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Resumen.

Este trabajo tuvo como objetivo el desarrollo de una guia técnica de disefio y célculo para
engranajes de reductores de velocidad. Se basa, principalmente, en normas AGMA y constituye
una herramienta practica para quien desee: disefiar ruedas dentadas para reductores de
velocidad de unidades abiertas o cerradas, resolver problemas especificos de disefio,
recomendaciones y definiciones. Para ello contiene informacion detallada, ordenada y
completa, constituyendo un material de apoyo para estandarizar los resultados, minimizar los

errores y aumentar la eficiencia, a través de la utilizacion de normas, guias y procedimientos.

En una primera etapa se dieron a conocer definiciones y nomenclatura utilizada por AGMA en
las normas ANSI/AGMA 1012-G05 y AGMA 913-A98, para la identificacion de ruedas
dentadas y engranajes. Luego se establece un procedimiento para disefiar de forma preliminar
la geometria de las ruedas dentadas. Posteriormente la geometria es verificada mediante el
calculo de resistencia a la fatiga superficial y resistencia a la falla por flexion intermitente en
la base del diente, segin la norma ANSI/AGMA 2101-D04.

En una segunda etapa, se establecieron metodologias para el disefio del arbol de transmisién

de potencia.

Para ejemplificar el uso de la guia de disefio se procedié a calcular un contraeje perteneciente

a la cadena motriz de un molino.

Como resultado del trabajo se obtuvieron los planos de fabricacion y la memoria de célculo de

un contraeje.
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Abstract

This paper's objective is to develope a technical design and calculation guide for speed
reducers gears. Mainly based in AGMA standards and it will became a practical tool for those
who want to: design speed reducers gears for open and closed units; resolve specific design
problems, best practices and definitions. In order to fufill this practices it includes complete,
neat and detailed information. This is a backup material to standarize results, reduce errors,

increase eficiency throughout utilization of standards, guides and precedures.

On the first stage definitions and nomenclature used by AGMA on ANSI/AGMA 1012-G05 and
AGMA 913-A98 were provided to identify gear wheels and gears. Later a procedure to design
preliminary geometry of gear wheels was stablished. Geometry was verified using calculations
of resistance to surface fatigue and resistance to intermittent bending failure both done at the
gear tooth base, according standard ANSI/AGMA 2101-D04.

On the second stage methodologies were stablished to the design of the power transmition
shaft.

To exemplify the design guide utilization a countershaft from a drive chain of a mill was
calculated.

As a result manufacturing plans and calculation memory of a countershaft were obtained
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Glosario
Simbolo Descripcion Unidad |Péag.
a Distancia entre centros mm 29
arer | Distancia entre centros de referencia mm 29
aw Distancia entre centros operante mm 45
b Ancho de la cara mm 27
c Claro mm 29
Ce Relacién de transmision - 57
Csr | Factor de servicio para esfuerzos de contacto - 79
d Didmetro primitivo mm 20
da Didmetro exterior mm 20
do Didmetro de la base mm 20
deje | Didmetro de eje mm 96
ds Diametro de pie o raiz mm 20
dm Diametro de esfera o radillo para medicion de M mm 49
Ds Didmetro entre rodillos o esferas en medicion de M mm 49
dw Diametro de trabajo mm 20
E Modulo de elasticidad N/mm? | 82
Fa Fuerza axial transmitida N 63
Fq Incremento en la carga dindmica N 64
Fr Fuerza radial transmitida N 63
Ft Fuerza tangencial transmitida N 63
ha Addendum o cabeza del diente mm 21
He Dureza Brinell HB 84
he Altura cordal mm 47
he Profundidad total del diente mm 29
hy Dedendum o pie del diente mm 21
hi Profundidad total del diente mm 29
hw Profundidad de trabajo mm 29
J Holgura lateral mm 29
k Factor de modificacion de addendum - 32
K’ Factor de carga de contacto kN/m? 37
K Factor de carga en contacto para resistencia a la picadura N/mm? | 57
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Simbolo | Descripcion Unidad |Pé&g.
Ka Factor de modificacion por la condicion superficial - 97
K | Factor de carga en contacto admisible N/mm? | 57
Ks Factor de espesor de llanta - 86
Kb Factor de modificacion por tamarfio - 97
K Factor de modificacion por carga - 97
Kq Factor de modificacion por temperatura - 97
Ke Factor de confiabilidad - 97
K Factor de correccion de esfuerzos - 61
Ka Factor de concentracion de esfzo. por fatiga debido a carga axial - 99
K Factor de concentracion de esfuerzo por fatiga de la flexion - 99
Krs Factor de concentracion de esfuerzo por fatiga de la torsion - 99
KH Factor de distribucion de carga - 69
Kue [ Factor de correccion de la alineacion del acoplamiento - 71

