
, mm
e2=7+2*x2*m*tan(p

Con lo que al variar el espesor del diente y en igual medida, pero con signo contrario,
la anchura del hueco en las circunferencias primitivas de tallado, éstas ya no podran
ser las circunferencias primitivas de funcionamiento.

Figura 7.5.28

Teniendo en cuenta la expresion vista para el espesor de un diente para un
radio dado conocido el espesor en otro punto del mismo ( 7.5.28 ), los espesores del
diente en las nuevas circunferencias primitivas de funcionamiento seran:

e 7.5.38
e'tv =Ry {R_ll + 2% [Ev(p) — Ev((Pv)]} ( :

. e’ (7.5.39)
e,y = Ryy {R_ZZ + 2+ [Ev(p) — EV(‘PV)]}

E igualando la suma de los espesores de los dientes de ambas ruedas al paso medido
sobre las circunferencias primitivas de funcionamiento:

2iRy _ 2nRy - Riy (7.5.40)
Zl 2R1/m Rl

e'ywtey=py=
Sustituyendo ( 7.5.38 ) y ( 7.5.39) en la expresion ( 7.5.40 ) anterior queda:

, , R J.
Riy {%11 + 2[Ev(p) — Ev(q)v)]} + Ry {%22 + 2[Ev(p) — Ev(‘Pv)]} - v (7.5.41)
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Ry Ryy Ry (7.5.42)
——{e'1 + 2R, [Ev(p) — Ev(p)]} + 7= {€'; + 2R,[Ev(9p) — Ev(py)]} = mm——
Ry R, Ry
Teniendo en cuenta que, segun ( 7.5.34 ) la relacién de radios permanece
P1 _ R1 _ Ry o AL ¥ .
constante, 5 Ry Ry se puede simplificar esta expresion quedando:
2 2 2V

{e's + 2R [Ev(@) — Ev(py)]} + {e', + 2R,[Ev(p) — Ev(py)]} = mn (7.5.43)

Sustituyendo ( 7.5.35) y ( 7.5.36 ), sacando factor comun y simplificando:

7.5.44
m(x; + x;) tang + M [Ev(e) — Ev(py)] =0 ( :

Luego de la condicibn geométrica de que un engranaje engrane con otro sin
juego, se obtiene una relacidbn entre las correcciones y las condiciones de
funcionamiento:

(x1 +x3) (7.5.45)

Ev(py) = Ev(p) + 2——tan
Py @ (Zl +Zz) @

7.6 ENGRANAJES CILINDRICO-HELICOIDALES

7.6.1 Caracteristicas

Los engranajes rectos tienen la caracteristica de que cada diente empieza a
engranar bruscamente en toda su longitud y termina de engranar del mismo modo.
Por lo tanto, los pequefios errores geométricos inevitables en la fabricacion de los
dientes se traducen en pequefios choques al empezar el engrane, acompafiados del
correspondiente ruido. Ademas, al ser variable con el tiempo el nUmero de dientes en
contacto (por ejemplo, para una relacion de contacto del 1,7), ello se traduce en
variaciones de carga subitas sobre los dientes (no es lo mismo que un diente
soporte toda la carga que ésta sea repartida entre dos); es decir, variaciones bruscas
de la fuerza transmitida a cada diente.

Una primera aproximacion para solucionar este problema podria consistir en
tallar engranajes rectos desplazados, de modo que los saltos subitos se suavicen. Es
lo que se conoce como engranajes cilindricos escalonados (Figura 7.6.1) y su
funcionamiento es tanto mas suave cuanto mayor es el nimero de escalones en los
gue es tallado el engranaje.

La idea de los engranajes helicoidales surge asi como el paso al limite de los
engranajes escalonados, en donde los saltos son tan pequefios (infinitesimales) que
hay continuidad (Figura 7.6.1). En ellos, el engrane de dos dientes empieza y termina
de forma gradual, lo que se traduce en una marcha mas “suave” (menos ruido y
vibraciones). Al mismo tiempo, los dientes helicoidales permiten obtener, con
cualquier numero de dientes, una relacion de contacto tan grande como se desee.
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Figura 7.6.1 - Las ruedas helicoidales pueden considerarse el limite de una rueda escalonada

7.6.2 Plano normal y plano frontal. Relaciones angulares.

En una rueda helicoidal (Figura 7.6.2), una seccién por un plano normal al eje
de giro presenta un perfil analogo al de una rueda de dientes rectos (perfil de
evolvente, angulo de presién, linea de engrane, ...). Este es el perfil frontal de la rueda,
situado sobre el plano frontal o aparente.

L

_,K]

"
i
L

‘-‘.._'}_\___.: M_J

Figura 7.6.2 - Angulo de inclinacion en el cilindro base b
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)\ f =
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En sucesivos planos paralelos al anterior, se va repitiendo el mismo perfil, pero
desfasado respecto al plano frontal de tal manera que la base del flanco del diente
traza sobre el cilindro de base de las evolventes una hélice de angulo de inclinacion
Bb (Angulo de inclinacion en el cilindro base).

La forma que toman los flancos de los dientes es una superficie llamada
helicoide reglado. Esta superficie es la que engendra el segmento AB de la Figura
7.6.3 cuando el plano ABCD se enrolla sobre el cilindro base o rueda sobre él sin
deslizar. Cualquier seccién de esta superficie por un plano tangente al cilindro base
es una linea recta, y cualquier seccion perpendicular al eje del cilindro es una
evolvente.

cilindro base

Figura 7.6.3 - Helicoide reglado
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En un engranaje cilindrico de ruedas helicoidales (Figura 7.3.4), las dos ruedas
deben tener las hélices de sentidos contrarios (una a derechas y la otra a izquierdas),
pero ambas con el mismo valor del angulo de inclinacion Bo. Es decir: Bb1 = -Bb2

o \
o= _. o / W }r" —.:' = WA
l 4 & 4 :
Y 1 - - \1
plano de : { S ( A [ a
engrane el % ‘ ¥ i ™™ W \
g Bb n,-'-- . > 4 B 1 *. \ ‘h‘_ -S: . ll
y R . Avh Rt -
. . i Tp— Lk S W
A . 1"' . " > L.
T . | H | l\- "
| | | B o
~ ln ! . {
cilindros de base e > L]

axoides

Figura 7.6.4 - La hélice del cilindro primitivo # de la del cilindro base

Cada rebanada de las ruedas de espesor infinitesimal engrana como si se
tratara de una rueda de dientes rectos con un perfil igual al perfil frontal o aparente.
En sucesivos planos paralelos al anterior, se reproduce el mismo engrane, pero con
un cierto retraso o adelanto. Es decir, que a efectos de engrane dos ruedas
helicoidales se comportan igual que dos ruedas rectas cuyo perfil fuera el perfil frontal
0 aparente. Asi, los axoides son dos cilindros de contacto, el &ngulo de presion ¢ sera
el angulo de presion del perfil frontal o angulo de presion aparente @a, y los radios de
las circunferencias primitivas o axoides (R1 y R2) se calcularan con las mismas
expresiones vistas para engranajes de dientes rectos:

(7.6.1)
d = Rl + Rz
(7.6.2)
Ry = p1/cos ¢,
(7.6.3)

R, = py/cos @,

Ahora bien, la traza del flanco de un diente sobre el cilindro primitivo es también
una hélice, pero con un angulo de inclinacién (B) mayor que el de la hélice del cilindro
base (Figura 7.6.4). Ello es debido a que esta nueva hélice se desarrolla sobre un
cilindro de mayor radio. Observando la Figura 7.6.5, puede demostrarse que el angulo
de inclinacion sobre el cilindro primitivo o angulo de inclinacién de funcionamiento

(B) es:

(7.6.4)
tanf = tan B, / cos ¢,

Tanto la hélice del cilindro primitivo como la del cilindro base deben tener el
mismo paso axial (H: avance axial correspondiente a una vuelta completa de la hélice),
gue es una caracteristica general del diente.

Desarrollando ambos cilindros sobre un plano (Figura 7.6.5) puede verse que:

21 2nR (7.6.5)
tanﬁb = T, tanﬁ = T
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De donde se deduce, como afirmabamos en ( 7.6.4):

tanBp/tan B = p/R = cos ¢, (7.68)

hélice del NN
hélice de Ia axoide - ot
base 2mRb -

8 LB
Y-S Ay R T——
" R J=d i’.l-”, Y
‘ AT by
b, i
I Rb I e M |
] b, .‘
2R [ .
T i S A y

Figura 7.6.5 - Relacion entre By Bo

Cremallera de dientes inclinados. Perfil frontal y perfil normal

perfil frontal

.f’f plano axoide perfil normai

Figura 7.6.6 - Perfil frontal y perfil normal de una cremallera de dientes inclinados

Por definicién, una cremallera es una rueda dentada de radio infinito, en la que
el cilindro primitivo se convierte en un plano primitivo. La cremallera correspondiente
a una rueda helicoidal es una cremallera de dientes inclinados. Los dientes de esta
cremallera tienen una generatriz rectilinea, pero estan inclinados respecto a la
direccién transversal de la cremallera el angulo de inclinacion sobre el cilindro primitivo
B (Figura 7.6.6). Los flancos de estos dientes son planos, igual que los de una
cremallera recta; pero en una cremallera de este tipo cabe distinguir dos planos o
perfiles diferentes que pueden apreciarse en la Figura 7.6.6:

e El perfil frontal o aparente (de datos @a, ma y a), que se obtiene cortando la
cremallera por un plano perpendicular al eje de la rueda. Este perfil es
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conjugado del perfil frontal de una rueda helicoidal y es el que define la manera
de engranar la cremallera con la rueda.

e El perfil normal (de datos ¢n, mn y &), que se obtiene cortando la cremallera
por un plano normal a la directriz de los dientes. Este plano forma un angulo
con el plano frontal o aparente (Figura 7.6.6). Este perfil es el que debe tenerse
en cuenta en el tallado de la rueda y al calcular la resistencia de los dientes.

La Figura 7.6.7 representa la cremallera cortada por un plano normal y otro
frontal, y permite determinar las relaciones angulares entre los parametros definidos
en cada plano.

i ;‘ 1‘ i ,“ 1}
DT ;7 B T~ ;
- - b
froniol

Figura 7.6.7 - Relacion perfil normal vs. frontal

Por la forma de hacer estas secciones se comprende que los dos perfiles
tendran el mismo addendum o altura de cabeza (a). No obstante, el perfil frontal resulta
un perfil mas estirado (como un acordedn), con un mayor paso (un mayor médulo) y
un mayor angulo de presion (@).

De la Figura 7.6.7 se deduce que:

Pn = Pa COSﬁ
My, = Mg COS f§ (7.6.7)
dn = qq COSﬁ
y COMO:
qq = atan @,
(7.6.8)
qn = a tan (pn
resulta:
(7.6.9)

tan ¢, = tan ¢, cos f§
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En una rueda helicoidal existe también el perfil frontal, pero no cabe definir un
perfil normal ya que, por la forma alabeada del diente, no cabe cortarlo por un plano
gue sea perpendicular a la superficie del diente en todos los puntos de corte. Por ello,
cuando se habla del perfil normal de una rueda helicoidal se sobreentiende que se
esta hablando del de la herramienta utilizada para tallarlo.

7.6.3 Relacion de contacto

Se llama salto de base (sp) de un diente helicoidal al arco que avanza un
extremo del diente con respecto del otro, medido sobre el cilindro base (Figura 7.6.8).

- - k Bo
e ' "
- ‘§'b"- b
cilindro base -

Figura 7.6.8 - Salto de un diente (sb)

Llamando “b” a la anchura de la rueda y recordando el angulo de hélice sobre
el cilindro base (Bb), sera:

(7.6.10)
s, =b*tanp,

La existencia del salto mejora notablemente la relacion de contacto o
coeficiente de recubrimiento de un engranaje helicoidal. En efecto, cuando un extremo
del diente deje de engranar, el otro extremo todavia tendra que girar un arco (Sb) para
dejar de engranar; de modo que el arco de conducciéon queda aumentado en un valor
igual al salto, y serd la suma del correspondiente al perfil frontal (visto para los
engranajes cilindricos rectos) mas el salto.

qt+sb*R/p qt+b*tanﬁb*R/p (7.6.11)
E = =
pa maﬂ:

Una buena norma de proyecto es hacer que el salto (sp) sea siempre mayor
gue el paso aparente, con lo cual la relacion de contacto sera siempre mayor que la
unidad por pequefio que sea la relacion de contacto del perfil frontal. Esta propiedad
permite utilizar un trozo muy pequefio de la linea de engrane (AB), y por lo tanto
addendums tan pequefios como se quiera, sin preocuparse de si la relacion de
contacto sera suficiente. Una altura de cabeza pequefio tiene la ventaja de que el
diente es mas robusto y, ademas, el contacto se realiza siempre mas cerca del punto
primitivo (polo del movimiento relativo) con lo que el deslizamiento es menor (y, por lo
tanto, también sera menor el desgaste por rozamiento).

La libertad de escoger el pequefio trozo util (AB) dentro de la linea de engrane
(CD) permite adaptarse a condiciones especiales. En particular, si interesa mucho
reducir el rozamiento y el ruido, conviene situar el segmento de engrane (AB)
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completamente del lado de salida de la linea de engrane, o sea del lado de la rueda
conducida.

Estas propiedades se llevan al limite en los perfiles de contacto instantaneo, en
los cuales los perfiles se modifican de modo que so6lo se toquen al pasar por un punto
préximo al punto primitivo P. En este caso, el coeficiente de recubrimiento frontal es
practicamente nulo y la continuidad del engrane se confia al salto (sb).

7.6.4 Generacion por cremallera

La cremallera que se utiliza en los engranajes cilindricos helicoidales es
idéntica a la usada para tallar dientes rectos, pero inclinada un angulo 3 respecto al
eje del cilindro (Figura 7.6.9). El proceso a seguir para el tallado sera también el
mismo.

portaherramienta

e herramienta

L _ Herramienta

a - Engranaje cilindrico recto b - Engranaje cilindrico helicoidal
Figura 7.6.9 - Tallado con cremallera de un engranaje cilindrico

El perfil de la herramienta se convierte en el perfil normal de la cremallera
generadora imaginaria. En cambio, el perfil frontal o aparente de la cremallera
generadora tendra un paso y un angulo de presion mayores. Si los datos nominales
de la herramienta son m:, ¢t y ai, los datos del perfil frontal de la superficie
generadora seran:

— Pt _ T
Pta cosf3 cosf
7.6.12)
_ tan Pt (
tan @, = —cosﬁ
Atg = At

Las ruedas helicoidales pueden también tallarse a cero o con desplazamiento,
aunque la talla con desplazamiento tiene mucho menos interés que en el caso de

ruedas rectas.
.
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Los datos intrinsecos que determinan la rueda obtenida quedan definidos con
su perfil frontal y su angulo de inclinacién:

e El perfil frontal se calcula igual que si fuese una rueda de dientes rectos tallada
con una cremallera recta cuyo perfil fuera el perfil frontal calculado en ( 7.6.12
); es decir, empleando (¢:a Mmta) en lugar de (¢t mt) —0, lo que es lo mismo, (Qa
Ma) en lugar de (¢ m); ya que rueda y herramienta tenian el mismo maédulo y
el mismo angulo de presion-.

e EIl angulo de inclinacion de la hélice de la base (Bv) obtenida se calcula
aplicando la expresion ( 7.6.4)

(7.6.13)
tan B, = tan 8 * cos @¢,

Por lo tanto, los engranes helicoidales seran estudiados en las secciones
frontales o aparentes, necesitando para ello definir los llamados parametros

aparentes:

_p _mxm (7.6.14)
Pa = cosf cosp
o (7.6.15)
¢ cosf

Es decir, el paso en una seccion de engranaje helicoidal puede tomar distintos
valores cambiando el angulo 3.

Sobre cada seccion trabajaremos como si se tratara de un engranaje cilindrico
recto, pero cambiando m por may ¢ por @a, recordando ( 7.6.9 ):

(7.6.16)
tan ¢ = tan ¢, cosf§

Podremos también estudiar el nimero de dientes minimo para evitar la
interferencia de tallado:

megz mz
m < R —Rcos® ¢, = Rsin* ¢, = Tasin2 Ya=5o0sB sin @, (7.6.17)
Despejando:
2cosf (7.6.18)
Z =
sin? ¢,

Del mismo modo, la distancia entre centros vendra dada por:

mgyz, N myz, m(z;+2z,) (7.6.19)
2 2  2cosf
Donde se observa que en los engranajes helicoidales la distancia entre centros
depende de un parametro mas: cosp. Por ello, en la practica no se utilizan engranajes

helicoidales corregidos, ya que basta con cambiar el angulo B para conseguir la
distancia entre centros deseada.

d=R1+R2=
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7.7 DINAMICA DE ENGRANAJES

7.7.1 Esfuerzos de contacto

Al estudiar la cinematica de los engranajes, se ha descrito la linea de engrane
como el lugar geométrico de los sucesivos puntos de contacto entre la rueda y el
pifidn. Asi, las rectas que unen puntos de la linea de engrane con el punto primitivo P
representan las sucesivas normales a los perfiles de los dientes en el momento de
contacto y, por ello, a su vez representan la direccibn en que uno de los perfiles
transmite fuerza sobre el otro (suponiendo que no exista rozamiento).

Si los perfiles en contacto eran perfiles de evolvente, la linea de engrane
resultaba ser una linea recta. Por lo tanto, en este caso, la fuerza transmitida es de
direcciéon constante, lo que dinamicamente constituye un efecto muy favorable frente
a cualquier otro perfil de diente. En lo desarrollado a lo largo de este apartado
consideraremos, en todo momento, que los perfiles de los dientes son perfiles de
evolvente.

La fuerza de un diente sobre otro (F), si se desprecia el rozamiento, es
perpendicular a la superficie del diente; por lo tanto, no es tangente al cilindro primitivo
de funcionamiento o axoide. En general, F tendra una componente tangencial (T), una
radial (R) y una axial (A), relacionadas entre si por la geometria del diente. La
componente tangencial (T), que es la Unica que da un momento respecto al eje
de giro, queda determinada por el par transmitido. Las otras componentes quedan
determinadas en funcion de T:

e Engranajes Cilindrico-rectos: El punto de contacto evoluciona a lo largo de
la recta de engrane para los perfiles de evolvente. EI empuje F tiene,
considerando que no existe rozamiento, la direccion de la linea de engrane. Por
ello, aunque su punto de aplicacion va cambiando de posicién, F pasa siempre
por el punto primitivo P (Figura 7.7.1).

M

Figura 7.7.1 - Fuerza sobre un diente cilindrico-recto
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Trasladando el empuje al punto P se puede descomponer en:

_ (7.7.1)
T=F=*cosgp R =F *xsing
0, en funcion de los pares transmitidos:
(7.7.2)
T =M,/R, = My/R,
(7.7.3)
R=T=xtang

e Engranajes Cilindrico-helicoidales: La carga F corta siempre al eje
instantaneo del movimiento relativo (pasa siempre por el punto primitivo P del
perfil frontal correspondiente), pero su posicion exacta respecto a las caras
frontal y trasera de la rueda dentada depende de qué trozo del diente esté
engranando:

En la Figura 7.7.2, se supone aplicada en un punto intermedio de la rueda,
pudiéndose deducir que:

(7.7.4)
T =F*cos¢ xcosf
. (7.7.5)
A=Fx*cosg *sinf
. (7.7.6)
R=F *sing
o bien, en funcién de los pares transmitidos:
(7.7.7)
T =M;/Ry = M3/R;
(7.7.8)
A=Tx*tanf
(7.7.9)

R =T xtan¢/cosf

Figura 7.7.2 - Fuerza sobre un diente cilindrico-helicoidal
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En este caso, debe tenerse especial cuidado a la hora de establecer el sentido
de la componente axial A.

La Figura 7.7.3 puede servir de orientacion para determinar correctamente
dicho sentido.

M: M:

L/ ]

M1 M‘f

Figura 7.7.3 - Sentidos de la componente axial

7.7.2 Rendimiento

Sea el caso de la Figura 7.7.4 donde una primera rueda motora (1) engrana con
una segunda rueda conducida (2). Si consideramos la presencia de rozamiento,
aparecera una fuerza que se opone al deslizamiento relativo entre los dientes de
ambas ruedas.

Figura 7.7.4 - Rozamiento entre engranajes
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Para estudiar ese deslizamiento relativo paramos la rueda (1) introduciendo en
el sistema una velocidad angular de —wa. En tal caso, la w de la rueda (2) sera: wr =
w1 + w2 (puesto que w1 y w2 eran de sentido opuestos al tratarse de engranajes
exteriores).

El punto de contacto, como perteneciente a la rueda (2), tendera a ir hacia
abajo, y la fuerza de rozamiento se opondra a ese desplazamiento.

Aparecen asi dos fuerzas iguales y de sentidos contrarios sobre cada uno de
los dientes (Figura 7.7.4) y de valor igual a -F.

Tomando momentos respecto de O1 y Oz:

_ (7.7.10)
M; —F.Rycos@ + u.F(Rysinp —x) =0
_ (7.7.11)
M, —F.Rycos@ + .. F(Rysingp +x) =0
Se define el rendimiento n como:
_ Potencia que sale del engranaje 2 (7.7.12)
m= Potencia que sale del engranaje 1
Por lo tanto:
_Mz.wz _ M2 Rl (7713)

T="M,w, M, R,

Introduciendo las expresiones ( 7.7.10 )y (7.7.11 ) en ( 7.7.13 ) y recordando
gue el coeficiente de rozamiento puede expresarse como Wr=tga:

__F.Rycos @ — pu,. F(Rysing +x) Ry

m= F.Rycosg — . F(R;sing —x) 'R,

R,cosp —tana R, singp —tana.x R; (7.7.14)

" Rycos@ —tana R, sing +tana.x R,

cos ¢ — tan a sin @ _tana.x/RZ

B cosq)—tana:sin<p+tana'x/R1

Operando, obtenemos la expresion del rendimiento en funcidn del punto de
contacto:

cos<pcosa—singosina—Sm‘)"x/R2 (7.7.15)

Cos<pcosa—sin<psina+5ma.x/R
1

_cos(a+¢) - sina.x/p. (7.7.16)

n= -
cos(a + @) + sma.x/Rl

De donde puede deducirse que para que el rendimiento h — 1 ha de cumplirse que:

e X =0, a= 0 (que ambos valores sean lo menores posibles).
e R 1, R2= = (que las circunferencias primitivas de funcionamiento sean grandes).
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Calcularemos un valor medio para el rendimiento; para ello, hay que recordar
que, siendo P (punto primitivo) el polo del movimiento relativo entre ambas ruedas
dentadas, la velocidad de deslizamiento en el punto de contacto es (Figura 7.7.5):

(7.7.17)

Vd = ((1.)1 + (l)z)l

En tal caso, el espacio diferencial recorrido por la fuerza de deslizamiento en

un dt es:
(7.7.18)
dS ES Vd. dt ES (a)l + a)z). l dt

Ademas, los angulos girados por las ruedas (1) y (2) en ese intervalo diferencial
(w1-dty w2-dt), se pueden expresar (recordando como a partir de la definicion del perfil
de evolvente deduciamos que los segmentos medidos sobre la recta de engrane son
iguales a los arcos descritos sobre la circunferencia base):

(7.7.19)
w,dt = dl/R; cos ¢
(7.7.20)
w,dt = dl/R, cos ¢
I2 - ' D
I
oy L
v ol A
o “pY_ _ zona activa
- B de engrane

Figura 7.7.5 - Velocidad de deslizamiento en el punto de contacto

Sustituyendo (7.7.19)y (7.7.20 ) en ( 7.7.18) e integrando el “ds” entre 0 y I1,
l2 respectivamente (longitudes de los segmentos de aproximacion y retroceso sobre el
segmento de engrane, Figura 7.7.5):

p _<l N l) dl (7.7.21)
5= R, R,/ cosq
¢ lld (1 N 1> 1 lll " (1 N 1) 1,2 (7.7.22)
A 5= Ry Ry cosel), ©  \R, R,/ 2.cosg
s lzd <1 N 1) 1 lel i (1 N 1) 1> (7.7.23)
27 ) 5= R, R/ 'cosp), " \Ry R,/ 2.cosq
1 1\ L2417 (7.7.24)

S=S+8=(—+—). 2—2

122 <R1 + RZ) 2.cos @
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En tal caso, el trabajo realizado por la fuerza de rozamiento sera:

W F(1+1) L2+ 1,7 (7.7.25)
roz = Hr- T R, R,/ 2.cos¢
Por otro lado, el trabajo aprovechable de |la fuerza motora (trabajo util) es:
(7.7.26)
Ween = F(ly + 1)
De donde se deduce que el rendimiento medio es:
F(ly+ 1)
n= 2 2
1 1\ L+,
Pl 1)+ P g+ 1) Fcosg (7.7.27)
1
‘r’ =
14l (L) L'+’
2.cos@'\R; R, L1 +1,

Expresion que permite concluir que para que el rendimiento aumente es
necesario:

Minimizar el coeficiente de rozamiento (W) entre las superficies de los dientes.
Aumentar el radio (R1 y R2) de los cilindros primitivos de funcionamiento.
Aumentar el cosg; es decir, disminuir el angulo de presiéon .

Minimizar las longitudes (l1 y I2) de los segmentos de aproximacion y retroceso.

7.8 TRATAMIENTO TERMICO

7.8.1 Temple y revenido

Es el proceso necesario para dar a los aceros la dureza posible segun su
composicién quimica. En la primera etapa del temple, se logra la maxima dureza
posible segun el acero y en el revenido, se va reduciendo esa dureza para lograr las
caracteristicas deseables de dureza, tenacidad o elasticidad.

En el temple, se lleva el acero a una temperatura de entre 800 y 1000°C segun
su composicion quimica, se mantiene esa temperatura un lapso que depende del tipo
de acero y del tamafio de la pieza, y luego se somete la pieza a un enfriamiento
controlado, ya sea en un bafo de aceite, de sales fundidas, de agua o al aire forzado,
dependiendo la eleccién del enfriamiento de las caracteristicas propias del acero.

Si el temple es completo, las piezas quedan con la maxima dureza posible para
ese acero, y deben ser sometidas en breve lapso a un revenido de eliminacién de
tensiones seguido del revenido destinado a reducir la dureza a los valores deseados.

Se entiende por revenido a un calentamiento a temperaturas entre 200 y 500°C,
generalmente en hornos con recirculacion interior del aire para garantizar la
uniformidad de la temperatura en toda la carga. Dada la baja temperatura es en
general admisible prescindir de una atmosfera protectora aunque puede usarse para

casos especiales.
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El no uso de atmésfera es muy practico porque para llegar a la dureza deseada
suele ser necesario tomar muestras a medida que va subiendo temperatura, y esa
maniobra seria muy dificil si se usara atmdsfera protectora.

En el caso de ser imprescindible el uso de atmdosfera protectora es necesario

determinar por ensayo previo sobre una muestra hecha sin atmdsfera, la temperatura
optima.
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8 ANEXO 3 - MEMORIA DE CALCULO

8.1 CALCULO DEL MODULO DE LOS ENGRANAJES

Para hallar el médulo de los engranajes en estudio tenemos como Unica limitante
la distancia entre ejes de la caja de cambios original del vehiculo. Sabiendo esto e
iterando con los distintos modulos que se observan en la Tabla 8.1.1 — Series de
moddulos normalizados, buscamos el médulo mas grande que sea posible implementar
en el disefio ya que a mayor moédulo, mayor sera la fuerza que soporten los dientes
de los engranajes. También tenemos que mencionar que para este calculo se tuvieron
en cuenta las relaciones deseadas.

La distancia entre ejes antes mencionada es de 65 [mm]. Por otro lado, sabemos
gue la minima cantidad de dientes que podemos utilizar es 12 por adoptar un angulo
de presion de 25° (Ver 7.5.5 Interferencia de tallado y de funcionamiento).

Tabla 8.1.1 — Series de médulos normalizados

I 1 1,25 1,5 2 2,5 3 4 5 6
1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 3,5 45 55 7
1] 3,25 3,75 6,5

8 10 12 16 20 25 32 50
9 11 14 18 22 28 36 45

Se comenzd por armar una tabla dindmica de calculo en la cual las variables a
modificar son los nimeros de dientes como se puede observar a continuacion:

Tabla 8.1.2 — Célculo de médulo

Conductor Conducido
< Maddulo Maddulo
&5 Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
E Didmetro primitivo Didmetro primitivo
& Numero de dientes Numero de dientes
Distancia entre ejes Relacion 12
Conductor Conducido
< Mddulo Mddulo
% Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
(E Didmetro primitivo Didmetro primitivo
@ Numero de dientes Numero de dientes
Distancia entre ejes Relacidn 22
Conductor Conducido
< Mddulo Mddulo
& Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
E‘j Didmetro primitivo Didmetro primitivo
- Numero de dientes Numero de dientes
Distancia entre ejes Relacién 3¢
< Conductor Conducido
3 Mddulo ‘ Mddulo
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Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Diametro primitivo Didmetro primitivo

Numero de dientes Numero de dientes

Distancia entre ejes Relacidon 42

Conductor Conducido
Médulo Mddulo

Angulo de presion 25¢ Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo Didmetro primitivo

Numero de dientes Numero de dientes

Distancia entre ejes Relacidn 42

En la Tabla 8.1.2, ingresando el médulo, nimero de dientes de los engranajes
conductores y conducidos, obtenemos las relaciones de transmision de cada cambio,
los didmetros primitivos y con ellos la distancia entre ejes (65 [mm]). Para realizar
dichos calculos utilizamos las siguientes ecuaciones:

g L (8.1.1)
Diametro primitivo: Dp = m * z
Dp, +D 8.1.2
Distancia entre ejes = # = 65 [mm] ( :
(8.1.3)

., Zq
Relacion = —
Zy

Siendo:

e Dp, Dp, y Dp,, el diametro primitivo [mm]
e m, el médulo adoptado [mm]
e 7,2, Y z, el nUmero de dientes

Los subindices 1 y 2 hacen referencia a los engranajes conductor y conducido
respectivamente.

Sabiendo que los mddulos de los engranajes originales no superan al médulo de
2 [mm], decidimos comenzar a iterar con el médulo que sigue en la Tabla 8.1.2 (2,5)

obteniendo los siguientes resultados:
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Tabla 8.1.3 — Verificacién de moédulo 2,5

Conductor Conducido
< Mddulo 2,5 Mddulo 2,5
& Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
E Diametro primitivo 37,5 Didmetro primitivo 92,5
& Numero de dientes 15 Numero de dientes 37
Distancia entre ejes 65 Relacién 12 2,47
Conductor Conducido
< Moédulo 2,5 Moddulo 2,5
% Angulo de presién 25¢2 Angulo de presién 25¢
Q Diametro primitivo 47,5 Didmetro primitivo 82,5
@ Numero de dientes 19 Numero de dientes 33
Distancia entre ejes 65 Relacién 22 1,74
Conductor Conducido
< Mddulo 2,5 Mddulo 2,5
;ﬁ) Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
= Didmetro primitivo 57,5 Didmetro primitivo 72,5
= Numero de dientes 23 Numero de dientes 29
Distancia entre ejes 65 Relacién 32 1,26
Conductor Conducido
< Moédulo 2,5 Moddulo 2,5
= Angulo de presion 259 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 65 Didmetro primitivo 65
Numero de dientes 26 Numero de dientes 26
Distancia entre ejes 65 Relacién 42 1,00
Conductor Conducido
Mddulo 2,5 Mddulo 2,5
Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo 75 Didmetro primitivo 55
Numero de dientes 30 Numero de dientes 22
Distancia entre ejes 65 Relacidn 42 0,73

De la Tabla 8.1.3 podemos observar que para la totalidad de los cambios se
cumple la distancia entre ejes que tenemos como limitante.

De igual manera seguiremos probando con los médulos que siguen para ver si
hallamos uno mayor que cumpla con esta condicion. Cabe aclarar que se estan
utilizando los moédulos normalizados recomendados de la fila | que se utilizan
habitualmente, también se probaran los médulos de las filas 1l y Il de la Tabla 8.1.1
— Series de médulos normalizados.

El siguiente mddulo a verificar es 3, obteniendo los siguientes resultados:
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Conductor Conducido
< Mddulo 3 Mddulo 3
& Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
% Didmetro primitivo 39 Didmetro primitivo 93
& Numero de dientes 13 Numero de dientes 31
Distancia entre ejes 66 Relacién 12 2,38
Conductor Conducido
< Médulo 3 Médulo 3
2 Angulo de presién 25¢2 Angulo de presién 25¢2
§ Diametro primitivo 48 Didmetro primitivo 84
a Numero de dientes 16 Numero de dientes 28
Distancia entre ejes 66 Relacién 22 1,75
Conductor Conducido
< Mddulo 3 Mddulo 3
g Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
= Didmetro primitivo 57 Didmetro primitivo 75
= Numero de dientes 19 Numero de dientes 25
Distancia entre ejes 66 Relacién 32 1,32
Conductor Conducido
< Médulo 3 Médulo 3
= Angulo de presién 259 Angulo de presién 25¢9
§ Didmetro primitivo 57 Didmetro primitivo 75
Numero de dientes 19 Numero de dientes 25
Distancia entre ejes 66 Relacién 42 1,32
Conductor Conducido
Modulo 3 Modulo 3
Angulo de presion 259 Angulo de presion 259
Didmetro primitivo 66 Didmetro primitivo 66
Numero de dientes 22 Numero de dientes 22
Distancia entre ejes 66 Relacidn 42 1,00

En la Tabla 8.1.4 podemos observar que no se cumple la condicion impuesta
de la distancia entre ejes para ninguno de los engranajes. El otro punto a tener en
cuenta es que siendo el engranaje de primera (conductor), el mas chico, ya se
encuentra al limite en cantidad minima de dientes (recordando de que dicha cantidad
es 12), por lo que con los modulos que contindan, es muy probable que ésta sea una
limitante mas.

A continuacion, arrojamos los resultados obtenidos con el siguiente médulo (4):

174 %



Tabla 8.1.5 — Verificaciéon de modulo 4

4N
',

Facultad de Ingenieria

Conductor Conducido
< Mddulo 2,5 Mddulo 2,5
& Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
E Didmetro primitivo 37,5 Didmetro primitivo 92,5
& Numero de dientes 15 Numero de dientes 37
Distancia entre ejes 65 Relacién 12 2,47
Conductor Conducido
< Médulo 4 Médulo 4
2 Angulo de presién 25¢2 Angulo de presién 25¢
(3 Didmetro primitivo 48 Didmetro primitivo 84
@ Numero de dientes 12 Numero de dientes 21
Distancia entre ejes 66 Relacién 22 1,75
Conductor Conducido
< Mddulo 4 Mddulo 4
;ﬁ) Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
= Didmetro primitivo 56 Didmetro primitivo 76
= Numero de dientes 14 Numero de dientes 19
Distancia entre ejes 66 Relacién 32 1,36
Conductor Conducido
< Médulo 4 Médulo 4
= Angulo de presién 259 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 64 Didmetro primitivo 68
Numero de dientes 16 Numero de dientes 17
Distancia entre ejes 66 Relacién 42 1,06
Conductor Conducido
Mddulo 4 Mddulo 4
Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo 76 Didmetro primitivo 56
Numero de dientes 19 Numero de dientes 14
Distancia entre ejes 66 Relacidn 42 0,74

De la Tabla 8.1.5 se desprende que para los engranajes de primera ya no existe
una relacion posible que se asemeje a la deseada por lo que se dejo la obtenida con
el modulo 2,5 que hasta el momento es la Unica que cumple con todas las condiciones
deseadas. Al igual que el modulo 3, este modulo tampoco cumple con la condicion de
la distancia entre ejes para ninguno de los engranajes. Por tal motivo, no seran tenidas
en cuenta y de ahora en mas continuaremos con las verificaciones de los médulos de
las filas 1l y Il de la Tabla 8.1.1 — Series de modulos normalizados, comprendidos
entre 2,5y 4, quedando por verificar los médulos: 2,75 3,5 3,25y 3,75.

A continuacion, se pueden ver los resultados obtenidos con el modulo 2,75:
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Conductor Conducido
< Médulo 2,75 Mddulo 2,75
& Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
% Didmetro primitivo 35,75 Diametro primitivo 96,25
& Numero de dientes 13 Numero de dientes 35
Distancia entre ejes 66 Relacién 12 2,69
Conductor Conducido
< Modulo 2,75 Modulo 2,75
2 Angulo de presién 25¢9 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 46,75 Didmetro primitivo 85,25
a Numero de dientes 17 Numero de dientes 31
Distancia entre ejes 66 Relacién 22 1,82
Conductor Conducido
< Modulo 2,75 Mddulo 2,75
g Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
= Didmetro primitivo 57,75 Didmetro primitivo 74,25
= Numero de dientes 21 Numero de dientes 27
Distancia entre ejes 66 Relacién 32 1,29
Conductor Conducido
< Moédulo 2,75 Moddulo 2,75
= Angulo de presién 259 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 66 Didmetro primitivo 66
Numero de dientes 24 Numero de dientes 24
Distancia entre ejes 66 Relacién 42 1,00
Conductor Conducido
Modulo 2,75 Modulo 2,75
Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo 77 Didmetro primitivo 55
Numero de dientes 28 Numero de dientes 20
Distancia entre ejes 66 Relacién 42 0,71

Al igual que para los modulos 3y 4 en la Tabla 8.1.6 se observa que tampoco
cumple con la condicion de la distancia entre ejes para ninguno de los engranajes por
lo que continuaremos en la busqueda de un modulo que cumpla con esta condicion.

De esta manera, procedemos a verificar el modulo 3,5:
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Conductor Conducido
< Mddulo 2,5 Mddulo 2,5
& Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
E Diametro primitivo 37,5 Didmetro primitivo 92,5
& Numero de dientes 15 Numero de dientes 37
Distancia entre ejes 65 Relacién 12 2,47
Conductor Conducido
< Moédulo 3,5 Moddulo 3,5
% Angulo de presién 25¢2 Angulo de presién 25¢
Q Diametro primitivo 49 Didmetro primitivo 84
@ Numero de dientes 14 Numero de dientes 24
Distancia entre ejes 66,5 Relacién 22 1,71
Conductor Conducido
< Mddulo 3,5 Mddulo 3,5
;ﬁ) Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
= Didmetro primitivo 56 Didmetro primitivo 77
= Numero de dientes 16 Numero de dientes 22
Distancia entre ejes 66,5 Relacién 32 1,38
Conductor Conducido
< Moédulo 3,5 Moddulo 3,5
= Angulo de presién 259 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 66,5 Didmetro primitivo 66,5
Numero de dientes 19 Numero de dientes 19
Distancia entre ejes 66,5 Relacién 42 1,00
Conductor Conducido
Mddulo 3,5 Mddulo 3,5
Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo 77 Didmetro primitivo 56
Numero de dientes 22 Numero de dientes 16
Distancia entre ejes 66,5 Relacidn 42 0,73

Con éste médulo tuvimos un problema similar el médulo 4, no pudiendo
encontrar una relacion posible para los engranajes de primera y encontrandonos
ademas con que no se cumple con la condicion de la distancia siendo ésta alin mas
grande (66,5 [mm]) que los anteriores casos.

Siguiendo el mismo camino, continuamos con la verificacion del moédulo 3,25:
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Conductor Conducido
< Médulo 3,25 Mddulo 3,25
& Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
% Didmetro primitivo 39 Didmetro primitivo 91
& Numero de dientes 12 Numero de dientes 28
Distancia entre ejes 65 Relacién 12 2,33
Conductor Conducido
< Modulo 3,25 Modulo 3,25
2 Angulo de presién 25¢9 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 48,75 Didmetro primitivo 81,25
a Numero de dientes 15 Numero de dientes 25
Distancia entre ejes 65 Relacién 22 1,67
Conductor Conducido
< Modulo 3,25 Mddulo 3,25
g Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
= Didmetro primitivo 58,5 Didmetro primitivo 71,5
= Numero de dientes 18 Numero de dientes 22
Distancia entre ejes 65 Relacién 32 1,22
Conductor Conducido
< Moédulo 3,25 Moddulo 3,25
= Angulo de presién 259 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 68,25 Didmetro primitivo 61,75
Numero de dientes 21 Numero de dientes 19
Distancia entre ejes 65 Relacién 4¢ 0,90
Conductor Conducido
Modulo 3,25 Modulo 3,25
Angulo de presion 259 Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo 78 Didmetro primitivo 52
Numero de dientes 24 Numero de dientes 16
Distancia entre ejes 65 Relacién 42 0,67

En la Tabla 8.1.8 podemos observar que la condicion que hasta el momento
solo verificaba para el modulo de 2,5 (distancia entre ejes sea de 65 [mm]) también se
cumple, transformandose hasta el momento en el médulo mas grande que podemos
utilizar para disefar los engranajes.

Para poder realizar la afirmacion anterior resta verificar ultimo modulo que es
3,75:
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Tabla 8.1.9 — Verificacién de médulo 3,75

Conductor Conducido
< Mddulo 3,25 Mddulo 3,25
& Angulo de presion 25¢ Angulo de presion 25¢
E Didmetro primitivo 39 Didmetro primitivo 91
& Numero de dientes 12 Numero de dientes 28
Distancia entre ejes 65 Relacién 12 2,33
Conductor Conducido
< Moédulo 3,75 Moddulo 3,75
% Angulo de presién 259 Angulo de presién 25¢
Q Didmetro primitivo 48,75 Didmetro primitivo 82,5
@ Numero de dientes 13 Numero de dientes 22
Distancia entre ejes 65,625 Relacién 22 1,69
Conductor Conducido
< Mddulo 3,75 Mddulo 3,75
;ﬁ) Angulo de presion 25¢ Angulo de presion 25¢
= Didmetro primitivo 56,25 Didmetro primitivo 75
= Numero de dientes 15 Numero de dientes 20
Distancia entre ejes 65,625 Relacién 32 1,33
Conductor Conducido
< Moédulo 3,75 Moddulo 3,75
= Angulo de presién 259 Angulo de presién 25¢
§ Didmetro primitivo 63,75 Didmetro primitivo 67,5
Numero de dientes 17 Numero de dientes 18
Distancia entre ejes 65,625 Relacién 42 1,06
Conductor Conducido
Mddulo 3,75 Mddulo 3,75
Angulo de presion 25¢ Angulo de presion 25¢
Didmetro primitivo 78,75 Didmetro primitivo 52,5
Numero de dientes 21 Numero de dientes 14
Distancia entre ejes 65,625 Relacidn 42 0,67

Analizando el Ultimo médulo que vamos a verificar arrojado en la Tabla 8.1.9
podemos ver que, si bien la distancia entre ejes se asemeja mas a la deseada, sigue
sin verificar.

De todo lo antes mencionado se desprende que, para el disefio de los engranajes
utilizaremos un médulo de 3,25 [mm].

8.2 CALCULO DE LAS REACCIONES EN LOS APOYOS DE LOS ARBOLES

8.2.1 Arbol primario
A continuacion, se muestra el arbol primario con sus respectivos apoyos.
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al A A PN
D

A B C

Figura 8.2.1 — Apoyos del arbol primario

El apoyo doble ‘A’ representa a un rodamiento de bolas cilindrico, los apoyos
simples ‘B’ y ‘C’ representan rodamientos de rodillos cilindricos y el ‘D’ representa a
un buje de bronce que se encuentra presente en el extremo del cigtiefial del motor.