Krma | Factor de alineacion del acoplamiento - 71
Kume | Factor de correccion de avance - 71
Kupt | Factor de proporcion del pifion - 71
Kupm | Modificador de proporcion de pifion - 71
Kus [ Factor de distribucion de la carga en condiciones de sobrecarga 71
Ku. | Factor de distribucién de la carga transversal. - 70
Kus | Factor de distribucion de la carga de axial - 71
Ko Factor de sobrecarga - 63
Ks Factor de tamafio - 67
Kse [ Factor de servicio para esfuerzos de flexion - 79
Kt Factor de concentracion de esfuerzo - 99
Ky Factor dindmico - 64
Ky Factor de resistencia a la fluencia - 61
Kw NUmero de diente para medir Wy uni 48
L Vida util hr 75
Tamafo de medicion con esferas o rodillos mm 49

Mg Relacion de respaldo - 86
Mp Modulo normal mm 27
me Modulo transversal mm 27
n Factor de Seguridad - 96

Vi
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Simbolo | Descripcion Unidad |Pé&g.
ne Numero de ciclos de carga uni 75
p Paso circular mm 25
P Potencia kw 37
Pa | Potencia para resistencia a la flexion kw 58
P  [Potencia para Resistencia a la picadura kw 56
Pd Paso diametral mm 25
Pe Paso circular normal mm 25
Pnd Paso diametral normal mm 25
Pt Paso circular transversal mm 25
Px Paso axial mm 25
Pz Avance mm 25
q Numero de contactos por revolucion uni 75
Oa Sensibilidad a la muesca debido a carga axial - 99
gs Sensibilidad a la muesca debido a carga de flexion - 99
Os Sensibilidad a la muesca debido a carga cortante - 99
ry Radio de raiz mm 21
S Espesor circular mm 28
S’e Limite de resistencia a la fatiga en viga rotatoria MPa 97
Sa Espesor cordal en la cabeza del diente mm 47
Sc Espesor cordal nominal mm 28
Se Limite de resistencia a la fatiga en la ubicacién critica MPa 96
Sk Factor de seguridad por fractura del diente - 81
SH Factor de seguridad para resistencia a la picadura - 81
Sn Espesor circular normal mm 28
St Espesor circular transversal mm 28
Sut resistencia a la tension minima MPa 97
Sy Esfuerzo de fluencia MPa 96
T Torque N*m 37
tr Espesor de la rueda dentada por debajo de la raiz del diente mm 86
u Relacién de engranaje - 16
UL Unidad de carga para esfuerzos de flexion N/mm? | 59
Vi Velocidad tangencial en el diametro primitivo m/s 63

Vimax | Velocidad tangencial maxima en el diametro primitivo m/s 67
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Simbolo | Descripcion Unidad | Péag.
Wi Longitud de tangente base nominal mm 48
X Coef. de desplazamiento de perfil - 32
y Desplazamiento de perfil mm 32
Y, Factor de geométrico de flexion - 78
YN Factor de durabilidad por esfuerzo de flexién - 75
Yz Factor de confiabilidad - 68
Yo Factor de temperatura - 69
z NUmero de dientes o roscas, uni 16
Ze | Coeficiente de elasticidad (N/mm?)%5| 82
Z Factor geométrico para picadura - 78
Zn Espesor cordal nominal mm 47
Zn Factor de durabilidad por esfuerzo de contacto - 75
Zr Factor de condicion de la superficie para resistencia a la picadura - 83
Zw Factor de relacion de dureza. - 83
o | Angulo de presion ° 23
O Angulo de engrane en un plano frontal para un diam. = d+2*x*m, ° 48
S | Angulo de Hélice ° 23
B Angulo de hélice en el circulo base ° 48
& Relacién de contacto - 31
€a Relacién de contacto transversal - 31
ep Relacion de contacto axial - 31
&y Relacion total de contacto - 31
p Radio de curvatura de perfil mm 21
o’a | Esfuerzo alternante equivalente de VVon Misses MPa 96
o’'m | Esfuerzo medio equivalente de VVon Misses MPa 96
0a Esfuerzo alternante MPa 96
oF Resistencia a la flexion N/mm? | 57
ora |Esfuerzo de flexion admisible N/mm? | 58
orr | Resistencia de contacto admisible para flexion N/mm? 60
OH Resistencia a la picadura N/mm?2 | 55
ona |Esfuerzo de contacto admisible N/mm? | 56
onp | Resistencia de contacto admisible para contacto N/mm? 60
Om Esfuerzo medio MPa 96
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Coeficiente de Poisson

Simbolo | Descripcion Unidad | Péag.
os Esfuerzo de fluencia admisible N/mm? 61
Revoluciones por minuto - 75

- 82
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ANTECEDENTES

1 Introduccién.

El presente documento es una guia técnica de disefio y calculo de engranajes para redcutores

de velocidad.

El trabajo surge debido a un interés profesional y personal en el calculo y fabricacion de

engranajes.

La transmision de movimiento y potencia por medio de engranajes es uno de los tipos de
transmisiones mecanicas mas utilizadas en la industria, su uso varia desde elementos simples
como juguetes, hasta maquinas complejas y sofisticadas como relojes, reductores, cajas de

velocidades, etc.

Los reductores de velocidad son ampliamente utilizados en la industria y en la mineria, esta
altima principal actividad productiva del pais, en ella los reductores son utilizados en contraejes
para molinos, cintas transportadoras, chancadores, alimentadores, celdas de flotacion,

estanques espesadores, estanques acondicionadores, entre otros equipos y maquinas.

Esta guia técnica es para ser utilizada en el disefio de ruedas dentadas de aplicaciones nuevas
0 repuesto de conjuntos existentes, formen parte éstas de unidades cerradas o abiertas, como

es el caso de los contraejes de molinos.

El disefio de engranajes se basa en una serie de requerimientos como: potencia, velocidad,
tamafio, ruido, vida util, costo, entre otras. Para realizar un disefio adecuado se deben poseer
conocimientos técnicos y practicos. En la mayoria de los casos el disefio representa una serie
de iteraciones en busca de un resultado 6ptimo que satisfaga las necesidades, volviendo el
trabajo tedioso y complejo. Es por ello que existen herramientas de disefio asistido por
computadora, estos permiten crear disefios de engranajes en un menor tiempo, pero de todas
formas se requiere de conocimientos técnicos y practicos previos para la utilizacién de estos
softwares. Segin AGMA “EIl conocimiento y el juicio necesario para seleccionar los diversos

factores de evaluacion provienen de afios de experiencia acumulada en disefio, fabricacion y




DA B Departamento Ingenieria Mecanica
FEDERICO SANTA MARIA

operacion de reductores...Las normas son para ser usadas por disefiadores de engranajes con
experiencia, capaces de seleccionar valores razonables para los factores. No estan destinadas

pasa ser utilizada por el publico de la ingenieria en general” 5.

Para la elaboracion de esta guia técnica se han recopilado: definiciones, criterios de disefio y
metodologias de célculo. Si bien existe una gran cantidad de literatura técnica disponible
orientada a la verificacion de resistencia de ruedas dentadas, es dificil encontrar informacién
técnica orientada al disefio y dimensionamiento previo de las mismas. Para ello se ha hecho
uso de normas AGMA (American Gear Manufacturers Association), organizacion que desde

1993 es la base del desarrollo de las normas ISO para ruedas dentadas.*

El objetivo final de esta guia técnica es que sea un documento auto concluyente en los
contenidos establecidos. Quedan fuera del alcance de este documento las tolerancias

dimensionales asociadas a la geometria de los dientes, debido a lo extenso de su desarrollo.

L AGMA, American Gear Manufacturers Association; “About us”: https://www.agma.org/about-
us/history
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2 Objetivos.

Obijetivo general

El objetivo general de este trabajo de titulo consiste en elaborar una guia técnica de disefio y

calculo de engranajes para reductores de velocidad.

Para cumplir con el proposito sefialado se debe abordar lo siguiente

Obijetivos especificos

e Identificacion de geometria de engranajes, definiciones y simbolos bajo normas
ANSI/AGMA 1012-G05 y AGMA 913-A98
¢ Metodologia de calculo bajo norma AGMA para:
0 Geometria ruedas dentadas

0 Resistencia a la fatiga superficial y resistencia a la flexion bajo norma ANSI/AGMA
2101-D04

o Disefio de arbol para esfuerzo estatico y de fatiga.
e Calculoy desarrollo del plano general y planos de fabricacion para un eje-pifion.

e Conclusiones respecto de las metodologias y el trabajo realizado.
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3 Estado del arte.

Los reductores de velocidad, ya sean unidades abiertas o cerradas, son utilizados cuando se
requiere reducir la velocidad de un motor. La disminucion de velocidad se obtiene mediante la
reduccion de las revoluciones de salida, aumentando de esta forma el torque, sin disminuir,

tedricamente, la potencia. 1

“Para procesos que requieren de una velocidad inferior a 900 rpm, las alternativas distintas al
uso de reductores de velocidad son poco exitosas: los variadores de frecuencia implican una
elevada potencia para estos requerimientos, lo que conlleva un alto costo; mientras que los

sistemas de cadenas o poleas son muy poco eficientes” py.

Los reductores de velocidad son disefiados en base a engranajes, elementos circulares dentados
con geometrias definidas de acuerdo con su tamafio, velocidad y trabajo a realizar. La
geometria, capacidad de carga, resistencia de flancos y célculo de vida de servicio, entre otros,
se encuentran normadas por diferentes instituciones. Las normas internacionales cominmente
utilizadas son las AGMA, ISO (International Organization for Standardization) y DIN

(Deutsches Institut fir Normung).