El arbol primario tiene un total de 5 vinculos por lo que se trata de un sistema
hiperestatico de dos grados de hiperestaticidad. Esto quiere decir que no son
suficientes el numero de ecuaciones de equilibrio estatico disponibles, ya que el
namero de incognitas es mayor, y es necesario contar con ecuaciones adicionales
para poder determinar las incognitas.

Para el calculo de las reacciones se analizara el arbol como si se tratara de una
barra, y se utilizara las ecuaciones de la elastica y el principio de superposicién para
obtener las ecuaciones adicionales.

8.2.1.1 Reacciones en los apoyos para la primera marcha

Rbta

Ran

Figura 8.2.2 — Fuerzas intervinientes con la primera marcha acoplada

En la imagen anterior se pueden ver tanto las fuerzas y momentos aplicados
sobre el arbol como sus reacciones cuando se encuentra accionada la primera
marcha. F,, y F;; son las componentes radial y tangencial de fuerza aplicada sobre el
engranaje de primera, M;, es el momento torsor que transmite el motor y R,, son las
reacciones en los apoyos de las fuerzas anteriormente mencionadas. Al no existir
fuerzas aplicadas en sentido axial, la reaccion axial del apoyo ‘A’ es nula.
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Para simplificar las ecuaciones se calcularan las reacciones de las fuerzas F,;
y F;; por separado.

Reacciones en los apoyos generadas por la fuerza F,4

F4

a b
e —
| I ]
L L | N
Ra Rg = Re Rop
L1 | L2 | L3
I _—t _— o |
Figura 8.2.3 — Ubicacion de los apoyos y fuerzas en el arbol primario (primera marcha)
Donde:

e a=293[mm]

e b=171,45[mm)]

e [;=107,575[mm]

e L, =200,75[mm]

o L3 =239,75[mm]

e F=F, =733178[N]

A continuacion, se descompondra el arbol en tres estados isostaticos:
Estado I:

Estado II:
Mg ( l j Mc
4y £
T R 1 Re
Estado llI:
Mc
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Igualando giros con el apoyo de soluciones tabuladas (ver Tabla 8.5.1):

Estado I:
0,_MB*L1 (8.2.1)
B = 3%EI

Estado II:

Dividiendo el estado en tres distintos para lograr encontrar soluciones
tabuladas:
l;
g

, Fxaxb ,” Mp*L, rrs Mc*Ly
0p =— 2xL, —a g =——"— Qg =——=
B 6xLy*El ( 2 ) B 3+El B 6+El
, Fxaxb ,r Mp*L, s Mc*Ly
0, = 2+%L,—b 07, =—= 0", =—=
C ™ 6xLy+El ( 2 ) C ™ 6«EI C ™ 3«m1

Sumando los angulos de giro de cada uno de los subestados obtenemos los
angulos de cada extremo del estado Il:

Fxaxh Mg+L, M =L (8.2.2)
| Y . o _ oy Mp*Ly Mc*Ly
Op =05 +0 5+ 6" =~ g ? e~ D~ T 6Bl
Fxaxh Mgx*L, Mg=*L, (8.2.3)
011=9/ 9/, 9,,, = " (2% —b
¢ ¢t 0t 0 =g Gl D T3
Estado lll:
9111 — M+ L (8.2.4)
¢ 3 % EI
Igualando giros en B:
931=93”
Mg * Ly Fxaxb Mg *L, M*1L, (8.2.5)
= - @*L,—a) - -
3xEI 6L, *EI 3xEI 6 * EI

Despegando My resulta:

Fxaxb Mg *L
ol @rl-a-—5

(L1 + Ly)
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Donde:
e a=293[mm]
e b=171,45[mm]
e L, =107,575[mm]
e L, =200,75[mm]

Reemplazando los datos conocidos se obtiene:

8.2.7
Mg = —15,104[mm] * F — M. x 0.326 ( )
Igualando giros en C:
HCH — 0(;1”
F*a*b MB*LZ MC*LZ Mc*L3 (828)
———(2xL,—b = —
6 * L, EI( Ly =b)+ 6+El = 3%EI 3% El
Despegando M, resulta:
Fxaxb Mg * L
—%(Z*Lz—b)—% (8.2.9)
M, =
¢ (L3 + L)
Donde:
e a=293[mm]
e b =171,45[mm)]
e L, =107,575[mm]
o L3 =239,75[mm]
Reemplazando los datos conocidos se obtiene:
(8.2.10)

M; = —6,534[mm] * F — Mg % 0.228

Reemplazando la ecuacion ( 8.2.10 ) en ( 8.2.7 ) y siendo F = F,; = 7331,78 [N]
obtenemos Mj:

8.2.11
Mp = —15,104[mm] * F — (—6,534[mm] x F — My x 0.228) * 0.326 ( )
(8.2.12)
Mg (1 —0.228  0.326) = (—15,104[mm] + 6,534[mm] * 0.326)F
(8.2.13)
Mp = —14.01637[mm] x F
(8.2.14)

Mg = —102765 [Nmm]
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Finalmente reemplazando ( 8.2.14 ) en ( 8.2.10 ) M, resulta:

(8.2.15)
M, = —6,534[mm] * 7331,78 [N] — (—102765 [Nmm]) * 0.228

(8.2.16)
M, = —24491,07 [Nmm|]

Céalculo de reacciones por tramos:

Tramo I
Mg
L Y
I, TR
M
ZM|B—0 = —Mp+R,/*L, =0 = RA'=L—B
1
M
2F=O = R, +R = = RB’——RA’=—L—B
1
Tramo Il:
1F
Mg Mc
oy £
IR Re
Mp—Mc+F+a
ZMleo = Fxa+Mg—RM*L,—M,=0 = RM==L LC
2
ZFy=0 = Rg"-F+RM=0 = R'"=F-R/"
a Mp—M
=F(1——)— B c
L, L,
Tramo Il
Mo
P sy
T t
M
ZM|C:O = Mc-Ry"'*Ly=0 = RyM="7-
3
EF_O — R LpIl_g N RIII__RIII__ﬂ
y = C D - Cc - D - L3
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Sumando las reacciones de los tres tramos:
M 8.2.17
R,=R,'==2 ( )
Ly
a My, — M
Rg =Ry +R ”———B+F(1——>— E__¢
B B B L, L, L, (8.2.18)
- -M (1 + 1)+MC+F<1 a)
- OB\, L) T L, L,
Mg —M-+F+a M
_ 11 I __ B C __C
Rc=Rc" +R:™ = L L, (8.2.19)
— M (1 4 1>+MB+F*a
B ‘AL, "L L, L,

M, 8.2.20

Ry = RDIII __C ( )
Ls

Finalmente reemplazando los datos conocidos obtenemos las reacciones en los

apoyos provocadas por F,;.

RATI = RA = —955,29 [N]
Rp,1 = Rp = 7606,89 [N]
Rcr1 = Rc = 782,34 [N]

RDrl = RD = —102,15 [N]

Reacciones en los apoyos generadas por la fuerza Fyq

Reemplazando F;; = F = 15723,06 [N] en la ecuacién ( 8.2.13 ) obtenemos Mg:
My = —220380,2 [Nmm]

(8.2.21)
Reemplazando (8.2.21) en (8.2.10 ) M, resulta:

M, = —52521,3 [Nmm|]

(8.2.22)
Finalmente reemplazando My y M, en las ecuaciones ( 8.2.17 ), ( 8.2.18 ), (
8.2.19) y (8.2.20 ) obtenemos las reacciones provocadas por Fy,.
RAtl == RA == —204’8, 62 [N]
Rg: = Rp = 16313,02([N]
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Rci = Re = 1677,73([N]
RDtl = RD = _219,07[N]

Resultante de las reacciones en los apoyos.

Para obtener la carga aplicada sobre cada rodamiento es necesario sumar las
reacciones generadas por la fuerza radial (F.,) y la tangencial (F;). Esto se obtiene
realizando la raiz cuadrada de la suma del cuadrado de cada reaccién. Al tener los
dientes del engranaje un angulo de presion de 25° las resultantes de los apoyos
tendran la misma direccion.

Finalmente la reaccion resultante para cada vinculo resulta:

R, = —JRArlz + Ry% = —2260,40 [N]

R = \/RMZ + Rpi? = 17999,42[N]

Rc = \/Rmz + Rcpi® = 1851, 17[N]

Rp = —\/R,M2 + Rpi? = —241,71[N]

8.2.1.2 Reacciones en los apoyos para la segunda marcha

Se procederd a calcular las reacciones en los apoyos del mismo modo que se
calcularon las de la primera marcha.

Rar

Figura 8.2.4 - Fuerzas intervinientes con la segunda marcha acoplada
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Ra R—B( = Rc
- L1 L2

PN,
:‘ﬁ,
L3 -

Figura 8.2.5 - Ubicacién de los apoyos y fuerzas en el arbol primario (segunda marcha)

Donde:

e a=92125[mm]

e b =108,625 [mm]

o [;=107,575[mm]

e L, =200,75[mm]

o L3 =239,75[mm]

e F=F,,=0586543[N]

Siendo la ecuacion ( 8.2.6 ):

_ M¢x L,
2

Fxaxb
I, @rla—a)

M. =
5 (L + Ly)

Y reemplazando los datos conocidos, My resulta:

My = —25,0091[mm] = F — M, * 0,3255

Siendo la ecuacion (8.2.9):

_F*a*b
2xL,

Mg * L,

(Z*Lz_b)_ 2

(L3 + L)
Y reemplazando los datos conocidos, M, resulta:

MC=

My = —16,5714[mm] * F — My % 0,2279

(8.2.23)

(8.2.24)

(8.2.25)

(8.2.26)

Reemplazando la ecuacion ( 8.2.26 ) en ( 8.2.24 ) y siendo F = F,, = 5865,42[N]

obtenemos Mjg:

(8.2.27)

Mg = —25,0091[mm] * F — (—=16,5714[mm] * F — Mg * 0,2279) % 0,3255

Mz(1—0,2279 * 0,3255) = (16,5714[mm] * 0,3255 — 25,0091 [mm])F

187 %

(8.2.28)



€ ™

Facultad de Ingenieria

8.2.29
Mp = —21,1859[mm] * F ( )

(8.2.30)
My = —124264,48 [Nmm]

Reemplazando (8.2.30 ) en (8.2.26 ) y siendo F = F,, = 5865,43[N] , M. resulta:

(8.2.31)
M; = —16,5714[mm] « F — (—124264,48 [Nmm]) * 0,2279

(8.2.32)

M, = —68882,45 [Nmm]

Finalmente reemplazando My y M en las ecuaciones ( 8.2.17 ), (8.2.18), (8.2.19)y
(8.2.20 ) obtenemos las reacciones provocadas por F,,

Ry, = Ry = —1155,14[N]
Rg,» = R = 4604, 78[N]
R¢rs = Re = 2703, 1[N]
Rp,» = Rp = —287,31[N]

Reacciones en los apoyos generadas por la fuerza Fy,

Reemplazando F;, = F = 12578,45[N] en la ecuacion ( 8.2.29 ) obtenemos Mg:
(8.2.33)

My = —266490,58 [Nmm]

Reemplazando ( 8.2.33 ) en ( 8.2.26 ) M, resulta:

(8.2.34)

M, = —147712,57 [Nmm]

Finalmente reemplazando Mz y M, en las ecuaciones ( 8.2.17 ), (8.2.18),(8.2.19)y
(8.2.20 ) obtenemos las reacciones provocadas por F;,

Ruyz = Ry = —2477,25[N]
Rg:z = R = 9875,39[N]
Rciz = Rc = 5796,43[N]
Rp:2 = Rp = —616,11[N]
Resultante de las reacciones en los apoyos.

La reaccion resultante para cada vinculo resulta:
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R, = —\/RMZ + Ryp” = —2733,34 [N]

Rp = \/RBTZZ + Rp22 = 10896,20[N]

Rc = \/Rmz + R¢ip® = 6395,73[N]

Rp = —JRDrZZ + Rp2? = —679,81[N]

8.2.1.3 Reacciones en los apoyos para la tercera marcha

Se procederd a calcular las reacciones en los apoyos del mismo modo que se
calcularon las anteriores marchas.

Rats

Rars

Figura 8.2.6 - Fuerzas intervinientes con la tercera marcha acoplada

Reacciones en los apoyos generadas por la fuerza F,3
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| ]
A | |
" Re

| PN
Ra _ _J Rp
e L1 | L2 | L3 —

Figura 8.2.7 - Ubicacion de los apoyos y fuerzas en el arbol primario (tercera marcha)

Donde:

e a=112,125[mm]

e b = 88,625 [mm]

e [, =107,575[mm]

e L, =200,75[mm)]

e [;=1239,75[mm)]

o F=F.;=497286][N]

Siendo la ecuacion ( 8.2.6 ):

—I}**—T(Z*Lz—a)—% (8.2.35)
M, =
g (Ly + L)
Y reemplazando los datos conocidos, My resulta:
8.2.36
My = —23,2287[mm] * F — M, * 0,3255 ( )
Siendo la ecuacion (8.2.9):
—Fz**—aLzb(z*Lz—b)—% (8.2.37)
M. =
¢ (Ls + L)
Y reemplazando los datos conocidos, M. resulta:
(8.2.38)

M; = —17,5792[mm] * F — Mg * 0,2279

Reemplazando la ecuacion ( 8.2.38 ) en ( 8.2.36 ) y siendo F = F,; = 4972,86[N]
obtenemos Mj:

8.2.39
Mg = —23,2287[mm] x F — (—17,5792[mm] * F — My * 0,2279) * 0,3255 ( )

8.2.40
Mg (1 = 0,2279 * 0,3255) = (17,5792[mm] * 0,3255 — 23,2287[m])F ' )
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(8.2.41)
Mg = —18,9085[mm] * F

(8.2.42)
My = —94029,41 [Nmm]

Reemplazando (8.2.42) en (8.2.38 ) y siendo F = F,; = 4972,86[N] , M. resulta:

8.2.43
M, = —17,5792[mm] * F — (—94029,41 [Nmm]) * 0,2279 ( )

(8.2.44)
M, = —65992,63 [Nmm]

Finalmente reemplazando My y M en las ecuaciones ( 8.2.17 ), (8.2.18), (8.2.19)y
(8.2.20 ) obtenemos las reacciones provocadas por F,;

R4z = R, = —874,08[N]
Rp,3 = Rg = 3209,11[N]
Reys = Re = 2913,09([N]
Rp,3 = Rp = —275,26[N]

Reacciones en los apoyos generadas por la fuerza F3

Reemplazando F;; = F = 10664,34[N] en la ecuacion ( 8.2.41 ) obtenemos Mg:

(8.2.45)
Mz = —201654,78 [Nmm]

Reemplazando ( 8.2.45) en ( 8.2.38 ) M, resulta:

8.2.46
M = —141519,03 [Nmm|] ( )

Finalmente reemplazando My y M, en las ecuaciones ( 8.2.17 ), (8.2.18), (8.2.19)y
( 8.2.20 ) obtenemos las reacciones provocadas por Fi;

Ra3 = Ry = —1874,55([N]
Rp;; = Ry = 6882,35[N]
Rciz = Re = 6246,81[N]
Rpi; = Rp = —590,28[N]

Resultante de las reacciones en |los apoyos.

La reaccion resultante para cada vinculo resulta:
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R, = —\/RA,.g,2 + Ry3” = —2068,32 [N]

Rp = |Rp,3> + Rpi3® = 7593,76[N]

Rc = \/Rm,z + Rci3” = 6892,66[N]

Rp = —\/R,,,.g,2 + Rp;32 = —651,30[N]

8.2.1.4 Reacciones en los apoyos para la cuarta marcha

Se procederd a calcular las reacciones en los apoyos del mismo modo que se
calcularon las anteriores marchas.

Rbt4
x > ‘ o
v \ RBrs
-4 _
Rats
Rars
Figura 8.2.8 - Fuerzas intervinientes con la cuarta marcha acoplada
Reacciones en los apoyos generadas por la fuerza Fy4
Fy
- a b
1
| e A I PN
Ra = Re Rp
B L1 | L2 | L3 -
T I L |

Figura 8.2.9 - Ubicacion de los apoyos y fuerzas en el arbol primario (cuarta marcha)
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Donde:

e a=16945 |mm]

e b =2313[mm]

e L, =107,575[mm]

e L, =200,75[mm]

o L3 =23975[mm]

e F=F,=4189,59 [N]

Siendo la ecuacién (8.2.6):

—FZ**—aLzb(z*Lz—a)—% (8.2.47)
M, =
g (L1 + Ly)
Y reemplazando los datos conocidos, My resulta:
(8.2.48)
Mg = —9,9420[mm] * F — M = 0,3255
Siendo la ecuacion (8.2.9):
—%(Z*Lz—b)—% (8.2.49)
M. =
¢ (L3 + Ly)
Y reemplazando los datos conocidos, M. resulta:
(8.2.50)

Mc = —11,1017[mm] * F — My * 0,2279

Reemplazando la ecuacion ( 8.2.50 ) en ( 8.2.48 ) y siendo F = F,, = 4189,59 [N]
obtenemos Mj:

8.2.51
Mp = —9,9420[mm] * F — (=11,1017[mm] * F — Mg * 0,2279) * 0,3255 ( )
(8.2.52)
Mg(1 - 10,2279 % 0,3255) = (11,1017[mm] * 0,3255 — 9,9420[mm])F
(8.2.53)
Mg = —6,8348[mm] * F
(8.2.54)

My = —28635,20 [Nmm]

Reemplazando ( 8.2.54 ) en (8.2.50) y siendo F = F,, = 4189,59 [N] , M. resulta:

8.2.55
M, = —11,1017[mm] * F — (—28635,20 [Nmm]) * 0,2279 ( )
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8.2.56
M, = —65992,63 [Nmm] ( )

Finalmente reemplazando My y M en las ecuaciones ( 8.2.17 ), (8.2.18), (8.2.19)y
(8.2.20 ) obtenemos las reacciones provocadas por F,,

Rya = Ry = —266,19[N]
Rg,4 = Rz = 862,86[N]
R¢rq = R = 3759,7[N]

Rp,4 = Rp = —166,79[N]

Reacciones en los apoyos generadas por la fuerza Fyu

Reemplazando F;, = F = 8984,607[N] en la ecuacion ( 8.2.53 ) obtenemos Mg:

(8.2.57)
Mg = —61408,39 [Nmm|]

Reemplazando ( 8.2.57 ) en ( 8.2.50 ) M, resulta:

8.2.58
M, = —85751,84 [Nmm] ( )

Finalmente reemplazando Mz y M, en las ecuaciones ( 8.2.17 ), (8.2.18),(8.2.19)y
(8.2.20 ) obtenemos las reacciones provocadas por F;,

Ruy = Ry = —570,85[N]
Rpes = Rz = 1850,42[N]
Rcis = Re = 8062, 70[N]
Rp. = Rp = —357,67[N]

Resultante de las reacciones en los apoyos.

La reaccion resultante para cada vinculo resulta:

Ry=-— JRAr42 + Ryps” = —629,86 [N]

Rp = |Rp,4> + Rpis® = 2041,71[N]

R = \/RCMZ + R = 8896,21[N]

RD == _\/RDT4-2 + RDt4_Z == _394,65[N]
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8.3 DIAGRAMAS DE CORTE Y MOMENTOS DE LOS ARBOLES

Una vez conocidas las fuerzas ejercidas sobre el eje y las reacciones de sus
apoyos es posible obtener los diagramas de corte y momento.

8.3.1 Arbol primario

A continuacion, se presentaran los diagramas de momento y corte del arbol
primario al momento en que se encuentran accionada cada una de las marchas de
forma individual. Se debe tener en cuenta que los niveles de esfuerzo de estos
diagramas son los maximos a los que puede estar sometido el arbol. De esta forma
se podra identificar con cual de las marchas accionada el arbol recibe un mayor
esfuerzo, y determinar la minima seccion del mismo para lograr un correcto
funcionamiento con las condiciones planteadas.

8.3.1.1 Diagramas para la primera marcha acoplada

JEiEErs &

I

Q(2) [N] fuerzo de corte en el plano xz

8000
7000
6000
5000
4000
3000
2000
1000

0

-1000 61 100

-2000

E

A T T4

._._U)_ e = e = s =t m -

200 300 400 500

: L [mm]

:
:
T ;
Figura 8.3.1 — Esfuerzo de corte generado por F,
1
i
i
i
i
i
i
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Momento flector en el plano xz
Mf(z) [N*mm] :

150000
100000
50000
0
-50000
-100000
-150000

0 400 500 600

Esfuerzo de corte en el plano yz

Q(2) [N]
16000
14000
12000
10000
8000
6000
4000
2000

1

I

i

i

Lo .
Figura 8.3.2 — Momento flector generado por Fy,
1

i

i

i

i

|

0 0l
-2000 0} 100 200 300 400 500

, 600
-4000 : : L[m m]
i !

1

1

| | |

| F:igura 8.3.3 - Esfuerzo de corté generado por Fy,
| 1 i i

1

1

Momento flector en ;el plano yz

Mf(z) [N*mm]
300000
200000
100000

0 .
-100000 ¢
-200000 |
-300000

200 300 400 500 600

Figura 8.3.4 - Momento flector generado por Fy;

Para lograr verificar correctamente el arbol hay que tener en cuenta tanto el
momento flector provocado por la fuerza radial (Figura 8.3.2) como el provocado por
la fuerza tangencial (Figura 8.3.4). Por lo cual es necesario sumarlos para obtener el
momento total (en definitiva es el generado por la fuerza real ejercida en el engranaje).
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Mf(2) [N*mm] Momento flect?r total

300000
200000
100000

0

400 500 600

0
-100000

-200000

-300000
L [mm]

Figura 8.3.5 — Suma de momentos flectores primera marcha

Otro esfuerzo a tener en cuenta es el momento torsor. Este representa a la
potencia total del motor y, por consiguiente, tendra la misma magnitud para todos los
cambios. Lo Unico que cambia en las distintas marchas es el segmento del arbol en el
gue esta aplicado. Cuando se aplica el primer cambio, el momento torsor se ejerce
desde las ranuras en donde va acoplado el disco de embrague hasta el engranaje de
primera solidario al arbol.

Mt(z) [N*mm]
350000 :
300000
250000
200000
150000
100000
50000
0

Momento torsor

0 | 200 300 | 400 500 I 600

L [mm]

Figura 8.3.6 — Momento torsor primera marcha

8.3.1.2 Diagramas para la segunda marcha acoplada
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Q(2) [N] Esfuerzo de corte en el plano xz
4000 : : )
3000 | : f : ;
2000 | ! ! : :
I 1 1 I I
1000 |1 i . . .
I | I | i
0 1 ] ] i—
6ﬂ 100; 20(] 300; 400 500 ; 600
-1000 i . ; : g
2000 | i ! ! :
| | | T |
-3000 - i . L[n”ﬂ] 5
: ! ! ! :
1 1 1
" |::igura 8.3.7 —:Esfuerzo de corte generado por F, i
i i I | i
L . Momento flector eni el plano xz ;
Mf(z) [N*mm] : : : :
250000 ! ! ! ! !
200000 : : ! : :
150000 | ; : : : :
100000 | : ; i i
50000 | i | | g g
0 H ; ! ! .
-50000 0! ! 0 : : 600
-100000 | : : :
-150000 ' i : : i
i i i L [mm] i
i ; a a i
: :Figura 8.3.8 —: Momento flectdr generado por F, :
I i i | i
Q(2) IN]: ' Esfuerzo de corte en el plano yz :
10000 | : : : :
8000 | | i g @
6000 |; E E E
4000 | i ! !
2000 |; E E E
0 5 ; e
2000 6] 100 2og 300: 400 500 : 600
-4000 | | . i !
| 1 ¥ |
-6000 : : L [(mm] i
1 | 1 1 1

Figura 8.3.9 — Esfuerzo de corte generado por Fy,
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Mi(2) [N*ram] Momento flector en el plano yz
500000
400000
300000
200000
100000

I
i
I
I
I
I
0 =
I
I
I
i
I
I

600

-100000 0
-200000 |
-300000
-400000

20Q

L [mmﬂ

Figura 8.3.10 — Momento flector generado por Fy,

Sumando los anteriores momentos flectores (Figura 8.3.8 y Figura 8.3.10),
obtenemos el momento flector total generado con la segunda marcha acoplada.

Mi(2) [N*ram] M(?mento flector total

500000 | :
400000 | ;
300000 | |
200000 | i
100000 |

0
-100000 0
-200000
-300000
-400000

i |
I I
I I
I I
I I
I i
i I
I 1
! ! 600
I
1
i
I
1

;
;
:
:
i
0
!
|
:
:
;

Figura 8.3.11 — Suma de momentos flectores segunda marcha

A continuacion, se muestra el diagrama del momento torsor generado con la
segunda marcha acoplada. Este se extiende desde las ranuras en donde va acoplado
el disco de embrague hasta el engranaje de segunda.

Mt(z) [N*mm] Momento torsor

350000 |

300000 | |

250000 |

200000 |

150000 |
i
.
.
i
.
|

100000
50000
0

0: 100 600

200 300 : 400 500
L [mm]

Figura 8.3.12 - Momento torsor segunda marcha
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8.3.1.3 Diagramas para la tercera marcha acoplada

A P 5

Q@ INI; . Esfuerzo de corte en el plano xz
3000 . t t

2000

1000

0
6] 100 200 300 400 500
-1000

-2000

-3000

: L [mm;]

Figura 8.3.13 — Esla‘uerzo de corI;e generado por F,5

| {
| ' Momento flector enel plano xz
Mf(z) [N*mm] : : :
200000 i '
150000 '
100000 :
50000 i
0 I
-50000 9 :
-100000

-150000

Q(2) [N]

Iii‘igura 8.3.14 — Momento flecto:r generado por F 4
i : .

:

6000 '

Esfuerzo dé corte eri el plano yz

4000 !
]
i

2000

0
6] 100 200 300 400 500
-2000 | * .

-4000

-6000 I i
1 1
-8000 L [mm]

Figura 8.3.15 — Esfuerzo de corte generado por F
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Mf(z) [N*mm] Momento flector en el plano yz

400000
300000
200000
100000

0

-100000 9

-200000

-300000

600

L [mm]

Figura 8.3.16 — Momento flector generado por F;

Sumando los anteriores momentos flectores (Figura 8.3.14 y Figura 8.3.16),
obtenemos el momento flector total generado con la tercera marcha acoplada.

Mf(2) [N*n;m] Mom?nto flectqr total
500000 !
400000

1
1
:
300000 |
1
1
1

200000
100000

0
-100000 0
-200000
-300000

600

L [mm]

Figura 8.3.17 — Suma de momentos flectores tercera marcha

A continuacion, se muestra el diagrama del momento torsor generado con la
tercera marcha acoplada. Este se extiende desde las ranuras en donde va acoplado
el disco de embrague hasta donde se encuentra el sincronizado de tercera y cuarta.

Mt(z) [N*mm Momento torsor
350000 . : :
300000
250000
200000
150000
100000
50000

0

100 200

300 | 400 500 1 600
L [mm] !

Figura 8.3.18 — Momento torsor tercera marcha
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8.3.1.4 Diagramas para la cuarta marcha acoplada

_ :
al | 1A LA | Py
Q@) NI ' Esfuerzo de corte en el plano xz .
1000 ; — i
0 —] —
0! 100 | 200 300 400 500 1 600
-1000 | : :
-2000 | : i
-3000 | ' !
-4000 = . Cimmi :
: F;ﬁgura 8.3.19 - Esfuerzo de:: corfe generado por F., :
Mi(2) [N*n?m] . Momento flectorienéel plano xz :
80000 | i o .
60000 : 1 ' : :
40000 | ; : A\ :
20000 | . P\ .
0 1 1 1 1 1
20000 O : 200 '300) . 600
-40000 | ! . - !
-60000 : - '
: ! L![mmi] :
é #igura 8.3.20 — Momento flectd;r generado por F, :
Q@I ' Esfuerzo de corte en el plano yz !
0 H ' .
0" 100 ! 200 300 400 500 ' 600
-2000 | ! i
4000 | ! ! :
-6000 : ! |
-8000 é ! = |
-10000 ' : Lkn”ni '

Figura 8.3.21 — Esfuerzo de corte generado por F,
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Mf(z) [N*mm] Momento flector! en.el plano yz

200000
150000
100000
50000
0
-50000
-100000

600

01
i

I
: ! L'[mm)]
Figura 8.3.22 — Momento flector generado por F,

Sumando los anteriores momentos flectores (Figura 8.3.20 y Figura 8.3.22),
obtenemos el momento flector total generado con la cuarta marcha acoplada.

Mf(z) [N*mm] Momento flectqr total

200000
150000
100000
50000
0
-50000
-100000
-150000

600

: L [mm]

Figura 8.3.23 — Suma de momentos flectores cuarta marcha

A continuacion, se muestra el diagrama del momento torsor generado con la
cuarta marcha acoplada. Este se extiende desde las ranuras en donde va acoplado el
disco de embrague hasta donde se encuentra el sincronizado de tercera y cuarta.

Mt(z) [N*mm] Momento torsor
350000 | - S

300000 | i
250000 :
200000 | i
150000 :

100000
50000
0

0; 100 200 400 500

Figura 8.3.24 — Momento torsor cuarta marcha
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8.4 CALCULO DE LOS ESFUERZOS EN LOS ARBOLES MEDIANTE LA
UTILIZACION DE UN PROGARAMA DE CALCULO.

Con el fin de verificar los resultados obtenidos anteriormente se decidié calcular
los esfuerzos en los arboles utilizando el programa de modelado Inventor. Este
programa cuenta con una herramienta que permite generar un arbol y, mediante la
aplicacion de las fuerzas, calcular los esfuerzos que se generan sobre él.

Al momento del calculo, este programa tiene mas parametros en cuenta que
los que hemos considerado nosotros con el método manual, tales como el material, el
didmetro del arbol, los cambios de seccion, la deflexidn, los tipos de vinculos, etc. Por
tal motivo los resultados obtenidos con este programa seran mas cercanos a la
realidad de los que calculamos anteriormente.

8.4.1 Arbol Primario

8.4.1.1 Diagramas para la primera marcha acoplada

Figura 8.4.1 — Esquema del arbol primario con las fuerzas y momentos aplicados para la 1era marcha

Esfuerzos de corte

ElShear Force, XZ Plane

7000~

6000
5000 .
4000 -

3000+

[M]

2000+

1000 < 7331,78 N

0 49,6208 NI

. § 759,056 N
-783,628 I'Jl T
-1000 T ] T T L T L T I
0 100 200 300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.2 — Esfuerzo de corte plano xz
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15000 -
'y
10000 4 L 15891,6 N
Z 5000 e
E 15723,1 N
-1679,6 N J i ‘ f
|
| * | L | i | L] | ¥ | *
1] 100 200 300 400 500
Length [mm]
Figura 8.4.3 - Esfuerzo de corte plano yz
ElShear Force
15000 y—
| 17532,6 N
10000 +
=z .
5000 17348,5 N |
* v 1.1805.13 N
o . . : 1115;605 NI
0 100 200 300 400 500

Length [mm]

Figura 8.4.4 - Esfuerzo de corte total
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Momentos flectores

ElBending Moment, XZ Plane
100 ] 108,736

50 . | — | . |

T
=
1 | I |
200 300 400 500
Length [mm]
Figura 8.4.5 - Momento flector plano xz
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Figura 8.4.6 - Momento flector plano yz
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[ElBending Moment
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Figura 8.4.7 - Momento flector total

8.4.1.2 Diagramas para la segunda marcha acoplada

Figura 8.4.8 — Esquema del &rbol primario con las fuerzas y momentos aplicados para la 2da marcha

Esfuerzos de corte
E Shear Force, XZ Plane
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Figura 8.4.9 - Esfuerzo de corte plano xz
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Figura 8.4.10 - Esfuerzo de corte plano yz
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Figura 8.4.11 - Esfuerzo de corte total
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Momentos flectores

E Bending Moment, XZ Plane
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Figura 8.4.12 - Momento flector plano xz

El Bending Moment, YZ Plane
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Figura 8.4.13 - Momento flector plano yz
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El Bending Moment
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Figura 8.4.14 - Momento flector total

8.4.1.3 Diagramas para la tercera marcha acoplada

M FAN A

Figura 8.4.15 — Esquema del arbol primario con las fuerzas y momentos aplicados para la 3era
marcha

Esfuerzos de corte
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Figura 8.4.16 - Esfuerzo de corte plano xz
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Figura 8.4.17 - Esfuerzo de corte plano yz

Bl Shear Force

6187,51 N

0 100 200 300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.18 - Esfuerzo de corte total
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Momentos flectores

E Bending Moment, XZ Plane
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Figura 8.4.19 - Momento flector plano xz
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Figura 8.4.20 - Momento flector plano yz
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El Bending Moment
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Figura 8.4.21 - Momento flector total

8.4.1.4 Diagramas para la cuarta marcha acoplada

il A la |

Figura 8.4.22 — Esquema del arbol primario con las fuerzas y momentos aplicados para la 4ta marcha

Esfuerzos de corte
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Figura 8.4.23 - Esfuerzo de corte plano xz
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Figura 8.4.24 - Esfuerzo de corte plano yz
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Figura 8.4.25 - Esfuerzo de corte total
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Momentos flectores

ElBending Moment, XZ Plane
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Figura 8.4.26 - Momento flector plano xz
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Figura 8.4.27 - Momento flector plano yz
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Figura 8.4.28 - Momento flector total

8.4.1.5 Diagramas para la quinta marcha acoplada

|
1 ' 1
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500
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Figura 8.4.29 — Esquema del arbol primario con las fuerzas y momentos aplicados para la 5ta marcha
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Figura 8.4.30 - Esfuerzo de corte plano xz
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Figura 8.4.31 - Esfuerzo de corte plano yz
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Figura 8.4.32 - Esfuerzo de corte total
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ElBending Moment, XZ Plane
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Figura 8.4.33 - Momento flector plano xz
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Figura 8.4.34 — Momento flector plano yz
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Figura 8.4.35 — Momento flector total

Comparando los graficos obtenidos utilizando el método manual con los
generados por el programa inventor se puede apreciar que los niveles de esfuerzos
son similares, considerando de esta manera que ambos resultados pueden
considerarse correctos. Como los valores pico obtenidos por inventor son levemente
superiores, y teniendo en cuenta que este programa tiene mas parametros en cuenta
gue el método manual, seran los que se tendran en cuenta para la verificacion de
ambos arboles.

8.4.2 Arbol del Pifién
A continuacién, se muestra el arbol del pifidn con sus respectivos apoyos.

)
>
>

Figura 8.4.36 — Apoyos del arbol del pifién

El apoyo ‘A’ y el apoyo doble ‘B’ representan a un par de rodamientos conicos
y el apoyo ‘C’ representa a un rodamiento de rodillos cilindricos.

El &rbol primario tiene un total de 4 vinculos por lo que se trata de un sistema
hiperestatico de un grado de hiperestaticidad.

Para la determinacién de las reacciones en los apoyos y los esfuerzos en el
arbol se utilizara directamente el programa de célculo Inventor, ya que se considero
gue los resultados que este arroje estaran mas cerca de la realidad que los obtenidos
con el método manual.
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8.4.2.1 Diagramas para la primera marcha acoplada

Figura 8.4.37 - Fuerzas intervinientes con la primera marcha acoplada

En la imagen anterior se pueden ver tanto las fuerzas aplicadas sobre el arbol
Ccomo sus reacciones cuando se encuentra accionada la primera marcha. F,, y Fi; son
las componentes radial y tangencial de fuerza aplicada sobre el engranaje de primera,
E.. Fep Y Fyp SON las componentes radial, tangencial y axial aplicadas sobre el pifion
en el extremo del arbol y R,, son las reacciones en los apoyos de las fuerzas
anteriormente mencionadas.

Para obtener las reacciones en los apoyos y los diagramas de esfuerzos es
necesario conocer las fuerzas aplicadas sobre el arbol:

Fuerzas sobre el engranaje

Son las mismas fuerzas que se utilizaron en el célculo de reacciones del arbol
primario.

Tabla 8.4.1 — Fuerzas aplicadas sobre los engranajes

. egende
Comp?uneerrzlge e Primera Segunda Tercera Cuarta Quinta
F,[N] (Radial) 15.723,06 12.578,44 |  10.664,33 8.984,60 7.861,53
E.[N] (Tangencial) 7.331,78 5.865,42 4.972,86 4.189,59 3.665,89
E,[N] (Normal) 17.348,47 13.878,78 11.766,79 9.913,41 8.674,23

La F; genera un momento torsor que nace en el engranaje en donde es aplicada
la fuerza (engranaje acoplado) y culmina en el pifion, donde se encuentra aplicada
F,. Estos momentos torsores son los siguientes:

220 %



ot

o-'\
.

Facultad de Ingenieria

Tabla 8.4.2 — Momento torsor para cada cambio acoplado

Primera | Segunda | Tercera Cuarta Quinta
Radio primitivo [mm] 45,5 40,625 36,25 30,875 26
M;[Nm] Momento torsor 715,399 510,999 386,582 277,399 204,399
Siendo:
Radio prim.[mm] * F,[N
M,[Nm] = prim. [mm| + |Vl (8.4.1)

Fuerzas en el pifién

1000

A continuacion, se observa una rueda conica que tiene como ejes principales
X, Y y Z. La fuerza ejercida sobre el flanco el diente F, esta integrada por una
componente tangencial F, = F, en direccion del eje X, una componente axial F, = F,
en la direccion de Z y una radial F,. = F,, en la direccion .

&x=x

r'-—--- . -

Figura 8.4.38
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Para simplificar el analisis se utiliza una terna de ejes auxiliares X’, Y’y Z’. Los
ejes Z’ e Y’ se hallan girados un &ngulo B con respecto a los ejes Ze Y y el eje X’ es
coincidente con el eje X. (VER Figura 8.4.38)

Sobre el eje X:

_ (8.4.2)
E, =F,=F, xcosa, *cos@ + u*F, *sin6
Como F; es conocida:
8.4.3
E, = F;/(cosa, * cos 0 + u * sin 0) ( )
Sobre el eje Z':
8.4.4
F, = FE,(cosa, *sin@ — u * cos 6) ( )
Sobre el eje Y’:
4.
Fyr=FE *sinay, (845)
Sobre el eje Z:
4.
F,=Fg=F, xcosB+F, =sinf (84.6)
Sobre el eje Y:
(8.4.7)

Fy,=F.=—F, xsinf +F, *cosf

Para el caso en estudio:

e 6 (angulo hélice helicoidal) = 40° = 25 + 5 * \/g + 90 *g

Siendo:
o N = 37 (cantidad de dientes de la corona)
o n =9 (cantidad de dientes del pifion)
o E = 10[mm] (Excentricidad del pifion con la corona)
o D = 164[mm] (Diametro de la corona)
e [ (4ngulo cono del pifién) = 16°
e a,(angulo de presién normal) = 20°
o u(coeficiente de roce del diente) = 0.5

Sabiendo que el radio primitivo del piiidn es 22,5[mm]:

F([N] = M,[Nm]/0.0225[m] (8.4.38)

Con las ecuaciones (8.4.6 ), (8.4.7) y ( 8.4.8) obtenemos todas las fuerzas
ejercidas sobre el pifion para cada cambio acoplado.
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Tabla 8.4.3 — Fuerzas sobre el pifién para cada cambio acoplado

Primera Segunda Tercera Cuarta Quinta
Fip[N] 31795,52 22711,08 17181,43 12328,87 9084,43
F,[N] 8179,27 5842,33 4419,85 3171,55 2336,93
Fop[N] 9365,84 6689,89 5061,04 3631,65 2675,95

La F,, genera un momento flector aplicado sobre el pifién. Este tiene los
siguientes valores:

Tabla 8.4.4 — Momento flector en el pifion para cada cambio acoplado

Primera | Segunda | Tercera Cuarta Quinta
Radio primitivo pifién [mm] 22.5
M;[Nm] Momento flector 210,731 150,522 113,873 81,712 60,209
Siendo:
Radio prim. pifién [mm] * F 4, [N] (84.9)

My INm] = 1000

Una vez que se tienen todos los datos se procede a ingresarlos en el programa
de célculo.

Tabla 8.4.5 — Cargas del &rbol con la primera marcha acoplada

ELoads

Radial Force

Y X Size
90,915 |15723,062 |7331,784 |17348,479
mm N N N

113,8
mm
272,85 -9365,840
mm N

272,85 |8179,270 |31795,525|32830,71575,57
mm N N N deg
272,85
mm

272,85
mm

Bending Moment
Direction Y X Direction

25,00
deg

Axial
Force

Index |Location Torque

Size

-715,399
Nm

210,730
Nm

210,730
Nm

715,399
Nm

Ingresando los tipos de rodamientos, obtenemos las reacciones en los apoyos:
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Tabla 8.4.6 — Reacciones en los apoyos para la primera marcha acoplada

El Supports
Reaction Force
Index | T Location i T
E Y X ke |Direction| 2@l o
Force
49,65 -4608,474 |2758,074 |5370,755 |149,10 Single Row Tapered Roller
1 Free i
mm M N N deg Bearings
) 68,65 18761,562|-1638,084 |18832,938 (355,01 |-9365,840 |Single Row Tapered Roller
2 Fixed A
mm N N N deg M Bearings
3 Eri Er:!ni,IS z?S?,EB i&ﬂﬁ?ﬁlg '?:19242,36? 32,959 Cylindrical Roller Bearings

A continuacion se muestra el arbol del pifién con las fuerzas y momentos
aplicados y sus diagramas.

FuyFn

Figura 8.4.39 — Esquema del arbol del pifién con las fuerzas y momentos aplicados para la lera

marcha
El shear Force
4
30000 -
39242,4 N
20000
Z
18832,9N
10000 - : : e
173485 N 32830,7 N
]
’ 5370,76 N _ ¥
— r— r—r— e —r— i
0 100 200

Length [mm]

Figura 8.4.40 - Esfuerzo de corte total
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E Bending Moment

900 —
EUEI—-
700 -
EUI]—-
500 i
E -‘-Hjl]—l
300 i
200 —

100

0- T ————————r—r—7——— ——T—
0 100 200
Length [mm]
Figura 8.4.41 - Momento flector total
Rigidez a la torsidn

El angulo de torsion total (obtenido por el programa de céalculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicaciéon del momento torsor, es f; = 0.59° = 35.4’, el cual
se desarrolla en un tramo de 159.5 [mm].

Rigidez a la flexién

El Deflection Angle

0,239687

0,2

[deq]

0,0221247
0+— D —— =y

0 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.42 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la primera marcha acoplada
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235.3ln

200

100

[microm]

2,43959
0 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.43 — Defeccidn total del arbol con la primera marcha acoplada (flecha)
La flecha maxima se encuentra en el extremo del pifion, y es de 235,31
micrones.