3.1 Reductor de velocidad.

Las maquinas cuya velocidad de giro difiere a la del motor acoplado (eléctrico, de combustién
u otro) necesitan para su funcionamiento de un reductor de velocidad. El reductor de velocidad
se encuentra formado por uno o méas pares de ruedas dentadas que reducen la velocidad y

aumentan el torque sin variar, teéricamente, la potencia.
Los reductores de velocidades mas sencillos cuentan tan solo con un par de ruedas dentadas
(p.€j. sinfin corona), si es necesaria una mayor reduccion, se deben agregar otros pares de

ruedas dentadas.

La Figura 3-lindica las principales partes de un reductor de velocidad.
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1.- Arbol de entrada
2.-Arbol de salida
3.- Arbol intermedio
4.- Carcasa

5.- Engranajes

6.- Rodamientos

Figura 3-1. Componentes de reductor de velocidad de dos etapas.
Fuente: Elaboracion propia a partir de Catalogo de reductores Falk?

En comparacién con otros mecanismos utilizados para reducir la velocidad, como
transmisiones de fuerza por correa o cadena, los reductores de velocidad poseen una serie de

beneficios, entre los cuales destacan: py

e Mayor regularidad en la velocidad como en la potencia transmitida.

e Mayor eficiencia de transmision de potencia suministrada por el motor.

e Mayor confiabilidad y disponibilidad, reduciendo los costos de mantenimiento.
e Mayor potencia en menores volimenes.

e Posibilidad de trabajar a altas temperaturas y en ambientes adversos.

Entre las desventajas destacan:

e Costo elevado.
e Ruido durante el funcionamiento.

e Requieren control y cambio de lubricantes.

3.1.1 Parametros caracteristicos de un reductor de velocidades.

Para seleccionar y/o disefiar adecuadamente un reductor de velocidad se debe considerar la

siguiente informacion basica: [

2 Cataogo “Falk UltraMax Concentric Gear Drives”, disponible en www.rexnord.com
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e Caracteristicas de operacion:
e Potencia.
e Velocidad (rpm) de entrada y salida
e Torque maximo a la salida
e Relacion de reduccion
o Caracteristicas del trabajo a realizar:
e Tipo de accionamiento (motor eléctrico, motor de combustién interna, hidraulico,
u otro).
e Tipo de acople entre maquina motriz y reductor.
e Tipo de carga: uniforme, con choque, continua, discontinua, entre otras.
e Duracion de servicio horas/dia.
e Arranques por hora, inversion de marcha.
o Disposicion del equipo:
e FEjesa180° 0 90°.

e Eje de salida horizontal, vertical, etc.

Es necesario considerar que en la en la préctica, es dificil que una unidad de reduccion realice
su trabajo en condiciones ideales. Por lo tanto, la potencia requerida por la maquina accionada
debe multiplicarse por un Factor de servicio FS, que considera las caracteristicas especificas
del trabajo a realizar, el resultado es llamado Potencia de seleccion, es el que se emplea para

determinar el tamafio del reductor en las tablas de seleccion. py

3.1.2 Tipos de reductores de velocidad

Existe una amplia gama de reductores de velocidad, los cuales se diferencian entre si,

principalmente por los engranajes que los componen y disposicidén de montaje.

Reductor de Ejes Coaxiales: El eje del motor y el eje de salida del reductor son colineales.
La transmisidn se realiza mediante engranajes rectos o helicoidales a través de multiples etapas
de reduccion, al menos dos. Se incluyen aqui los reductores planetarios ver Figura 3-2. La

Figura 3-1 muestra un reductor coaxial de dos etapas.

Se caracterizan por: 7
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e Relaciones de transmision entre 1y 8 por cada etapa.
¢ Rendimiento que puede variar entre 93 y 99% dependiendo del acabado superficial de

las ruedas dentadas, la lubricacién, el montaje, etc.

Figura 3-2. Reductor coaxial, planetario.
Fuente: www.abina.com

Reductor de Ejes Paralelos: El eje del motor y del reductor se encuentran en planos paralelos.

La transmision se realiza mediante engranajes rectos o helicoidales. Permite maltiples ejes de

salida, ver Figura 3-3. Se caracterizan por: [7

¢ Relaciones de transmision entre 1y 8 por cada etapa.
¢ Rendimiento que puede variar entre 93 y 99% dependiendo del acabado superficial de

las ruedas dentadas, la lubricacion, el montaje, etc.

Figura 3-3. Reductor de ejes paralelos.
Fuente: www.abina.com

Reductor Ejes Perpendiculares: El eje del motor y del reductor se encuentran posicionados
a 90°. La transmisién se lleva a cabo mediante engranajes cénicos, ver Figura 3-4. Se

caracterizan por: 7
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e Relacion de transmision de entre 1y 6 por etapa.
e Rendimiento inferior al que presentan los reductores y coaxiales, entre 90 y 95%.

Figura 3-4. Reductor de engranajes conicos.
Fuente: www.abina.com
Reductor de Sinfin Corona: El eje del motor y del reductor se posicionan a 90°. Transmisién
mediante sinfin-corona, Figura 3-5. So6lo es posible una etapa de reduccion. Este tipo de
reductores permite grandes reducciones de velocidad pero soporta bajas cargas.

Se caracterizan por: 7

e Relacion de transmisién de entre 7-100 por etapa.
e El rendimiento varia entre 45 y 90%, generalmente disminuye al aumentar la relacién

de transmision.

Figura 3-5. Reductor sinfin corona.
Fuente: www.abina.com
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3.2 Ruedas dentadas

Las ruedas dentadas transmiten movimientos y momentos. Si éstas son talladas o generadas
correctamente y luego montadas dentro de las tolerancias especificadas se obtendrd una
transmision uniforme, por el contrario, si las ruedas dentadas fueron mecanizadas de forma
defectuosa, al encontrarse en movimiento provocaran fuertes ruidos, trabajaran con golpeteo,

Se desgastarén prematuramente, se presenta socavamiento, etc. 2.7

Cuando una rueda dentada, 0 engrane, se encuentra acoplada a otra rueda dentada hablamos de
un engranaje 21, aunque generalmente se usa indistintamente el término engranaje o engrane
para referirse a una sola rueda dentada. Si una rueda dentada se acopla a un engranaje, entonces

hablamos de un tren de engranajes.

En un engranaje a la rueda dentada de mayor tamario se le conoce como coronay a la de menor
tamafio pifion. En las cajas reductoras de velocidades el pifidn es el elemento motriz y la corona

el impulsado.

3.2.1 Tipos de Engranajes

Una forma de clasificar las ruedas dentadas y los engranajes es de acuerdo a la disposicion
espacial que presentan los ejes geométricos de rotacion. De esta forma es posible clasificarlas
en:

e Ejes paralelos
e Ejesque se cortan

e Ejes que no se cortan ni son paralelos.

A continuacién se detalla cada uno de los grupos. (3.1

Ejes paralelos: Conectan ejes paralelos y pueden transferir altas cantidades de potencia con

alta eficiencia. Los engranajes rectos y helicoidales son los dos principales tipos.

Algunos ejemplos en Figura 3-6
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e Engranajes Rectos: externos e internos
e Engranajes Helicoidales: externos e internos

e Engranajes Doble Hélice: externos e internos

Figura 3-6. Engranajes ejes paralelos.
Fuente: Calculo de engranajes cilindricos. 3]

Los engranajes de ejes paralelos de dentado recto

e Generalmente presentan la opcién més econdémica

e Generan ruidos y vibraciones, debido al contacto brusco y a todo el ancho del diente

Los engranajes de ejes paralelos de dentado helicoidal

e Son mas silenciosos que los de dentado recto debido al contacto gradual entre los
dientes

e Permiten velocidades mas elevadas que los de dentado recto

e Debido al dentado helicoidal existe una componente axial en la fuerza transmitida. Esta

componente se anula en los engranajes de doble dentado helicoidal.

Ejes concurrentes: Utilizan ruedas dentadas cdnicas con dentado recto o helicoidal. La
proyeccion de los ejes se corta en angulos que pueden diferir de 90°. Su caracteristica principal
es el re-direccionamiento del par, por ejemplo, entre equipos motrices montados de forma

horizontal y equipos conducidos montados de forma vertical.

Algunos ejemplos en Figura 3-7

e Engranajes Conicos: rectos, Zerol, espiral.
e Engranajes de Cara.

e Engranajes de diente Ahusado.

10
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Figura 3-7. Engranajes ejes concurrentes.
Fuente: Calculo de engranajes cilindricos. 3]

Generalmente son més silenciosos que los engranajes de ejes paralelos, también permiten

velocidades més elevadas, pero una menor potencia transmitida.

Ejes no concurrentes: Son complejos en cuanto a geometria y fabricacion en comparacion
otros engranajes, por lo que el precio de fabricacion es mayor. Proporcionan relaciones de
reduccion mas altas que los engranajes anteriores, pero su capacidad de soporte de carga es
baja, su presion de contacto es alta y la tasa de desgaste es alta también. S6lo se recomiendan

para aplicaciones con carga ligera. Ver Figura 3-8

Figura 3-8. Engranajes ejes no concurrentes.
Fuente: Calculo de engranajes cilindricos. 3]

Algunos ejemplos

e Engranajes Helicoidales con ejes que se cruzan

e Sinfin-corona.