8.4.2.2 Diagramas para la segunda marcha acoplada

Tabla 8.4.7 — Cargas del arbol con la segunda marcha acoplada

ElLoads
Radial F Bending M t i
Index |Location 2 crce. — A |ng. omen. - Axial Torque
Y X Size Direction Y X| Size |Direction| Force
1 113,8 -510,999
mm Nm
139,55 |12578,450|5865,420 |13878,781|25,00
2
mm N N N deg
3 272,85 -6689,890
mm N
4 272,85 |5842,340 |22711,090|23450,513|75,57
mm N N N deg
272,85 150,523 | |150,523
5
mm Nm N m
272,85 510,999
6
mm Nm
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Tabla 8.4.8 — Reacciones en los apoyos para la segunda marcha acoplada

E Supports
Reaction Force
Index|T Location i T
e Y X Size  |Direction FA’“E" e
1 Free 49,65 |-6746,555 312,355 N 6753,782 (177,35 Slnglle Row Tapered Roller
mm N N deg Bearings
: 68,65 14941,498 (-400,987 |14946,878 |358,46 |-6689,890 |Single Row Tapered Roller
2 Fixed ;
mm N N N deg N Bearings
Y il i i s 32*933 Cylindrical Roller Bearings
Frzy Fi2
A 4
A B
M2

Figura 8.4.44 — Esquema del arbol del pifidn con las fuerzas y momentos aplicados para la 2da

marcha
Elshear Force
y
20000 T I 30440,7 N
=
= 10000 -
f1asassNT T 13878,8N Y
23450,5 N
5?53.?a|\." r
¢ - 1+"—T—TTTTT—T—T L
a 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.45 - Esfuerzo de corte total
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E Bending Moment
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E 300
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Length [mm]

Figura 8.4.46 - Momento flector total
Rigidez a la torsidn
El angulo de torsion total (obtenido por el programa de calculo), que se genera

entre los dos puntos de aplicacion del momento torsor, es 3, = 0.42° = 25.2°, el cual

se desarrolla en un tramo de 159.5 [mm].

Rigidez a la flexidén

[ Deflection Angle
0/166337 L
0,15
0,1
=
@
=
0,05
0,0113152
0 +—— — —
100 200
Length [mm]

Figura 8.4.47 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la segunda marcha acoplada
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El Deflection

150 - 158,84]

100 -
E
3
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50

0,202453
0 100 200

Length [mm]
Figura 8.4.48 — Defeccion total del arbol con la segunda marcha acoplada (flecha)
La flecha maxima se encuentra en el extremo del pifién, y es de 158,84
micrones.

8.4.2.3 Diagramas para la tercera marcha acoplada

Tabla 8.4.9 — Cargas del arbol con la tercera marcha acoplada

ElLoads
Radial F Bending M t i
Index |Location a urce. — n |ng. Dmen. - fodal Torque
Y X Size Direction Y X| Size |Direction| Force
1 164,85 -386,582
mm Nm
164,85 |10664,340|4972,860 |11766,796|25,00
2
mm N N N deg
3 272,85 -5061,048
mm N
4 272,85 |4419,854 |17181,430|17740,819|75,57
mm N N N deg
272,85 113,873| (113,873
5
mm Nm Nm
272,85 386,582
B
mm Nm
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Tabla 8.4.10 — Reacciones en los apoyos para la tercera marcha acoplada

E Supports
Reaction Force
Index | Type | Location ) T Axial Type
Y X Size Direction E
1 Fiis 49,65 -5012,525 152,523 N 5014,845 |178,26 Slngl_e Row Tapered Roller
mm N N deg Bearings
i 68,65 10362,530|-602,965 |10380,057|356,67 |-5061,048 |Single Row Tapered Roller
2 Fixed :
mm N N N deg N Bearings
3 Free ﬁ:ini,lE z?52,598 525{}4,?31 ?618'335 32;’66 Cylindrical Roller Bearings
Fray Fra
L B
A B )

Mia

Figura 8.4.49 — Esquema del arbol del pifion con las fuerzas y momentos aplicados para la 3era

marcha
Elshear Force
20000 <
4
15000 T - 246188 N
10000 - - |
3
11766,8 N;
4 -3
5000+ 0SS0 EH 17740,8 N
|
501484 N !
1] T T T—
0 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.50 - Esfuerzo de corte total
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Figura 8.4.51 - Momento flector total

Rigidez a la torsién

El angulo de torsion total (obtenido por el programa de céalculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicacién del momento torsor, es f; = 0.17° = 10.2’, el cual
se desarrolla en un tramo de 108[mm].

Rigidez a la flexion

[E Deflection Angle

0,12958 L

0,00708951

0 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.52 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la tercera marcha acoplada
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120,295 f

100+
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0,139859

0 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.53 — Defeccidn total del arbol con la tercera marcha acoplada (flecha)
La flecha maxima se encuentra en el extremo del pifion, y es de 120,29
micrones.

8.4.2.4 Diagramas para la cuarta marcha acoplada

Tabla 8.4.11 — Cargas del arbol con la cuarta marcha acoplada

ElLoads
Index |L ion Radial Forcx? . . Bendlng-Mome.nt . Axial Torque
Y X Size Direction| Y |X| Size |Direction| Force
227,88 |8984,600|4189,590 |9913,410 |25,00
1
mm N N N deg
2 227,88 -277,399
mm Nm
3 272,85 -3631,656
mm M
272,85 |3171,554|12328,430|12729,845|75,57
4
mm N N N deg
5 272,85 81,712 |81,712
mm M m N m
272,85 277,399
6
mm Nm
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Tabla 8.4.12 — Reacciones en los apoyos para la cuarta marcha acoplada

ElSupports
Reaction Force
Index | Type | Location . L Axial Type
Y X Size Direction Force
1 Free 49,65 -1101,486 973,133 N 1469,782 |138,54 Slngl_e Row Tapered Roller
mm N M deg Bearings
2 Eixed 68,65 2071,461 |-2602,781 |3326,472 |308,52 |-3631,656 Singl_e Row Tapered Roller
mm M M M deg M Bearings
245,15 |11204,588 18147668 |21327,931|58,31 —_ .
3 Free i N N N deg Cylindrical Roller Bearings
Fray Fra Fips y Fips
- I |
L A —
A B C

Figura 8.4.54 — Esquema del arbol del pifion con las fuerzas y momentos aplicados para la 4ta

E Shear Force

10000 —

[N]

5000 -

marcha
| e .
213279 N
991341 N
127298 N
pil s Y
332697 0¥ i
1469,78 Nl‘ | y
i i - T Ll '| Ll T T T T L
100 200
Length [mm]
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Figura 8.4.55 - Esfuerzo de corte total
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E Bending Moment
300

200

[Mm]

100 -

T T o — I T T
0 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.56 - Momento flector total

Rigidez a la torsion

El &ngulo de torsion total (obtenido por el programa de célculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicacion del momento torsor, es B, = 0.03° = 1.8’, el cual
se desarrolla en un tramo de 44.97 [mm].

Rigidez a la flexion

[ Deflection Angle

0,09 - u,u‘ssazsgi

U,UB—_
0,07
0,06—_
U.US—_

[deq]

0,04
0,03
n,nz—-
0,01- i 0,0128699

0

0 100 200
Length [mm]

Figura 8.4.57 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la cuarta marcha acoplada
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0,328107
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99,6387]

o

Figura 8.4.58 — Defeccidn total del arbol con la cuarta marcha acoplada (flecha)

100

Length [mm]

200

La flecha méxima se encuentra en el extremo del pifion, y es de 99,64 micrones.

8.4.2.5 Diagramas para la quinta marcha acoplada

Tabla 8.4.13 — Cargas del arbol con la quinta marcha acoplada

ElLoads
Radial Fo Bending M t i
Index | Location 4 n:e — i |ng- Dme? - Aodal Torque
hd X Size Direction| Y |X| Size |Direction| Force

28,38 |7861,530|3665,890 |8674,238 |25,00
1

mm N N N deg

28,38 -204,399
2

mm N m
3 272,85 -2675,960

mm N
4 272,85 |2336,940 |9084,430|9380,200 |75,57

mm N N N deg
5 272,85 60,209 | |60,209

mm N m Nm

272,85 204,399
6

mm Nm
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Tabla 8.4.14 — Reacciones en los apoyos para la quinta marcha acoplada

El Supports
Reaction Force
Index| Type | Location . o Axial Type
Y X Size Direction Force
49,65 12179,990 |6956,033 |14026,352 29,73 Single Row Tapered Roller
1 Free .
mm N N N deg Bearings
. 68,65 |-3854,505 |-4628,262 |6023,123 [230,21 |-2675,960 |Single Row Tapered Roller
2 Fixed -
mm N N N deg N Bearings
3 Free 245,15 |1891,394 [10422,549|10592,775(79,71 Cylindrical Roller Bearings
mm N N N deg
Fisy Fis
— -
A B <
Mis

Figura 8.4.59 — Esquema del arbol del pifién con las fuerzas y momentos aplicados para la 5ta

El Shear Force

9000+
2000

7000 —

2000 +

5000 —

. 4000 -

3000+

2000 -B674,24 N

i

1000 ~

3

140264 N

6023,12 N

A |

marcha

105%2,8 N

9380,2 N

o
]

100

Length [mm]

200
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Figura 8.4.60 - Esfuerzo de corte total
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E Bending Moment

300 —
251,681

200+

[Nm]

100 -

Length [mm]

Figura 8.4.61 — Momento flector total

Rigidez a la torsién
El angulo de torsion total (obtenido por el programa de célculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicacion del momento torsor, es S5 = 0.47° = 28.2°, el cual

se desarrolla en un tramo de 244.47 [mm].

Rigidez a la flexion

[ Deflection Angle

0,15

i0.14-‘+562

0,1

[deq]

0,00633286

I
100

—T
200
Length [mm]

Figura 8.4.62 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la quinta marcha acoplada
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& Deflection
B
128,379

100

| y
m\/\/

| 1,40351
0 : . \,,

[microm]

Length [mm]

Figura 8.4.63 — Defeccion total del arbol con la quinta marcha acoplada (flecha)

La flecha maxima se encuentra en el extremo en donde se encuentra el
engranaje de quinta, y es de 128,38 micrones.

8.4.2.6 Reacciones en los apoyos del arbol del pifion

A partir de las tablas que indican las reacciones en los apoyos para cada
marcha (Tabla 8.4.6, Tabla 8.4.8, Tabla 8.4.10, Tabla 8.4.12 y Tabla 8.4.14), se
confecciono la siguiente tabla (Tabla 8.4.15) en donde se presentan los esfuerzos
maximos a los que pueden estar sometidos cada uno de los apoyos del arbol. En esta

también se indica la marcha de la caja que se encuentra acoplada cuando se produce
este maximo esfuerzo.

Tabla 8.4.15 — M&ximos Esfuerzos en los apoyos del &rbol del pifién

., L. , . Marcha accionada en
Ubicacion | Maximo esfuerzo | Maximo esfuerzo
Apoyo : la que se produce el
[mm] en el apoyo [N] axial [N] "
maximo esfuerzo
A 49,65 14.026,35 0 5ta
B 68,65 18.832,94 9.365,84 lera
C 245,15 39.242.37 " lera

Esta tabla serd de utilidad al momento de realizar la verificacién de los
rodamientos.

8.4.2.7 Momentos flectores para cada una de las marchas acopladas

Con los datos brindados por los graficos Figura 8.4.41 - Momento flector total,
Figura 8.4.46 - Momento flector total, Figura 8.4.51 - Momento flector total, Figura
8.4.56 - Momento flector total y Figura 8.4.61 — Momento flector total, se confeccioné
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la siguiente tabla con los momentos flectores (Mf) para cada uno de los cambios a lo
largo de todo el arbol.

Tabla 8.4.16 — Momentos flectores

Diametro arbol 22 19,28 19,65 24,6 21,6 25 24,4 25,95
0 0 0 0 0 53300 67500 | 240550
€ 0 0 0 0 0 65000 65400 54600
éé 0 0 0 0 0 47000 55000 25000
q§_ 0 0 0 0 0 14000 15500 18000
0 0 0 2000 102000 | 183000 | 86000 88000

Didmetro arbol 25,3 30,79 28,3 31,95 29,9 32,25 31,55 35,2
206000 | 202500 | 218500 | 272600 | 344000 | 398000 | 456200 | 516000
167000 | 242000 | 324400 | 452800 | 397000 | 374000 | 364000 | 371000
99000 | 144000 | 200000 | 285600 | 365700 | 421000 | 375600 | 344000
42200 | 59700 | 78600 | 108000 [ 136000 | 155900 | 175000 | 194500
94000 | 99700 | 107900 | 122300 | 138400 | 150000 | 162000 | 175000
Didmetro arbol 35,5 32,3 36,75 34,3 37,95 37
637000 | 703000 | 773000 | 831000 | 880880 | 655000
426000 | 472000 | 530000 | 581600 | 629201 | 467700
330500 | 350000 | 390300 | 435000 | 476004 | 349000
233000 | 252800 | 275000 | 302000 | 341550 | 254000
200000 | 213600 | 229000 | 228600 | 251680 | 187000

Mf [Nmm]

Mf [Nmm]

Esta informacién sera necesaria para poder realizar la verificacion del arbol del
pifidn.

8.4.3 Arbol primario modificado

A continuacion, se presentaran los diagramas del arbol primario con las
modificaciones planteadas en el desarrollo del trabajo.
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8.4.3.1 Diagramas para la primera marcha acoplada
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Tabla 8.4.17 — Cargas del arbol con la primera marcha acoplada

El Loads
Index | Location Fagial Force': — Bendi'ng M?me'nt Axial Torque
Y X Size Direction |Y | X | Size | Direction | Force

147,2 -306,599
1

mm Nm
2 147,2 |15723,062|7331,784|17348,479|25,00

mm N N N deg
3 525,11 306,599

mm Nm

Tabla 8.4.18 — Reacciones en los apoyos para la primera marcha acoplada
El Supports
Reaction Force
Index | T Location i
— Y X Size | Direction | @
Force
10,325 -1433,425 |-668,902 205,02
1 Free Him N N 1581,814 N deg
2 Free |117,9 mm Iil5487,767 E217,732 Iil7087,029 24,99 deg
318,65
3 Free e 1818,015 N |842,656 N {2003,808 N |24,87 deg
4 |Free |558,4 mm |-125,645 N |-59,703 N 139,108 N 5gg,42
Ft1 v Fr1
e
A C

B
Mi1

Figura 8.4.64 — Esq. del &rbol primario mod. con las fuerzas y momentos aplicados para la lera

marcha
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E Shear Force

15000 — £
17087 N
10000 —
3
5000 — 17348,5N
‘ fzeoa,sm
581,8
181,81 4 ‘ : - : - : [ 139,108 N -
100 200 300 400 500

0
Length [mm]

Figura 8.4.65 - Esfuerzo de corte total

[E Bending Moment

300 —
283,792

200 -
E
=z

100 —
0 T T T | 1 ' 1 f
0 100 200 300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.66 — Momento flector total

Rigidez a la torsidn
El angulo de torsion total (obtenido por el programa de céalculo), que se genera

entre los dos puntos de aplicacién del momento torsor, es f; = 2.54° = 152.4’, el cual
se desarrolla en un tramo de 377.91 [mm].
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Rigidez a la flexion
[ Deflection Angle

0,136409

0,1+

[deq]

0,05

0,00010424

o

] I . I ¥ 1 L 1
0 100 200 300 400
, Length [mm]

T
S00

Figura 8.4.67 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la primera marcha acoplada

El Deflection
100 106,181
e
g 50—
£
0 \ T T T T T T T T T /]
0 100 200 300 400 S00

Length [mm]

Figura 8.4.68 — Defeccidn total del arbol con la primera marcha acoplada (flecha)

La flecha maxima se encuentra a 189,5[mm] del extremo izquierdo (donde se
encuentra el rodamiento ‘A’), y es de 106,181 micrones.
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8.4.3.2 Diagramas para la segunda marcha acoplada

Tabla 8.4.19 — Cargas del arbol con la segunda marcha acoplada

E Loads
Index | Location Radi Force. — Bendi.ng Mfame_nt ! Torque
Y X Size  |Direction |Y |X |Size | Direction | Force
1 210,025 -306,599
mm Nm
> 210,025 (12578,449 |5865,427 |13878,783 | 25,00
mm N N N deg
3 525.11 306,599
mm Nm
Tabla 8.4.20 — Reacciones en los apoyos para la segunda marcha acoplada
El Supports
Reaction Force
Index |Type| Location . N Axial
Y X Size Direction oy
10,325 -1779,162 |-830,122 205,01
1 Free o N N 1963,293 N e
2 Free (117,9 mm |9201,185 N :1286'251 1'1\10150’554 24,98 deg
3 |Free 3m1§'65 546,417 N §545'332 6032,681 N (24,96 deg
4 |Free|558,4 mm |-289,340 N | 130035 |319 74y (20518
N deg
Frzy Fr2 Mz
ol | la| a 2
A B C D
M2

Figura 8.4.69 — Esq. del arbol primario mod. con las fuerzas y momentos aplicados para la 2da
marcha
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1000 —

1963,29N

6032,68 N

0
0

[EBending Moment

500 —

400 —

300 —

[Nm]

200 +

100 -

100

200

| , ! 319,724 N
300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.70 - Esfuerzo de corte total

542,252

T
100

T
200

1 L I . I
300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.71 — Momento flector total

Rigidez a la torsién

El angulo de torsion total (obtenido por el programa de célculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicacion del momento torsor, es f, = 2.32° = 139.2", el cual
se desarrolla en un tramo de 315.085 [mm].
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Rigidez a la flexién

E Deflection Angle
0,167139
0,15+ :
0,1+
=
o
=
0,05 -
5,75929e-005
0 ; | ; lo ' : ; ! ; :
1] 100 200 300 400 S00

Length [mm]

Figura 8.4.72 — Angulo de deflexion para cada seccion del arbol con la segunda marcha acoplada

El Deflection

200 ~

186,874

150

50

. .
300 400 S00
Length [mm]

T
0 100 200

Figura 8.4.73 — Defeccion total del arbol con la segunda marcha acoplada (flecha)

La flecha maxima se encuentra a 205,5[mm)] del extremo izquierdo (donde se
encuentra el rodamiento ‘A’), y es de 186,874 micrones.
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8.4.3.3 Diagramas para la tercera marcha acoplada
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Tabla 8.4.21 — Cargas del arbol con la tercera marcha acoplada

ELoads
Index | Location Radial Forc? _ Bendi.ng M?meﬁt Axial Torque
Y X Size  |Direction |Y|X |Size |Direction | Force
1 230,025 (10664,337 |14972,862 |11766,794 | 25,00
mm N N N deg
2 260,6 -306,599
mm N m
3 525,11 306,599
mm N m
Tabla 8.4.22 — Reacciones en los apoyos para la tercera marcha acoplada
El Supports
Reaction Force
Index |Type| Location i
i Y X Size | Direction | 2@
Force
10,325 ~1387:995 |. 1487,553 205,02
1 Free o N 629,065 N N deg
2 Free |117,9 mm |6462,289 N 3009’083 ;128’517 24,97 deg
318,65 2720,490 |6447,138
3 Free - 5845,043 N N N 24,96 deg
205,19
4 Free [558,4 mm |-271,349 N |-127,646 N |299,873 N deg
Fi3y Fr3 M
al [ [a] A |~ lal
A B C D
Mit3

Figura 8.4.74 — Esq. del arbol primario mod. con las fuerzas y momentos aplicados para la 3era

marcha
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=l Shear Force

£000 — —3
_11?66,5N§
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4000 —

g 3000 —

2000 —

1000

1487,55 N
0 . ! . | , | , | 1299,873NY_
0 100 200 300 400 500

Length [mm]

-

Figura 8.4.75 - Esfuerzo de corte total

[E Bending Moment

500 —

400

100 —

T T T T T 1 T T T !
0 100 200 300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.76 — Momento flector total

Rigidez a la torsidén

El angulo de torsion total (obtenido por el programa de céalculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicacién del momento torsor, es f; = 2.23° = 133.8’, el cual
se desarrolla en un tramo de 264.51 [mm].
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Rigidez a la flexion

[l Deflection Angle

0,15
0,145721

0,1

[deq]

0,05

0,000118075

“

T

1 T T
300 400 500

Length [mm]

! T
0 100 200

Figura 8.4.77 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la tercera marcha acoplada

El Deflection

150 — 155,809

100

[microm]

50

. - ; - - : . i . 1
0 100 200 300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.78 — Defeccidn total del arbol con la tercera marcha acoplada (flecha)

La flecha maxima se encuentra a 226,6[mm] del extremo izquierdo (donde se
encuentra el rodamiento ‘A’), y es de 155,809 micrones.
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8.4.3.4 Diagramas para la cuarta marcha acoplada
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Tabla 8.4.23 — Cargas del arbol con la cuarta marcha acoplada

El Loads
fvdiaxinestion Radial Forc'e — Bendi'ng Mf)me'nt Axial Torque
Y X Size |Direction|Y|X |Size|Direction | Force

1 260,6 -306,599

mm N m
2 287,35 |8984,6064189,591 [9913,416 (25,00

mm N N N deg
3 525,11 306,599

mm N m

Tabla 8.4.24 — Reacciones en los apoyos para la cuarta marcha acoplada
=l Supports
Reaction Force
Index | Type| Location i
L ¥ X Size Direction lf‘:’al
rce
10,325 -463,731 |-216,726 205,05
1 Free B N N 511,876 N deg
2 |Free|117,9 mm |2°%1%° I882,650 N [£77%7°" 124,89 deg
318,65 7753,192 |3610,275 |8552,547
3 Free s N N N 24,97 deg
4 |Free|558,4 mm | 1833% | 86,608 N 202,770 N [292:%7
N deg
Ftay Fr4
PR PN A |
A B C
Mi4

Figura 8.4.79 — Esq. del arbol primario mod. con las fuerzas y momentos aplicados para la 4ta marcha
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[E Shear Force
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Figura 8.4.80 - Esfuerzo de corte total

[E Bending Moment

200 211,799

[N m]

100 —

. : - . | - | - |
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Length [mm]

Figura 8.4.81 — Momento flector total

Rigidez a la torsién

El angulo de torsion total (obtenido por el programa de céalculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicacion del momento torsor, es B, = 2.23° = 133.8’, el cual
se desarrolla en un tramo de 264.51 [mm].
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Rigidez a la flexién

[E Deflection Angle

0,1+ t i f 0,104001

5 _\ 0,000109689

I . I v I g I I
0 100 200 300 400 500
Length [rmm]

Figura 8.4.82 — Angulo de deflexién para cada seccion del arbol con la cuarta marcha acoplada

El Deflection
80 -
70

60

[microm]

v A
0 .

T T T y T T T y T
0 100 200 300 400 500
Length [mm]

Figura 8.4.83 — Defeccion total del arbol con la cuarta marcha acoplada (flecha)

La flecha maxima se encuentra a 421,3[mm] del extremo izquierdo (donde se
encuentra el rodamiento ‘A’), y es de 76,458 micrones.
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8.4.3.5 Diagramas para la quinta marcha acoplada
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Tabla 8.4.25 — Cargas del arbol con la quinta marcha acoplada

El Loads
Index |Location Radhl ForcTe — Bendi_ng Mmee.nt Axi Torque
Y X Size |Direction |Y | X |Size | Direction | Force
i 37,125 -306,599
mm Nm
5 76,95 |7861,530|3665,892 |8674,239 | 25,00
mm N N N deg
3 525,11 306,599
mm Nm
Tabla 8.4.26 — Reacciones en los apoyos para la quinta marcha acoplada
[El Supports
Reaction Force
Index | Type| Location ) S Axial
b § X Size Direction Eortes
10,325 2257,183 |1052,057 |2490,321
1 Free M N N N 24,99 deg
2 [Free 1179 mm [0048952 [2816341 16672451 [, o 4o
3 Broa 318,65 -456,527 |-217,980 505,897 N 205,52
mm N N deg
4 Free [558,4 mm (35,572 N (15,474 N |38,792 N (23,51 deg
Fisy Frs Mis
[T 5
C D

Figura 8.4.84 — Esq. del &rbol primario mod. con las fuerzas y momentos aplicados para la 5ta marcha
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Figura 8.4.85 - Esfuerzo de corte total
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Length [mm]

Figura 8.4.86 — Momento flector total

Rigidez a la torsidon

El angulo de torsion total (obtenido por el programa de céalculo), que se genera
entre los dos puntos de aplicacion del momento torsor, es f; = 3.13° = 187.8’, el cual
se desarrolla en un tramo de 487.985 [mm].
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Rigidez a la flexidn

El Deflection Angle

0,07 -

1N

0,0684222

2,40008e-00S //"'/_—h‘
L | T T [ I[ T
0 500

v T d T
0 100 200 300 40
Length [mm]
Figura 8.4.87 — Angulo de deflexion para cada seccion del arbol con la quinta marcha acoplada

E Deflection

44,2783
40

30+
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r
o
|

N A
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Length [mm]

Figura 8.4.88 — Defeccidn total del &rbol con la quinta marcha acoplada (flecha)

La flecha maxima se encuentra a 67,9[mm] del extremo izquierdo (donde se
encuentra el rodamiento ‘A’), y es de 44,28 micrones.

8.4.3.6 Reacciones en los apoyos del arbol primario

A partir de las tablas que indican las reacciones en los apoyos para cada
marcha (Tabla 8.4.18, Tabla 8.4.20, Tabla 8.4.22, Tabla 8.4.24 y Tabla 8.4.26), se
confecciono la siguiente tabla (Tabla 8.4.27) en donde se presentan los esfuerzos
maximos a los que pueden estar sometidos cada uno de los apoyos del arbol. En esta
también se indica la marcha de la caja que se encuentra acoplada cuando se produce
este maximo esfuerzo.

T
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Tabla 8.4.27 — Maximos Esfuerzos en los apoyos del arbol primario

Apoyo | Ubicacién [mm] Maximo esfuerzo en | Marcha accionffld.a en la que se
el apoyo [N] produce el maximo esfuerzo
A 10,325 2.490,32 5ta
B 117,900 17.087,03 lera
C 318,650 8.552,55 4ta
D 558,400 319,72 2ta

Esta tabla serd de utilidad al momento de realizar la verificacion de los
rodamientos.

8.5 TABLAS

Tabla 8.5.1 — Ecuaciones de linea elastica, flecha maxima y angulos de giro de las secciones de
extremos para vigas isostaticas de seccidn transversal constante.
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9 ANEXO 4 - NORMA

9.1 NORMA ANSI/AGMA 2101-D04

9.1.1 Campo de aplicacion de la norma

Las formulas utilizadas en el proceso de célculo son aplicables para el célculo
del factor de seguridad frente a fallo por picado superficial en el flanco del diente y
frente a fallo por flexion en la base del diente de engranajes de dientes rectos o
helicoidales, sean engranajes externos o internos, cuyos ejes de funcionamiento sean
paralelos. Las férmulas evaluan la capacidad de la transmision segun los principales
factores que influyen en el picado superficial y en la fractura en la base del diente.

Esta normativa no es aplicable bajo cualquiera de las siguientes condiciones:

e Para dientes que se encuentran dafiados.

e Para engranajes rectos con un grado de recubrimiento, €a inferior a 1.0.

e Para engranajes rectos o helicoidales con un grado de recubrimiento, &a,
superior a 2.0.

e Si existen interferencias entre la cabeza del diente y la base del diente con la

que engrana.

Para dientes de perfil puntiagudos.

Si el area superior a la zona activa se encuentra debilitada.

Si el perfil de la base esté dafiado o es irregular.

Cuando la base de los dientes se ha producido por un proceso distinto a la

generacion (por ejemplo, mediante mecanizado).

Cuando el angulo de hélice es mayor de 50 grados.

e Cuando la holgura lateral es igual a 0 (j=0).

9.1.2 Caélculo del coeficiente de seguridad frente a fallo por picado superficial en el
flanco del diente

El fallo debido al picado superficial se considera un fenémeno de fatiga. El inicio
y el desarrollo del picado superficial de una pareja de engranajes aparece ilustrado y
descrito en la norma ANSI/AGMA 1010-E95.

Posibles causas del fallo:

Fluencia superficial.

Fluencia en la zona de transicion de la capa endurecida.
Gripado.

Picado superficial.

Las férmulas de céalculo estdn basadas en el Modelo de contacto Hertziano
modificado en funcion de la carga sometida y la geometria.

El coeficiente de seguridad frente al fallo por picado superficial se calculara de
forma individual, tanto para la rueda como para el pifion, y sera el minimo de los dos.
A su vez, el coeficiente calculado debera ser superior a un valor minimo segun los

requisitos de disefio.
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Para la distincion entre ambos coeficientes y de todos y cada uno de los
parametros que difieran para la rueda o para el pifion, se utilizara para su
distincién el subindice “1”, en el caso del pifidén, o el subindice “2”, en el caso
de la rueda. Bajo este criterio, el coeficiente de seguridad debido al fallo por
picado superficial se calculara a través de las siguientes expresiones:

OHp1 OHp2 (9.1.1)

> Sy Spz =
H1 OH2

SHl = >SH

Siendo:

e Syi, Sy, el coeficiente de seguridad para el pifion y para la rueda,
respectivamente.

* Oup1, Oup €l valor de la tension de contacto admisible del diente.

e o0y, Oy, €l valor de la tension de contacto al que estan sometidos los
dientes.

e S, es el valor deseado para el factor de seguridad.

9.1.2.1 Calculo de la tensién de contacto, oy

wl

El valor de la tension de contacto se calculard mediante la siguiente
expresion:

KyZp (9.1.2)

oy =Zg FtKoKvam
w

Donde:
e oy es el valor de la tensién de contacto, [N/mm?].

0,5

.. P N ’

e 7 es el coeficiente elastico, |—| .
mm

2
F; es la componente tangencial de la fuerza aplicada, [N].
K, es el factor se sobrecarga.
K, es el factor dinamico.
K, es el factor de tamafio.
Ky es el factor de distribucién de cargas.
Zy es el factor del estado de la superficie para el fallo debido al picado
superficial.
d,, €es el diametro primitivo del pifion, [mm].
e b es el ancho de cara del miembro mas estrecho, [mm].
e 7, es el factor geométrico para el fallo debido al picado superficial.

Segun la normativa de disefio de engranajes, existe una relacion entre
el didametro primitivo, tanto del piidn como de la rueda, el nUmero de dientes
de ambos y la distancia entre los centros de los dos elementos. Dicha relacion
es la siguiente:

2a ] (9.1.3)
=7 cuando los engranajes son externos
1l
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(9.1.4)

dyi = cuando los engranajes son internos

u—1

Donde:

e a es la distancia entre centros, [mm].
e pues larelacion de transmision (nunca inferior a 1).

Para el caso en estudio, el didmetro primitivo es un dato, por lo que las expresiones
anteriores no son relevantes en el proceso de calculo.

Calculo del coeficiente elastico, Zg

El coeficiente elastico esté definido por la siguiente expresion:

1 N 1%°
Zp = [mmz] (9.15)

[+ (22

Donde:

0,5
.. o N ’
e 7 es el coeficiente elastico, .
mm?2

e v, Yy v, son los coeficientes de Poisson para el pifibn y para la rueda,
respectivamente.

e E, y E, son los moédulos de elasticidad para el pifion y para la rueda,
respectivamente.

En la siguiente tabla se muestra una tabla resumen con los coeficientes elasticos
de varios materiales:

Tabla 9.1.1 - Mddulo de elasticidad de distintos materiales

Material y médulo de elasticidad del engrane o rueda [MPa]

Modulo de Hierro Hierro Hierro | Bronce de | Bronce de

Material del pifién elasticidad Acero maleable | nodular | fundido | aluminio estafio

[MPal] 2x10° | 1,7x10° | 1,7x10° | 1,5x10° | 1,2x10° 1,1x10°
Acero 2x10° 191 181 179 174 162 158
Hierro maleable 1,7x10° 181 174 172 168 158 154
Hierro nodular 1,7x10° 179 172 170 166 156 152
Hierro fundido 1,5x10° 174 168 166 163 154 149
Bronce de aluminio 1,2x10° 162 158 156 154 145 141
Bronce estafio 1,1x10° 158 154 152 149 141 137
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Calculo de la fuerza tangencial, F;

Se supondra una carga uniforme. Este parametro se calculara mediante la
siguiente formula:

_ 1000P (9.16)

t =

Uy
Siendo:

e P la potencia de la transmision, [KW].
e v, la velocidad lineal en un punto del diametro primitivo, [m/s].

La velocidad lineal se puede definir como:

T w1 dyq (9.1.7)

Yt = 760000

Siendo:

e w, lavelocidad de giro de pifiidn, [rpm].
e d,, el diametro primitivo del pifion, [mm].

Por lo que la fuerza tangencial se puede calcular mediante la siguiente férmula:

6.10°P (kW (9.1.8)
o

T Wy dy

Haciendo cambio de unidades, la ecuacion resulta:

F, = 71620 x

N ﬂ] (9.1.9)

n*R Lem

Siendo:

e nlavelocidad de giro de pifion, [rpm].
e N la potencia de la transmision, [CV].
e R el radio primitivo del pifion, [cm].

Calculo del factor de sobrecarga, Ky

El factor de sobrecarga tiene por objetivo establecer un rango de tolerancias
para las cargas externas aplicadas que exceden la carga tangencial nominal, Ft, para
una aplicacién particular.

Para determinar el factor de sobrecarga, se debe considerar el hecho de que
muchos equipos, ya sea el motriz o el equipo conducido, de forma individual o
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combinada, desarrollan maximos de torques momentaneos, apreciablemente
superiores a los determinados por los valores nominales ya sea de la maquina motriz
o la maquina conducida. Hay muchas fuentes posibles de sobrecarga que se deben
considerar. Algunos de estos son: las vibraciones del sistema, pares de aceleracion,
exceso de velocidad, las variaciones en el funcionamiento del sistema, la carga
compartida por vias separadas entre varios motores primarios, y los cambios en las
condiciones de carga del proceso.

El factor de sobrecarga unitario est4 definido como la capacidad de soportar
hasta 4 arranques en 8 horas con valores maximos que no excedan del 200% del valor
nominal durante 1 segundo como maximo.

No existe un proceso recomendado de calculo, asi que en la Tabla 9.1.2 se
puede ver un cuadro orientativo con los posibles valores que puede tomar Ko.

Tabla 9.1.2 — Factor de sobrecarga Ko

Fuente motriz Carga en las maquinas impulsadas
Uniforme Cogque moderado Choque fuerte
Uniforme 1,00 1,25 1,75 o superior
Choque ligero 1,25 1,50 2,00 o superior
Choque mediano 1,50 1,75 2,25 o superior

Calculo del factor dinamico, Ky

En versiones previas de la presente norma, el valor de Kv era inferior a 1.
Actualmente, se ha redefinido el factor y el valor de Kv es mayor que 1.

El factor dinamico justifica los esfuerzos que se producen en el interior de los
engranajes producidos por la accién de engrane. Aunque el par y la velocidad de
entrada sean constantes, pueden existir pequefias vibraciones en las masas
acopladas y, por consiguiente, esfuerzos dinamicos en los dientes. Estas fuerzas son
el resultado de las aceleraciones relativas entre los miembros engranados como
respuesta a “errores de transmisiéon”. De forma ideal, en un engranaje la velocidad de
entrada y la de salida son uniformes y proporcionales. El error de transmisién se define
como la desviacion de esa velocidad angular uniforme de un par de ruedas dentadas.
Esté influido por cualquier desviacion de la forma ideal del diente o de separacion
entre ruedas.

En normas anteriores, como la norma AGMA 2000-A88, se definia la calidad
de los engranajes de forma ascendente desde Q5 a Q15, siendo ésta ultima la de
mayor precision. La norma vigente, ANSI/AGMA 2015-1-A01, define la calidad de los
engranajes de forma descendente desde A12 a A2, donde A12 es la menor calidad.

En la Figura 9.1.1 se puede ver el valor del factor dinamico segun distintas
velocidades periféricas del pifidn.
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Figura 9.1.1 — Factor dinamico

Debido a la naturaleza aproximada de las curvas empiricas y la falta de valores
de tolerancia medidos en la fase de disefio, la curva de factor dinamico debe ser
seleccionada en base a la experiencia con los métodos de fabricacién y las
consideraciones de funcionamiento del disefio, en donde el nivel de Precision de
Transmision, Av, puede estimarse como el apropiado grado de calidad “A” de las
desviaciones de paso tedrico y de perfil esperadas de acuerdo a la norma ANSI/AGMA
2015-1-A01. La Tabla 9.1.3 presenta un conjunto aproximado de equivalencias

Tabla 9.1.3 -Equivalencias y relaciones entre normas de calidad y métodos de manufactura

o Normas de calidad
Precision Métodos de Manufactura
AGMA 2000-A88 AGMA 2015-1-A01
Q5 Al12
Comercial Q6 All Desbastado
Q7 A10
Q8 A9
Q9 A8 ) .
o Cepillado o esmerilado
Precision Q10 A7
Q11 A6
Q12 A5
Q13 A4 ) -
o Pulido o rectificado
Alta Precisién Q14 A3
Q15 A2
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Calculo del factor de tamafio, Kg

El factor de tamafio refleja la no uniformidad de las propiedades del material de
los engranajes. Depende principalmente de:

e Tamafo del diente.

Diametro de las partes del engranaje.

Relacion entre el tamafio del diente y el didmetro de las partes del engranaje.
Ancho de cara.

Patron del area con sobretensiones.

Relacion entre la profundidad y el tamafio del diente.

Dureza y tratamiento térmico de los materiales.

Aln no se han establecido factores de tamafio estandar para los dientes de
engranaje en casos en que exista un efecto perjudicial. En tales casos, se deberia
usar algun factor de tamafio mayor que la unidad (Ks > 1); de no ser ese el caso el
factor de tamafio puede ser tomado como la unidad (Ks = 1) para la mayoria de
engranajes, suponiendo una adecuada eleccion del acero para el tamafio de la pieza,
su tratamiento térmico y del proceso de endurecimiento.

Calculo del factor de distribucién de cargas, Ky

El factor de distribucion refleja la distribucion no uniforme de la carga a lo largo
de las lineas de contacto. Esta distribucion no uniforme esta causada por:

e Variaciones en el proceso de fabricacion.
e Variaciones en el montaje de los engranajes.
o Alineacion de los ejes de rotacion de los cilindros primitivos del pifién y
de la rueda.
e Deformaciones provocadas por las cargas aplicadas.
o Deformaciones elasticas de los dientes del pifion o de la rueda.
o Deformaciones elasticas del cuerpo del pifién o de la rueda.
o Deformaciones elasticas de ejes, rodamientos, carcasas o0 cualquier
elemento que sirva de soporte para los engranajes.
e Deformaciones provocadas por efectos térmicos y centrifugos.
o Expansion térmica y deformacion del diente debido a las diferencias de
temperatura.
o Deformaciones del diente debidas a efectos centrifugos provocados por
velocidades elevadas.

Se define como el maximo valor de la carga dividido por el valor medio y esta
afectado por la componente axial (Kyz) y transversal (Ky,) de la misma.

En la Figura 9.1.2 se puede ver un esquema de la distribucién de las cargas a
lo largo del ancho de cara de los engranajes.
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Figura 9.1.2 — Distribucién de cargas

La componente transversal del factor de distribucion tiene en cuenta la
distribucién no uniforme de la carga en el diente con el que comparte la carga. Esta
afectada principalmente por el perfil del diente asociado. Experimentalmente se ha
demostrado que la componente transversal del factor de distribucién no afecta al
propio factor por lo que se considerara unitaria.

La componente axial, a su vez, tiene en cuenta la distribucién no uniforme de
la carga a través del ancho de cara de los engranajes, su magnitud se define como la
intensidad de la carga maxima dividida por el promedio de la intensidad de carga a
través del ancho de cara. Se puede determinar de forma experimental o de forma
analitica. Para la aplicacién del método empirico se recomienda que los engranajes
cumplan con los siguientes requisitos:

Relacion entre el ancho de cara y el didmetro primitivo del piién b/d,,; < 2,0.
Los elementos de la transmisidon se han montado entre cojinetes.

Ancho de cara menor de 1020 milimetros.

Contacto de toda la superficie del miembro mas estrecho.

Para los disefios de engranajes relativamente rigidos que se encuentren
montados entre rodamientos, no en voladizo y relativamente libre de deformaciones
causadas externamente, se puede utilizar el siguiente método:

(9.1.10)
Ky = KHﬁ =10+ KHmc(KprKHpm + KymaKne)

Donde:

e Kumce = Factor de correccion de avance.
e Kupt = Factor de proporcion del pifion.
¢ Kunpm = Modificador de proporcion de pifion.
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¢ Khuma = Factor de alineacion del acoplamiento.
e Khe = Factor de correccion de la alineacion del acoplamiento.

El factor de correccion del avance, Kume, modifica la intensidad de carga
maxima cuando el diente es coronado o existe modificacion del avance.

e Kume = 1,0 para engranajes sin modificaciones en el avance
e Kumc = 0,8 para engranajes con avances debidamente modificados por
coronacion o correccion de avance.

El factor de proporcion del pifion, Kuxpt, representa las desviaciones debido a
la carga. Estas desviaciones son normalmente mas altas para los engranajes de
mayor relacion b/dwi. El factor de proporcion pifion puede obtenerse a partir de la
Figura 9.1.3:
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Figura 9.1.3 - Factor de proporcion del pifion, Kyt

El modificador de proporcion del pifion, Kupm, altera Knpr, basado en la
ubicacion del pifion con respecto a la linea central del rodamiento.

e Kupm = 1,0 para pifiones con relacion (S1/S) < 0,175
e Knpm = 1,1 para pifiones con relacion (S1/S) 20,175
Donde:

e S es la distancia entre los centros de los rodamientos, [mm)]
e S:eseldesplazamiento del pifion; distancia desde la mitad de S hasta la mitad
del pifién, [mm]
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El factor de alineacion del acoplamiento, Kuma, incorpora la falta de
alineacion de los ejes de rotacion de los cilindros primitivos de los elementos
engranados por todas las causas distintas de las deformaciones elasticas. El valor
para el factor de la alineacion del acoplamiento se puede obtener de la Figura 9.1.5.
Las cuatro curvas de la figura proporcionan valores representativos de Kuma basado
en la precision de los engranajes y de los efectos esperados de la desalineacion.
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Figura 9.1.5 - Factor de correccion de alineamiento, Kuma
Donde:

e Curva 1 Engranajes abiertos

e Curva 2 Engranajes cerrados de calidad comercial
e Curva 3 Engranajes cerrados de precision

e Curva 4 Engranajes cerrados de alta precision
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El factor de correccién de alineacion del acoplamiento, Kue, se utiliza para
modificar el factor de la alineaciéon del acoplamiento, Kuma, cuando las técnicas de
fabricacion o de montaje mejoran la alineacion efectiva.

e Kue = 0,80 cuando el engranaje se ajusta en el montaje

¢ Khe = 0,80 cuando la compatibilidad de los engranajes se mejora por lapeado.
e Khpe = 1,0 para todas las demas condiciones.

Cuando los engranajes estan lapeados y los soportes se ajustan en el montaje, el
valor sugerido de Kne es de 0,80.