11
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3.3 Normas de disefio para ruedas dentadas

El objetivo de las normas de disefio de ruedas dentadas es asegurar intercambiabilidad entre
los elementos fabricados y establecer métodos de célculo que garanticen una vida Gtil minima
bajo ciertas condiciones de trabajo establecidas. Se han normado, principalmente, las
nomenclaturas, las geometrias de diversos tipos de engranajes y los métodos de verificacion de
capacidad de carga para condiciones de resistencia a los esfuerzos de contacto (picadura) y

resistencia a las tensiones en la base del diente (flexion). 3, 4,5 6,781

Las organizaciones que destacan por la cantidad de normas publicadas y su relevancia a nivel
mundial son AGMA, ISO y DIN

3.3.1 Normas AGMA 3

La AGMA, American Gear Manufacturers Association, en espafiol, Asociacion Americana de
Fabricantes de Engranajes, es una asociacion de empresas, consultores y académicos con
interés directo en el disefio, fabricacion y utilizacion de engranajes, acoplamientos, 6rganos de

transmision de potencia y equipos relacionados.

Fundada en 1916, AGMA es una organizacion impulsada por el mercado, orientada a la
normalizacion, investigacion y prestacion de servicios a la industria de engranajes y sus
clientes. AGMA cuenta con mas de 400 empresas dentro de sus miembros, incluyéndose

fabricantes de equipos y expertos de 30 paises alrededor del mundo.

AGMA esté acreditada por la American National Standards Institute (ANSI) para escribir todos
los estandares de Estados Unidos respecto a ruedas dentadas. Desde el afio 1993 posee la
presidencia del Comité Técnico 60 de la Organizacién Internacional de Normalizacion (ISO).
TC 60 es el comité responsable del desarrollo de todas las normas internacionales de ruedas
dentadas.

SAGMA, American Gear Manufacturers Association. “About us” 2014. Visto el 07 de enero 2015 de:
https://www.agma.org/about-us/history

12


https://www.agma.org/about-us/history

DA B Departamento Ingenieria Mecanica

FEDERICO SANTA MARIA

3.3.2 NormasISO*

ISO (International Organization for Standardization) es una organizacion independiente, no
gubernamental compuesta por miembros de los organismos nacionales de normalizacién de

166 paises.

La gestion de la labor técnica esta a cargo de la Junta de Gestion Técnica. Este organismo
también es responsable de los comités técnicos que conducen el desarrollo de normas, asi como
de cualquier asesoria sobre temas técnicos. EI Comité Técnico 60 (ISO TC60), creado en 1947,
mismo afio de fundacion que I1SO, es el dedicado a la Normalizacion en el campo de engranajes,
incluyendo terminologia, dimensiones nominales, tolerancias, y herramientas para la
fabricacion y control. Desde 1993, la secretaria de 1ISO TC60 est a cargo de la Asociacion
Americana de Fabricantes de Engranajes (AGMA). Las series de normas ISO vigentes

relacionadas con engranajes son las ISO 6336.

3.3.3 NormasDIN ®

DIN, Deutsches Institut fir Normung o Instituto Aleman de Normalizacidn, en espafiol, es una
asociacion sin fines de lucro, creada en 1917, tiene por objetivo fomentar, organizar y dirigir
actividades de normalizacion a través de procedimientos sistematicos y transparentes para el
beneficio de la sociedad en su conjunto. Representa los intereses alemanes en las
organizaciones de normas europeas e internacionales. El noventa por ciento de las normas de

trabajo ya realizado por DIN son de caracter internacional.

Las normas DIN 3990 relacionadas con engranajes fueron de gran importancias para la

aprobacion de la vigente Norma I1SO 6336 (3.

41S0, International Organization for Standardization . Standards Development, Technical committees,
ISO/TC 60. Visto el 07 de enero 2015 de:

http://www.iso.org/iso/standards_development/technical _committees/other_bodies/iso_technical committee.htm?
commid=49212

DIN, Deutsches Institut fiir Normung. “Home, About us” 2015. Visto el 07 de enero 2015 de:
http://www.din.de/cmd?level=tpl- bereich&menuid=47566&languageid=en&cmsareaid=47566
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3.3.4 Normas NCh ®

En Chile, el organismo encargado de elaborar normas técnicas es el INN, Instituto Nacional de
Normalizacion. Esta constituido como una fundacion de derecho privado sin fines de lucro,
creada por CORFO en el afio 1973, como un organismo técnico en materias de la
Infraestructura de la calidad. EI INN es continuador legal del Instituto Nacional de

Investigaciones Tecnoldgicas y Normalizacion (Inditecnor), creado en 1944,

En relacion a la publicacion de normas técnicas relacionadas a las ruedas dentadas, las Normas
chilenas corresponden a homologacion de normas I1SO. La Tabla 3-1muestra todas las normas

del INN que han sido publicadas, y su correspondiente norma de origen.