En el caso de no tener la experiencia suficiente para la eleccion de los
anteriores factores, es recomendable la utilizacion de la Tabla 9.1.4 para la
determinacion del factor de distribucion de cargas, Ky.

Tabla 9.1.4 — Factor de distribucion

Condicién d . Ancho de cara [mm]
ondicion de soporte <50 150 278 > 400
Montaje exacto, bajas holguras de cojinetes,
deflexiones minimas, engranajes de precision 1,30 1,40 1,50 1,80
Montajes menos rigidos, engranajes menos
precisos, contacto a todo lo ancho de cara 1,60 L70 1,80 2,0
Exactitud y montaje de modo que exista contacto ~20
incompleto con la cara ’

Calculo del factor de estado superficial, Zg

El factor de estado superficial depende de:

e Acabado superficial.
e Tension residual.
e Efectos plasticos (endurecimiento de los engranajes).

Debido al caracter empirico de la norma, no existe un célculo analitico de este
parametro. Se recomienda emplear valores mayores que la unidad cuando existan
defectos evidentes en la superficie. De forma orientativa pueden utilizarse los valores
de la Tabla 9.1.5.

Tabla 9.1.5 — Factor de estado superficial

Estado superficial Zp
Defectos de acabado en la superficie 1,25
Esfuerzos residuales 1,25
Combinacion de ambas 1,5

Calculo del factor geomeétrico, Z;

El factor geométrico en el calculo de la resistencia al picado superficial evalua
el radio de curvatura de los dientes en contacto basado en la geometria del diente.

El método de calculo aparece explicado y desarrollado en la norma AGMA 908-
B89. En dicha norma aparecen tablas con las formas mas comunes de los dientes y
el método analitico de calculo.
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Dicho andlisis se escapa del objetivo fundamental del presente proyecto por lo
gue Unicamente se utilizara una la siguiente formula para obtener el factor geométrico:

Z_sinacosa [ (9.1.11)
= 2m, it1

Donde:

Z, el factor geométrico para el calculo de la resistencia al picado superficial.
a el angulo de presion transversal.

m,, el factor de comparacion de cargas.

i la relacion de velocidades.

Para engranes externos se utilizara el signo positivo y para engranes internos
el negativo.

9.1.2.2 Calculo de la resistencia al fallo por picado superficial admisible, oy,

El valor de la resistencia admisible varia en los materiales dependiendo de la
composiciéon del material, limpieza superficial, tension residual, microestructura
interna, calidad, tratamiento térmico y proceso de fabricacion.

Los valores de resistencia admisible se pueden encontrar en la tabla contigua.
Dichos valores son estimaciones obtenidas en ensayos de laboratorio. Estan basados
en factores de sobrecarga unitarios, 10 millones de ciclos de estrés, cargas
unidireccionales y una confianza el 99%. En la Tabla 9.1.6 se pueden ver los valores
de tensién admisibles de algunos materiales segun el tratamiento térmico al que han
sido sometidos.

Tabla 9.1.6 — Resistencia al picado superficial admisible

Tension de contacto
Material Tratamiento térmico . N
admisible, [ 2]

mm

Endurecido interno 600 — 1200

Endurecido por llama o 1170 — 1310

induccion 1205 — 1345

Acero - :
Carburizado y endurecido 1240 — 1895
) 1035 — 1205
Nitrad

frado 1070 — 1240

Nitralloy 135M 1070 — 1345

Nitralloy N Nitrado 1185 — 1415

2,5% cromo (sin aluminio) 1215 — 1490
Eundicion ar Clase 20 345 — 415

undicién gris L
ASTM A48 Clase 30 Fundicion 450 — 520
Clase 40 520 — 585
Grado 60-40-18 Recocido 530 — 635
Fundicién ductil Grado 80-55-06 530 — 635
ASTM A536 Grado 100-70-03 Templado y revenido 635 —770
Grado 120-90-02 710 — 870
Bronce Fundicién en moldes de arena 205
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ASTM B-148 Tratamiento a altas

aleacion 954 temperaturas 450

Para obtener una tencion de contacto admisible equivalente a las condiciones
de disefio, es necesario ajustarla mediante los siguientes factores:
g Zn.Zy
Hp = ZHp "y, y,

Donde:

e oy, eselvalor de la tension de contacto admisible, [N/mm?].

oup €s el valor de la tensién de contacto admisible corregida, [N/mm?].
Zy es el factor de duracion.

Zy es el factor de dureza.

Yy es el factor de temperatura.

Y, es el factor de confianza.

Calculo del factor de duracion, Zy

El factor de duracion ajusta el valor de la tensién admisible segun el nUmero de
ciclos para los que se desee disefiar la transmision. Segun el material, existe una
relacion analitica para calcular el factor de duracion.

9.1.12
Zy = 2,466 n; %" ( )
Siendo n; el numero de ciclos y se define como
(9.1.13)
n; = 60Lwq
Donde
e L esladuracion en horas.
e w es lavelocidad de giro [rpm].
e g es el niumero de zonas de carga (por vuelta).
Para el caso de engranajes nitrados:
(9.1.14)

Zy = 1,249 n; %013

En la Figura 9.1.6 se puede ver una grafica con los valores que puede tomar el
factor de duracién segun el nimero de ciclos previstos para la transmision.
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Figura 9.1.6 — Factor de duracion

Célculo del factor de dureza, Zy
El factor de dureza depende, principalmente, de:

e Larelacién de transmisidon del engranaje.
e La dureza del piidn y de la rueda.

En la Figura 9.1.7 se puede ver una grafica con los valores que puede tomar el
factor de dureza.
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Relacién de engranajes de reduccién simple

Figura 9.1.7 — Factor de dureza

Célculo del factor de temperatura, Y,
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Los engranajes estan disefiados para trabajar en un rango de temperaturas
determinado. Fuera de ese rango de temperaturas hay que tener cuidado con todas
las partes de un engranaje, como son el pifidn, la rueda, el eje, la lubricacion, etc.

Cuando el engranaje trabaja en el rango de temperaturas 6ptimo, Y, se toma
como unitario. El rango 6ptimo de temperaturas es de aproximadamente 0°C-120°C.
Si la temperatura es superior a 120°C, es necesario darle un valor mayor que 1 al
factor de temperatura como consecuencia de la misma sobre la lubricacion y sobre
las propiedades de los materiales. De forma orientativa puede utilizarse la siguiente
ecuacion:

g _d60+T (9.1.15)
%~ 620
Siendo:

e Yy el factor de temperatura.
e T latemperatura de funcionamiento en [°F].

En el caso de engranes con superficie carburizada, la ecuacion se utilizara a
partir de 160°F (61°C).

Calculo del factor de confianza, Y,

El factor de confianza tiene en cuenta los efectos de la distribucion estadistica
normal en los fallos encontrados durante las pruebas de los materiales. Los valores
de tension admisibles por los materiales han sido estimados a través de ensayos en
los que se garantizaba una confianza del 99% en diez millones de ciclos. Si se
necesita un nivel de confianza distinto, entonces es necesario seleccionarlo de la
Tabla 9.1.7.

Tabla 9.1.7 — Factor de confianza

Requisitos de la aplicacion Yzl)
Confianza del 99,99% 1,50
Confianza del 99,9% 1,25
Confianza del 99% 1,00
Confianza del 90% 0,852
Confianza del 50% 0,7093)
Notas:

1) A veces, la rotura de los dientes es considerada un
peligro mayor que el picado superficial. En dichos

casos, se debe seleccionar un valor superior de Y, para
el célculo de la resistencia a la flexion admisible.

2) Para este valor, la fluencia plastica es menos
frecuente que el picado superficial.

3) Obtenido de la extrapolacion de los datos de los test.

9.1.3 Caélculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido a la flexion en la
base del diente.

La resistencia a la flexion del diente de un engranaje es un fenébmeno de fatiga
relacionado con la resistencia a la rotura en la base del diente en engranajes externos
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y en la seccion critica en engranajes internos. Las roturas mas frecuentes se pueden
observar en la norma ANSI/AGMA 1010-E95.

Posibles causas del fallo:

¢ Rotura violenta de la base del diente por sobrecargas en la transmision.

¢ Rotura de la base del diente por fatiga (tensiones fluctuantes).

e Rotura esquinada a causa de una distribucion de carga desigual a lo
largo del ancho del diente.

¢ Astillado de la cabeza de dientes templados sometidos a cargas bruscas.

El coeficiente de seguridad frente al fallo por flexion en la base del diente se
calculara, al igual que el coeficiente de seguridad frente al fallo por picado superficial,
de forma individual, tanto para la rueda como para el pifidn, y sera el menor de los
dos. A su vez, el coeficiente calculado debera ser superior a un valor minimo segun
los requisitos de disefio.

Para la distincion entre ambos coeficientes y de todos y cada uno de los
pardmetros que difieran para la rueda o para el pifidén, se utilizara para su distincion el
subindice “1”, en el caso del pifidn, o el subindice “2”, en el caso de la rueda. Bajo
este criterio, el coeficiente de seguridad debido al fallo por flexion en la base del diente
se calculara a través de las siguientes expresiones:

OFp1 OFp2 9.1.16
SF1=_p>SF SF2=_p>SF ( )
Or1 Op2

Siendo:

e Sp, Sp, el coeficiente de seguridad para el piiébn y para la rueda,
respectivamente.

* Opp1, Oppz €l valor de la tension de flexion admisible del diente.

e 0y, Opy €l valor de la tensién de flexion al que estdn sometidos los dientes.

e Sy es el valor deseado para el factor de seguridad.

9.1.3.1 Calculo de la tensién de flexion, ox

1 KyKp (9.1.17)
Or = FtKoKvam Y]
t

Siendo:

.z .z N
or es el valor de la tension de flexion, [mmz].

F; es la componente tangencial de la fuerza aplicada, [N].
K, es el factor de sobrecarga.

K, es el factor de dinamico.

K, es el factor de tamaiio.

Ky es el factor de distribucion de cargas.

K5 es el factor de espesor.

b es el ancho de cara del miembro mas estrecho, [mm].
m; es el moédulo transversal, [mm].
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e Y, es el factor geométrico para la resistencia a la flexion.

Calculo del factor de espesor, Kg

El factor de espesor relaciona el espesor bajo la base del diente con la altura
del diente. Si esta relacion es igual o mayor que 1.2 entonces se considera que este
factor no tiene efectos en la tension de flexion. Si, por el contrario, es menor que 1.2,
entonces su efecto sobre la tension de flexion es como puede verse en la gréfica de
la Figura 9.1.8.

Paramg <12

2.4"‘ B 2942 /~
. R Ke=16In|=5—=
2.2 B "( Mg )

204

1.8 4

—
&
1
|

141
1.2 1

n
Para!l?BE1.2 y//’?
Kg=10 m = B

s
o
1
|

Factor de Espesor de Llanta Kp

0 I I I l l 1 1
L] L ) L) ¥ L
05 06

=t e
08 10 1.2 2 3 4 5 6 7 8 810
Relacion de Respaldo 8

Figura 9.1.8 — Factor de espesor

Calculo del factor geoméetrico, Y,

El factor geométrico en el célculo de la resistencia a la flexion en la base del
diente evaltua la forma de los dientes, la posicién en la que la carga mas dafiina es
aplicada y el grado de comparticién de cargas.

Como dicho andlisis se escapa del objetivo fundamental del presente proyecto,
al igual que en el caso del factor geométrico para el célculo de la resistencia al fallo
debido al picado superficial, se utilizaran una serie de tablas y gréaficas, mediante las
cuales se obtendra el parametro Y; de una forma mas simplificada (Figura 9.1.9 y
Figura 9.1.10).
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Calculo del médulo transversal, m;

En el caso de los engranajes rectos, el modulo transversal coincide con el
maddulo normal. Sin embargo, para engranajes helicoidales, el médulo transversal se
calcula mediante la siguiente formula:

. my (9.1.18)
cosf

mg

Siendo

e m, el médulo normal.
e [ el angulo de hélice.

9.1.3.2 Calculo de la resistencia al fallo por flexion en la base del diente, o,

El valor de la resistencia admisible varia en los materiales dependiendo de la
composiciéon del material, limpieza superficial, tension residual, microestructura
interna, calidad, tratamiento térmico y proceso de fabricacion.

Los valores de resistencia admisible se pueden encontrar en la tabla contigua.
Dichos valores son estimaciones obtenidas en ensayos de laboratorio. Estan basados
en factores de sobrecarga unitarios, 10 millones de ciclos de estrés, cargas
unidireccionales y una confianza del 99%. En la siguiente tabla pueden verse valores
de tensién admisibles de algunos materiales segun el tratamiento térmico al que han

sido sometidos:

Tabla 9.1.8 — Tension de flexién admisible

Tension de flexion
Material Tratamiento térmico - N
admisible, [ 2]
mm
Endurecido interno 182 — 394
Endurecido por llama o 310 — 380
Acero induccién 150
Carburizado y endurecido 380 — 515
Nitrado 237 — 364
Nitralloy 135M 248 — 379
Nitralloy N Nitrado 248 — 379
2,5% cromo (sin aluminio) 266 — 446
Eundicion ar Clase 20 34,5
undicion gris L
ASTM A48 Clase 30 Fundicion 59
Clase 40 90
Grado 60-40-18 Recocido 150 — 230
Fundicién ductil Grado 80-55-06 150 — 230
ASTM A536 Grado 100-70-03 Templado y revenido 185 — 275
Grado 120-90-02 215 — 305
Fundicion en moldes de arena 39,5
Bronce ASTM B-148 Tratamiento a altas 165
aleacion 954 temperaturas
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Para obtener una tencion de flexion admisible equivalente a las condiciones de
disefio, es necesario ajustarla mediante los siguientes factores:
o = g N
Fo = "Fpty, Y,

Donde:

e op,' eselvalor de la tension de flexion admisible, [N/mm?].

e 0y es el valor de la tension de flexion admisible corregida, [N/mm?].
e Yy es el factor de duracion.

e Yy es el factor de temperatura.

e Y, es el factor de confianza.

Cuando un engranaje esté sujeto a sobrecargas intensas, momentaneas y poco
frecuentes, el esfuerzo admisible se determina méas bien por sus propiedades de
resistencia al limite de fluencia que por resistencia a la fatiga del material. En la Tabla
9.1.9 - Tensiones de fluencia admisibles se encuentra una lista de valores que se
sugieren para dicha resistencia.

Tabla 9.1.9 - Tensiones de fluencia admisibles

Tratamiento HB Say
térmico [Ib/pulg2]
R id 150 30000
ecocido o 200 50000
normalizado
250 75000
200 60000
250 85000
Templado y 300 110000
revenido
350 135000
400 160000

Calculo del factor de duracién, Yy

El célculo del factor de duracion se realiza de una manera similar tanto para el
célculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido a la flexion en la base del
diente (Yy) como en el célculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido al
picado superficial del diente (Zy).

La diferencia entre ambos factores estriba en los distintos parametros por los
gue son afectados. Mientras que Yy esta afectado por la velocidad de giro, el estado
superficial del engranaje, las tensiones residuales y la ductilidad y la dureza superficial
del material, Z, esta afectado, ademas, por la lubricacion, los criterios de fallo y los
requisitos de funcionamiento.
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10 ANEXO 5

10.1 Pary potencia

Se entiende por par motor o torque al momento de fuerza que ejerce un motor
sobre el eje de transmision de potencia. Y la potencia desarrollada por el par motor es
proporcional a la velocidad angular del eje de transmision. De esta manera se puede
calcular a la potencia como el par por la velocidad angular (las rpm), es decir:

rad] 1 (10.1.1)
N[CV] =T[Kgf.m] *w[ < |* 75

Donde:
e N: Potencia
e T: Par [Kgf.m]
e w: Velocidad angular [rad/s] = (2 *x  * n[rpm])/60

Para medir la potencia del auto se utilizé un banco de pruebas a rodillos marca
HoraccioRecio modelo DYNO 720-I, cuyo fundamento parte del principio de inercia.

= HHoracioReslio
g ———————— oavicus

Figura 10.1.1 — Banco de pruebas a rodillo

EI DYNO 720-1 consta de cuatro rodillos sobre los cuales se colocan las ruedas
motrices del automavil, solidariamente y vinculados los rodillos giran cuatro volantes
con un momento de inercia conocido. Existe un sensor que toma la velocidad de giro
de los rodillos y envia en forma sistematica una informacion de velocidad a la
computadora.

La computadora memoriza esta informacion. Luego hace el célculo de las
diferencias de velocidad que fue recibiendo, y con la base de tiempo que fueron
enviadas puede calcular la aceleracion instantanea, con este momento de inercia del
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sistema rodillo-volante puede hacer calculos de potencia y torque en el ciglieiial y en
la rueda impulsora

Otro de los detalles sobresalientes de este método es la capacidad de medir la
potencia de pérdida absorbida por los elementos de la caja de cambio y el conjunto
de la transmision. Esta medicion se realiza en la fase de desaceleracion del ensayo.

El grafico de potencia obtenido es el siguiente:

Potencia

(CV) - Potencia del motor ——Potencia en larueda -——Potencia de perdida
280
260
240
220
200
180
160
140
120
100

80

60

40

20

0 T T e Fpm
3000 3250 3500 3750 4000 4250 4500 4750 5000 5250 5500 5750 6000 6250 6500 6750 7000

Figura 10.1.2 - Curva de potencia Gol Power 2009

Del cual se desprende:

¢ Potencia maxima en el motor: 278,26 [CV] a 6500 [rpm]
e Potencia maxima en la rueda: 260,28 [CV] a 6500 [rpm]
e Potencia maxima de pérdida: 20,55 [CV] a 6900 [rpm]

o Promedio potencia en el motor: 218,05 [CV]

¢ Promedio potencia en la rueda: 204,28 [CV]

e Promedio potencia pérdida: 13,77 [CV]

El grafico del Par es el siguiente:
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Figura 10.1.3 - Curva de Par Gol Power 2009

Del cual se desprende:

e Par maximo en el motor: 32.8 [Kgf.m] a 5300 [rpm]

Para comprender un poco mas estas curvas se define el siguiente término:

Elasticidad. Como caracteristica de un motor de explosién, es la potencia a bajo y
medio régimen, con relacién a la que proporciona en régimen alto. La elasticidad es,
por tanto, una proporcion: un motor es «elastico» cuando a bajo y medio régimen tiene
una proporcion alta de la potencia maxima.

Cuanto mas elastico es el motor, mejor capacidad de recuperacion tiene el
coche (a igualdad de todos los demas factores). A efectos practicos, la ventaja de un
motor elastico es que da mas aceleracion en marchas largas que uno que no lo sea.
Gracias a ello, es posible conducir en marchas largas en ocasiones en las que —con
un motor menos elastico— habria que reducir.

Una expresion numérica de la elasticidad es el llamado indice de elasticidad
(i,). Para calcularlo, hay que considerar tres datos:

R; > Régimen de potencia maxima.
R, > Régimen de par maximo.

R; - Régimen en el que el motor da la misma cantidad de par motor que en
potencia maxima, pero antes del régimen de par maximo.

En el caso de que el par maximo permanezca constante en un intervalo de
régimen, se debe tomar como R2 el régimen mas bajo de ese intervalo.

El indice de elasticidad sera igual a:

. R (10.1.2)
e = Ry * R3
Si:
i, <3 — motor poco elastico
3<i, <5 — motor normal

281 %



€ ™

Facultad de Ingenieria

5<i, — motor muy elastico

Para el caso en estudio:
R; = 6500 [rpm]
R, = 5300[rpm]
R; = 5040 [rpm]

Rs se obtuvo graficamente utilizando el siguiente grafico:

Par - Potencia

(CV) (kgf*m)
300 35,00
. - 30,00

250 N\
/ - 25,00
200
/ - 20,00
150

/ - 15,00

100
- 10,00
50 - 5,00
O T T T T T T T 0,00
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 rpm

Figura 10.1.4 - Curva de Par y Potencia Gol Power 2009

El indice de elasticidad del motor es 1,58, lo que indica que se trata de un motor
poco elastico. Esto sugiere que a la hora de seleccionar la cantidad de cambios y sus
relaciones, se debe hacer de forma que queden lo méas arrimados posibles, ya que si
el motor desciende demasiado de revoluciones le costara mas tiempo recuperarlas
comparado con un motor elastico.

10.2 Resistencia al avance del automovil (a V=cte)

Con el objetivo de calcular la velocidad maxima a la cual el vehiculo se puede
desplazar en cada una de las marchas, se procede a calcular las pérdidas de potencia
provocada por las fuerzas resistivas.

Estas fuerzas son:

Resistencia por rodadura: se produce cuando el neumatico rueda sobre el suelo,
provocando la deformacion tanto de la rueda como del neumatico. Y se
representa como una fuerza contraria a la del avance del vehiculo. Esta
resistencia es igual al factor de friccion por el peso del auto

Ro=fep (10.2.1)
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En este caso el auto se desplazara sobre una superficie asfaltada y utilizara
neumaéticos radiales con una presion de 30 PSI, por lo que se puede estimar un
factor de friccion de 0,018, (el cual fue obtenido realizando ensayos). El peso
total del auto (P) es 944 Kg.

Resistencia aerodinamica: Esta se produce cuando el vehiculo se desplaza
sobre un medio fluido, y el rozamiento con él hace que el auto se frene. Esta
resistencia puede ser calculada como:

§xCyxSxV? (10.2.2)
29

a

Siendo:

& : densidad del aire 1,225 [Kg/m®]

Cx : Coeficiente aerodinamico 0.34

S : area frontal 1,8 [m?]

V : velocidad del vehiculo

g : aceleracion de la gravedad 9,8 [m/s?]

Perdida transmision: Son las pérdidas producidas por los elementos rotantes
(que realizan la transmision) presentes en el auto (caja de cambios, diferencial, etc.).
Al contar con la potencia en las ruedas del vehiculo, como se mencioné anteriormente,
esta perdida de potencia no se calculara debido que ya fue contemplada. Se espera
que una vez que se reemplacen los engranajes esta perdida disminuya, pero se
realizaran los célculos tomando la totalidad de las perdidas ya que se considera una
posicion conservadora.

Por medio de las ecuaciones (10.2.1) y (10.2.2 ) obtenemos:

R, =f+P =0.018+990[kg] = 17,82[Kg] (10.2.3)

1.225 [K—g] ¥ 0,34 * 1,8[m?] « V2 Kg * s (10.2.4)
R, = m =V%+0,03825
2%9.8[m/s?] m?

Realizando los calculos para diferentes velocidades obtenemos los siguientes
resultados.

Tabla 10.2.1
Velocidad (Km/h) | Velocidad (m/s) | Ra (Kg)
20 5,56 1,18
40 11,11 4,72
60 16,67 10,63
80 22,22 18,89
100 27,78 29,51
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120 33,33 42,50
140 38,89 57,85
150 41,67 66,41
160 44,44 75,56
180 50,00 95,63
200 55,56 118,06
220 61,11 142,85
240 66,67 170,00
260 72,22 199,51
Fuerzas resistentes
Fuerza (Kg)
250 -
——Rr (rodadura)
200 1 ——Ra (aerodinamica)
150 A
100 A
50 -
Velocidad
0 (Km/h)
0O 20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280

Figura 10.2.1 — Fuerzas resistentes al avance del auto

Procederemos a analizar la potencia absorbida por estas resistencias.

Sabemos que:

(10.2.5)
N, =N, + N,

Siendo:

= Nm : potencia que debe entregar el motor para permanecer a V=cte
= Nr: potencia de rodadura en (CV)
= Na: potencia aerodinamica en (CV)

my 1 (10.2.6)
N,[CV] = Ro[Kgl #V | =+ ==

my 1 (10.2.7)
Na[CV] = RolKgl«V ||+ 2

Realizando los célculos:
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Tabla 10.2.2

Velocidad (Km/h) | Nr (CV) | Na (CV) | Nm (CV)
20 1,32 0,09 141
40 2,64 0,70 3,34
60 3,96 2,36 6,32
80 5,28 5,60 10,88
100 6,60 10,93 17,53
120 7,92 18,89 26,81
140 9,24 29,99 39,23
150 9,90 36,89 46,79
160 10,56 | 44,77 55,33
180 11,88 | 63,75 75,63
200 13,20 | 87,45 | 100,65
220 14,52 | 116,39 | 130,91
240 15,84 | 151,11 | 166,95
260 17,16 | 192,12 | 209,28

Potencia (CV)

Potencia consumida

250

200

150

100

——Nr (potencia rodadura)

/

—— Na (potencia aerodindmica)

Vi

yZa

—— Nm (potencia absorbida total)

50

Velocidad

0 20 40 60

80 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280

(Km/h)

Figura 10.2.2 — Curvas de potencia de pérdidas

En las figuras Figura 10.2.1 y Figura 10.2.2 se puede apreciar como varian las
perdidas en funcion de la velocidad. Se puede ver que a baja velocidad (menor a
80Km/h) la resistencia mas significativa al avance del auto la ejercen el roce de las
ruedas con el suelo, mientras que a altas velocidades las pérdidas aerodinamicas son
mucho mas significativas que las anteriormente mencionadas.

Superponiendo en este ultimo grafico la potencia desarrollada por el motor en
cada uno de los cambios obtenemos:
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Facultad de Ingenieria

Potencia (cv) Curvas de Performance
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Figura 10.2.3 — Curvas de performance (con relaciones originales).

De este grafico se puede apreciar que las pérdidas cuando el auto se encuentra
desplazando en 12 y 22 marcha son poco significativas con respecto a la potencia que
puede entregar en ese momento. Esto significa que el auto tiene una gran capacidad
de aumentar de velocidad con poca dificultad. Si se quisiese accionar la 52 velocidad
transitando a 110 [Km/h], al auto le costaria bastante aumentar de velocidad
comparado a lo que le hubiera costado si se hubiese realizado el cambio a 180[km/h],
ya que alrededor del 50% de la potencia entregada por el motor esta siendo
consumida por las fuerzas resistentes.

Aplicando las nuevas relaciones las curvas de performance quedan de la
siguiente manera:
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Potencia (cv) Curvas de Performance
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Figura 10.2.4 - Curvas de performance (con relaciones modificadas).

Comparando las curvas de performance de las relaciones originales (Figura
10.2.3) con las obtenidas con las nuevas relaciones (Figura 10.2.4), podemos ver
como estas se encuentran mas “arrimadas”. Esto se traduce en una menor caida de
revoluciones, y por ende de potencia, entre cambios.

Se puede aproximar que la velocidad maxima que puede alcanzar este vehiculo
en cuarta velocidad es de 240 [Km/h] llegando de este modo a 8000rpm (revoluciones
gue en la practica fueron posible alcanzar). En quinta marcha la velocidad maxima
gue puede ser alcanzada es de 280[Km/h], donde la potencia entregada por el motor
se iguala a las perdidas. Claro esta que estas velocidades solo pueden ser alcanzada
si se cumplen las condiciones de funcionamiento ya establecidas (superficie de
desplazamiento asfaltada y sin pendiente, sin viento, suficiente distancia para lograr
alcanzar la velocidad, entre otras).
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Facultad de Ingenieria

11 ANEXO 6

11.1 Planos del arbol primario y de los engranajes

A continuacion, se visualizan los planos confeccionados mediante la utilizacion
de Inventor:
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6 | 2

Arbol primario (Esquema general)

REFEREMCIAS:

1- Arbol primario

2- Engranaje 4°

3- Engranaje 3°

4- Engranaje 2°

5- Engranaje reversa
6- Engranaje 1°

/- Engranaje 5°

Observaciones: Titulo:
ARBOL PRIMARIO
Material: OT:
Acero 4340
Tratamiento: . Fecha Apellido
Temple y revenido Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo
Tolerancia Genera I: Reviso | 01/10/2021 | G.Soprano
Aprobd | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N°© . Hoja
PL-CAJAGOL-APdespiecq
TRABAJO FINAL P 1/1
ORIGINAL Tipo de Plano: ESQUEMA

No Revision

Fecha

Apr.

Archivo: PL-CAJAGOL-01APdespiece.idw

2

I 1
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Arbol del pinon (Esquema general)

REFEREMCIAS:

1- Engranaje 5°
2- Engranaje 1°
3- Engranaje 2°
4- Engranaje 3°
5- Engranaje 4°
6- Arbol del pifdn

Observaciones: Titulo: ~ 7
ARBOL DEL PINON
Material: OT:
Acero 4340
Tratamient . Fecha Apellido
Temple y revenido Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo
Tolerancia Genera I: Reviso | 01/10/2021 | G.Soprano
Aprobd | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© . Hoja
PL-CAJAGOL-ASdespiece
TRABAJO FINAL P 1/1
ORIGINAL Tipo de Plano: ESQUEMA
No Revision Fecha Apr. |Archivo: PL-CAJAGOL-02ASdespiece.idw

6 I S I 4 4& 3 2 I 1
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o)

| 4

3 | 2 | 1
Arbol primario (Dimensiones generales) ®27,000 A0,005
@24,800 /0,005 331,900 £ 0,005 $29,50
@24,750 £0,005 25,000 40,005
S =t LN LN o
321,950 /0,005 ol 2 S o=l (= S S
o 8 2l 8] |8 N et
A — s = 5 S S (S A
A | % =L merey s O
3,50 2,90 2,70
0,55 3,00 25,00 19,65 20,30 =ft=——ti=—
——— ——t— |<—— |<——| 18,60
20,65 32,10 47,30 30,10 7,40 18,65 9,05 27,70 || 33,00 170,75 37,00 (25,00
16,00
=~ 570,90
2,00 A-A(1:1.75)
I S 8,00
> 3,00
5’1 5,00 %
R " ~ il N
0 r/ 2 Z\Z/
p C
>
© C(15:1)
1,00 y o
o Rosca de M10x1,5 §[
Y
& ]*Sn B %
Q
- QQ
Q- \ 8,00
4,00
_—'_<_21 00 Observaciones: Titulo:
, Modidns o ARBOL PRIMARIO
Material: Acero 4340 OT:
26!00 Tratamiento: . Fecha Apellido
Temple y revenido Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo
Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano
-0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© Hoja
TRABAJO FINAL PL-CAJAGOL-01AP 1/3
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-03AP.idw
6 | 5 | 4 4& 3 2 | 1
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Arbol primario (Detalles estriados)

D-D(1:175) |
E@ :-
- D

DATOS ESTRIADOS:

Estriado engranaje 5° (Corte D-D):
- @ Ext: 24,70 [mm]

- @ Int: 22,40 [mm]

- Cantidad de dientes: 24

Estriado sincronizado 3° y 4° (Corte F-F):
- @ Ext: 31,70 [mm]

- @ Int: 30,00 [mm]

- Cantidad de dientes: 39

Estriado disco embrague (Corte H-H):
- @ Ext: 19,75 [mm]
- @ Int: 17,75 [mm]
- Cantidad de dientes: 24

T
4

F-F(1:1.75)

G(4:1)

N
~

—

—t

=
o
o

O ©

H-H(1:1.75)

I(4:1)

Observaciones:

Medidas en mm

Titulo: ARBOL PRIMARIO

Material:

Acero 4340

OT:

Tratamiento:

Temple y revenido

Fecha Apellido

Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo

Tolerancia General:

+0.01
-0.01

Revisd | 01/10/2021 | G.Soprano

Aprobd | 24/10/2021 R.Zucal

ORIGINAL

Proyecto:

TRABAJO FINAL

Plano N©

PL-CAJAGOL-01AP

Tipo de Plano: FABRICACION

No Revision

Fecha

Apr.

Archivo: PL-CAJAGOL-03AP.idw

3

2
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Arbol primario (Detalles engranajes)
N
31(1:2) -3 N-N(1:2)
' L-L(1:2) '
K =

.

il

-1

-

DATOS DE LOS ENGRANAIJES

Engranaje de 1° (Corte J-J):
- Médulo: 3.25 mm

- Angulo de presion: 25°

- @ Exterior: 45,500 mm

- @ Primitivo: 39,000 mm

- @ Interior: 30,875 mm

- Ancho: 25,00 mm

- Cantidad de dientes: 12

Engranaje de reversa (Corte L-L):
- Médulo: 2,50 mm

- Angulo de presién: 20° K ( 21 )

- @ Exterior: . o
- @ Primitivo: Engranaje de 1l
- @ Interior:

- Ancho: 19,65 [mm]
- Cantidad de dientes: 12

Engranaje de 2° (Corte N-N):
- Médulo: 3.25 mm

M(2:1)
Engranaje de reversa

e £

3 & U7

O(2:1)
Engranaje de 2°

Observaciones:

Titulo:

ARBOL PRIMARIO

. s Material: OT:
- Angulo de presion: 25° s Acero 4340
-0 EX_tel_‘IF)r: 97,500 mm Tratamiento: Temple y revenido — Olfleoc/r;zn Si::i;
-2 Prlml.tIVO. 91’000 mm Tolerancia General: + 0.01 Revisé | 01/10/2021 | G.Soprano
- @ Interior: 82,875 mm - 0.01 Aprobd | 24/10/2021 | R.Zucal
- Ancho: 18,80 mm Proyecto: Plano No Hoja
. . PL-CAJAGOL-01AP
- Cantidad de dientes: 28 TRABAJO FINAL | . : 3/3
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. |Archivo: PL-CAJAGOL-03AP.idw
6 I 5 I 4 3 2 I 1




6 | 4 3 2 | 1
Engranaje 1° conducido (Dimensiones generales)
—
C(2:1)
—
A-A(0.75:1) B(2:1)
337,100 £0,005 I T | 8:[
C /\B A
L W =)
|l o
©o| S
=13 DATOS DEL ENGRANAJE
o
- o S) *_ Engranaje de 1° conducido:
@46,15 < - Médulo: 3,25
8 < r—%\}f i - Angulo de presion: 25°
?66,00 — 100 } - @ Exterior: 97,50 [mm]
_’,l'l‘_ - @ Primitivo: 91,00 [mm]
- @ Interior: 82,875 [mm]
- Ancho: 18,80 [mm]
C ( 21 ) 8.00 - Ndmero de dientes: 28
|Q-/ o Observaciones: Titulo: o
<7 S Mo ENGRANAJE 1° CONDUCIDO
Material: Acero 4340 OT:
Tratamiento: Fecha Apellido

Temple y revenido

Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo

Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano

-0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal

Proyecto: Plano N© Hoja

PL-CAJAGOL-02P2
TRABAJO FINAL 1/1
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION

No Revision Fecha Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-04P2.idw

6 I 4 3 2 | 1
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Engranaje 2° conducido (Dimensiones generales)
A
AR C(2:1)
A A —
A-A(0.75:1)
B(2:13%%
@66,00
3 . R
?46,15 = A=
@43,15
B - ‘%{c
L i
\ DATOS DEL ENGRANAJE
LT . .
N S Engranaje de 2° conducido:
SIS - Médulo: 3,25
o - Angulo de presidn: 25°
T t o A ) - @ Exterior: 87,75 [mm]
@37,100 A0,005 < S - @ Primitivo: 81,25 [mm]
' : ) - @ Interior: 73,125 [mm)]
@41,70 - Ancho: 18,65 [mm]
- Nimero de dientes: 25
?62,00
Mo Tt ENGRANAJE 2° CONDUCIDO
Material: Acero 4340 OT:
Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano
-0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© Hoja
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-05S2.idw
6 | 3 2 | 1
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Engranaje 3° conductor (Dimensiones generales)

AA(L:L) 0 B(2:1)

®37,100 A’0,005

C > 1

\\/ 9y
18,30
29,25
20,35

D(2:1)

DATOS DEL ENGRANAJE

\ 8\ \ 8,00 Engranaje de 3° conductor:
ul ~ - Mddulo: 2,5
o | O 7
#37,70 iy ~ | — - Angulo de presién: 25°
43,15 1,00 - @ Exterior: 62,5 [mm]
- @ Primitivo: 57,5 [mm]
@46,15 - @ Interior: 51,25 [mm]
- Ancho: 17,5 [mm]
?50,00 - NUmero de dientes: 23
Mo Tt ENGRANAJE 3° CONDUCTOR
Material: Acero 4340 OT:
Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano
-0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© Hoja
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-06T1.idw
6 | 5 | 4 3 2 | 1
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Engranaje 3° conducido (Dimensiones generales)
——— D(2:1)
—— \ b
AA(L:1)
: B(2:1)
@32,30 = )
L] ~ \ L
C A B - -
— o < DATOS DEL ENGRANAIJE
0| 5
— N . o «a .
y Engranaje de 3° conducido:
- Médulo: 2,5 [mm]
&6'3%\—/ = N ~ i: - Angulo de presion: 25°
— ~ - @ Exterior: 77,5 [mm]
?45,00 - @ Primitivo: 72,5 [mm]
- @ Interior: 66,25 [mm]
8,00 - Ancho: 17,5 [mm]
iR - Ndmero de dientes: 29
C ( 2:1 ) \ﬁ/
| “’{c
Z ﬂ'\
— ; . ftulo:
Mogie e " ENGRANAJE 3° CONDUCIDO
8 Material: Acero 4340 OT:
Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano
-0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© Hoja
5,00 ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
=~ No Revision Fecha | Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-07T2.idw
6 I 5 3 2 I 1
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Engranaje 4° conductor (Dimensiones generales)

=]

l ‘ D(2:1)

A-A(1:1)

@55,00
@46,15 B ( 21 ) 1,00
@43,15 o ol— /L R {C
o —i — [
®35,00 < oY
B Ny }t DATOS DEL ENGRANAJE
| e}
f \ f Engranaje de 4° conductor:
- Médulo: 3,25

- Angulo de presién: 25°
- @ Exterior: 74,75 [mm]
- @ Primitivo: 68,25 [mm]
- @ Interior: 60,125 [mm]
- Ancho: 18,0 [mm]

- NUmero de dientes: 21

19,85
30,10
18,00

1,50
—>I—<—

C

@32,100 A’0,005
I

C(2:1)

Observaciones: Titulo: o
s ENGRANAJE 4° CONDUCTOR
Material: OT:
m Acero 4340
o - -
Tratamiento: . Fecha Apellido
— ———1 <
/¥ H\i: Temple y revenido Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo
8,00 Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano
3 -0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
» Proyecto: Plano N© Hoja
PL-CAJAGOL-06C1
® ,, TRABAJO FINAL 1/1
o ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
NO Revision Fecha Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-08C1.idw
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Engranaje 4° conducido (Dimensiones generales)

— C C(2:1)

I -

AN
-
N

DATOS DEL ENGRANAJE
: B(2:1 .
A-A ( 1:1 ) ( ) D ( 3:1 ) Engranaje de 4° conducido:
246,00 Q ) ——|—|<—1’39 :Xlﬁgljllf:dzléfesién' 25°
—~ B ~ A( 0,70 - @ Exterior: 68,25 [mm]
" 8 - @ Primitivo: 61,75 [mm]
O © - @ Interior: 53,625 [mm]
N - Ancho: 18,0 [mm]
- Nimero de dientes: 19
@43,00 | 9
\| <+ DATOS DEL ESTRIADO:
Estriado engranaje 49°:
- @ Ext: 37,00 [mm]
- @ Int: 36,00 [mm)]
- Cantidad de dientes: 45
Mo T ENGRANAJE 4° CONDUCIDO
Material: Acero 4340 OoT:
Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano
-0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© Hoja
TRABAJO FINAL PL-CAJAGOL-07C2 1/1
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. |Archivo: PL-CAJAGOL-09C2.idw
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Engranaje 5° conductor (Dimensiones generales)
— D(2:1)
A A yp‘)
| ——|
AA(075:1) o
B(1,5:1)
[ /,
o
) y . a M~
a © O
o (@\]
C & / DATOS DEL ENGRANAJE
i
N 3 s Engranaje de 5° conductor:
=] ¥ S - Médulo: 3,25 mm
36,100 40,005 S {E 2> M7
2 - -~ N1 o nw © - Angulo de presion: 25°
2 ™ - @ Exterior: 84,500 mm
44,00 © - @ Primitivo: 78,000 mm
@51,50 S - @ Interior: 69,875 mm
on‘ - Ancho: 19,00 mm
@55,00 - - Nimero de dientes: 24
3 , Q%E
= ~
@64,00
C(2:1) Obsenaciones: Tl ENGRANAJE 5° CONDUCTOR
//\/_\\ Material: Acero 4340 OT:
S S \—Lg%C TORMEN Temple y revenido ot e
— Q/‘ — Tolerancia General: +0.01 Revis6 | 01/10/2021 | G.Soprano
C(EO\ -0.01 Aprob6 | 24/10/2021 | R.zZucal
Proyecto: Plano N© _ _ Hoja
8 00 TRABAJO FINAL PL-CAJAGOL-08Q1 1/2
’ ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-10Q1.idw
6 | 4 3 2 | 1
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Engranaje 5° conductor (Dimensiones generales)
E-E(1:1)
E A
O 4
o =.= / ‘ “
3 : o ! - O (2
ﬁ:__' ' ’ b/‘ s
7,81 —— B 3 1l
H
F-F(1:1) H(2:1)
60,77 : :
G(2:1) 200
Estriado engranaje 5° (Corte E-E): /\ o
- @ Ext: 68,80 [mm] ( -
- @ Int: 64,50 [mm] \ o
- Ndmero de dientes: 30 \\ §~
=% gs :
< / 2,50
I
— 4,75
=
Mo Tt ENGRANAJE 5° CONDUCTOR
Material: Acero 4340 OT:

Tratamiento: .
Temple y revenido

Fecha Apellido

Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo
Tolerancia General: + 0,01 Revisd | 01/10/2021 | G.Soprano
- 0,01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© Hoja
PL-CAJAGOL-08Q1
TRABAJO FINAL Q 2/2
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. |Archivo: PL-CAJAGOL-10Q1.idw
5 | | 7 3 ) | i
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Engranaje 5° conducido (Dimensiones generales)

A
YA\

58,50

AA(1:1) B(2:1)

@34,50

o
3,20

23,40

19,00

g0 |

1,20

C(3:1)

1,83

1,00

DATOS DEL ENGRANAJE

Engranaje de 5° conducido:
- Médulo: 3,25 mm

- Angulo de presién: 25°

- @ Exterior: 58,500 mm

- @ Primitivo: 52,000 mm

- @ Interior: 43,875 mm

- Ancho: 19,00 mm

- Ndmero de dientes: 16

DATOS DEL ESTRIADO:

Estriado engranaje 5°:
- @ Ext: 24,70 [mm]

- @ Int: 24,00 [mm)]

- NUmero de dientes: 24

Observaciones:
Medidas en mm

Tiwlo: - ENGRANAJE 5° CONDUCIDO

Material:

Acero 4340

OT:

Tratamiento:

Temple y revenido

Fecha Apellido

Dibujé | 01/10/2021 | M.Fidalgo

Tolerancia General: +0.01

Revisd | 01/10/2021 | G.Soprano

6 I S I 4 4& 3

-0.01 Aprobé | 24/10/2021 R.Zucal
Proyecto: Plano N© Hoja
PL-CAJAGOL-09Q2
TRABAJO FINAL Q 1/1
ORIGINAL Tipo de Plano: FABRICACION
No Revision Fecha Apr. | Archivo: PL-CAJAGOL-11Q2.idw
2 | 1