Tabla 3-1. Normas chilenas vigentes sobre ruedas dentadas
Nch Titulo Eqv. ISO Reemplazo
1538:1978 | Nomenclatura internacional de ruedas 701:1976 701:1998
dentadas - Simbolos para caracteristicas
geométricas
1539:1978 | Ruedas dentadas cilindricas para 54:1977 54:1996
ingenieria general y para ingenieria
pesada - Mddulos y pasos diametrales
1540:1978 | Ruedas dentadas cilindricas para 53:1974 53:1998
ingenieria general y pesada - Cremallera
de referencia
1187:1993 | Dibujos técnicos - Engranajes - 2203:1973 Vigente
Representacion convencional
1627:1994 | Dibujos técnicos - Engranajes cilindricos 1340:1976 No Vigente
- Datos para la fabricacion

2253:1994 | Dibujos técnicos - Engranajes cénicos 1341:1976 No Vigente
rectos - Datos para la fabricacion
2269/1:1995 | Engranajes - Vocabulario - Parte 1: 1122/1:1983 | 1122/1:1998/
Definiciones geométricas Cor2:2009

Fuente: elaboracidn propia a partir de datos encontrados en: http://fecommerce.inn.cl/Resultado_Busqueda/

Se puede observar que no el INN no posee homologaciones de normas para disefio o célculo
de resistencia, y que solo una de sus siete normas de referencia internacional se encuentra
vigente.

® INN, Instituto Nacional de Normalizacién. “Quienes somos”. Visitado el 24 de mayo de 2016:
http://www.inn.cl/quienes-somos
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MARCO TEORICO

Se estableceran como primer paso las definiciones y simbolos que serén utilizados para
comunicar la geometria y caracteristicas de ruedas dentadas y engranajes. Posteriormente se
estableceran metodologias para: Disefio preliminar de la geometria de las ruedas dentadas,
Célculo de resistencia a la fatiga superficial (picadura) y a la falla por flexién intermitente en
la base del diente de ruedas dentadas, céalculo de resistencia y fatiga para arboles, célculo de

chavetas y seleccion de rodamientos.

Las definiciones, simbolos y abreviaturas relacionadas a la geometria de las ruedas dentadas y
engranajes que seran descritas a continuacion provienen de la norma ANSI/AGMA 1012-G05
Gear nomenclature, Definition of Terms with Symbols 4 (“Nomenclatura de engranajes,
Definiciones y simbolos™), la cual se basa en la norma ISO 701:1998, International gear
notation -Symbols for geometrical data (“Notacién Internacional para engranajes-Simbolos de

datos geométricos.)

El célculo de resistencia a la picadura y a la flexion sera bajo los estdndares de la norma
ANSI/AGMA 2101-D04 Fundamental Rating Factors and Calculation Methods for Involute
Spur and Helical Gear Teeth [5) (“Factores fundamentales de evaluacion y métodos de célculo

de engranajes de dientes rectos y helicoidales de evolvente™).
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4 Geometria ruedas dentadas

Este capitulo se presenta la terminologia de los engranajes, simbologia e ilustraciones. Ademas

se encuentran las formulas bésicas y relaciones obtener la geometria de forma preliminar.

4.1 Terminologia

Se estableceran, en lo que sigue, definiciones y simbolos necesarios para la comprension y
estandarizacion de este trabajo de titulo, las definiciones aqui descritas son utiles tanto como

para engranajes externos e internos, rectos y helicoidales. 4,67

Actualmente AGMA esta cambiando los simbolos para que sean consistentes con los utilizados
en las normas ISO. En los casos en que sea necesario definir la simbologia para ambas normas,

se indicara primero la simbologia AGMA y posteriormente la ISO.

4.1.1 Definiciones generales

e Engranaje: Elemento de maquinas dentado que transmite movimiento a través del
acoplamiento sucesivo de dientes. Usualmente se usan de forma indistinta las palabras
engrane y engranaje. Ver Figura 4-1.

e Numero de dientes o roscas, N, z: Numero de dientes o roscas contenidas en el circulo
primitivo.

e Relacién de engranaje, mg, u: Es larelacién entre el mayor y el menor nimero de dientes
(corona y pifidn) de un par de ruedas dentadas.

Ng g
mg=—=—

Z, w
Np w;

=——‘=— Ec. 4-1
u 7, o (Ec )

o

En un tren doble se tiene:

Zy *Zy O
= =— Ec. 4-2
Z1 *Z3 Wy ( )

u

4.1.2 Tipos de engranajes

e Pifidn: Elemento de maquina con forma de rueda dentada. De dos ruedas dentadas que
funcionan en conjunto, se le Ilama pifién a la que posee menor nimero de dientes. Ver
Figura 4-1(a).
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Corona: Elemento de maquina con forma de rueda dentada. De dos ruedas dentadas que
funcionan en conjunto, se le llama Engranaje o Corona a la que posee mayor nimero de
dientes. Ver Figura 4-1(a).

Cremallera: Elemento de maquinas con dientes distribuidos a lo largo de una linea recta,
adecuada para el movimiento rectilineo. Puede considerarse como un tramo de una rueda
dentada de diametro infinito. Ver Figura 4-1(a)

Sinfin: Rueda dentada con uno o més dientes en forma de roscas. Ver Figura 4-1(b).

A
Vv

Corona

Cremallera

(b)

Figura 4-1. (a) Pifion, Corona y cremallera. (b) Sinfin
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

4.1.3 Planos principales

Plano Axial: En un par de ruedas dentadas es el plano que contiene los dos ejes axiales.
En un solo engrane, cualquier plano que contiene el eje axial y un punto dado. Ver Figura
4-2.

Plano Primitivo o de paso: Plano perpendicular al plano axial y tangente a las superficies
primitivas. Para cremallera o una rueda dentada conica es una superficie plana que rueda
sin deslizarse con un cilindro primitivo o cono primitivo, segin corresponda. Ver Figura
4-2.

Plano Transversal: Es un Plano perpendicular al plano axial y al plano de primitivo. En
engranajes con ejes paralelos, el plano transversal y el eje de rotacion coinciden. Ver

Figura 4-2 y Figura 4-3
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Plano LS
Primitivo < /\ -
<R | > .
Plano % X~ (mf\/ A DX ._.[‘:\/
Transversal — 1\| > \l )ll ( /\‘“} N\ {4 \ e )
“Rgi” NS e
Plano Axial—sL-~ \\l Cilindrico Cremallera Conico
(a) (b)

Figura 4-2. (a) Planos de referencia principales. (b) Planos Primitivos
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 (4]

e Plano de rotacion: Cualquier plano perpendicular a un eje axial de la rueda dentada. Ver
Figura 4-3.
N7z _;' Engranaje BzzB
recto
Plano de__~—4 =4 Plano
rotacion Engranaje < —§ Transversal
conico

Figura 4-3. Plano de rotacion y Plano transversal.
Fuente: Traducido de ANSI/AGMA 1012-G05 4

Plano Normal: Es la superficie del diente en un punto

primitivo y perpendicular al plano

primitivo. En una cremallera helicoidal, el plano normal es normal a todos los dientes que

intersecta, en un engranaje helicoidal es normal sélo a un diente en un punto situado en

plano de la superficie. En tal punto, el plano normal contiene la linea normal a la superficie

del diente y es perpendicular a la superficie primitiva. Ver Figura 4-2 y Figura 4-4.

Plano Normal

Linea normal a la superficie
del diente en el plano normal ~ Punte "~

Primitivo

Plano Transversales

Plano Primitivo

Figura 4-4. Planos en diente helicoidal
Fuente: Traducido de ANSI/AGMA 1012-G05 4
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e Plano Tangencial: El Plano es tangente a las superficies del diente en un punto o linea de

contacto.

4.1.4 Superficies y dimensiones primitivas

e  Superficies primitivas: Son los planos, cilindros o conos imaginarios que ruedan juntos
sin deslizamiento. Para una relacidn constante de velocidad, los cilindros primitivos y los
conos primitivos son circulares. Ver Figura 4-5(a).

e Cilindro primitivo: Es el cilindro imaginario de un engranaje que rueda sin deslizamiento
en un cilindro primitivo o cono primitivo de otro engranaje. Ver Figura 4-5(a).

e Linea primitiva: Corresponde en la seccidén transversal de una cremallera, a la
circunferencia primitiva en el corte transversal de un engranaje. Ver Figura 4-5(b).

e Punto primitivo: Es el punto de tangencia entre dos circulos primitivos (o entre un circulo
primitivo y una linea primitiva) y se encuentra sobre la linea de centros. El punto primitivo
del perfil de un diente se encuentra en la interseccion de dicho perfil con el circulo
primitivo. Ver Figura 4-5(b).

e Linea de centros: Conecta los centros de los circulos primitivos, también es la
perpendicular comln a los ejes en engranajes helicoidales con ejes que se cruzan y
engranajes sinfin. Cuando uno de los engranajes es una cremallera, la linea entre centros

es perpendicular a su linea primitiva. Ver Figura 4-5(b).

Supefici — /’/' N ) Linea de Centros
uperficie .~ . . 7 "7’~
Primitiva (% SN

Cilindﬁcw \ BN \ \
NN, o) ;
AN T S
~\ \ (NG ) ) .- Circulo Primitivo
\\. > e—— - \ | /' Linea Primitiva
Plano Primitivo ™ Superficie Primitiva
conica
(@) (b)
Figura 4-5. (a) Superficies de Paso. (b)
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

Punto Primitivo
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4.1.5 Diametrosy circulos

Circulo Base: Es aquel del cual se obtienen los dientes de perfil de evolvente. Ver Figura
4-6.

Diadmetro de la base Dy, db: Es el didmetro del circulo base de un engranaje de evolvente.
Ver Figura 4-6.

dp =d*cosa; (Ec. 4-3)

Diametro exterior, Do, da: Es el diametro de la circunferencia del Addendum, es decir
del cilindro exterior, coincide con la parte superior de los dientes. El término se utiliza

solo para ruedas dentadas exteriores. Ver Figura 4-6.
dy=d+2+m,(1+x—-k) (Ec. 4-4)

Diametro de Pie o Raiz, Dg, ds: Es el diametro del circulo de Pie, circulo que coincide

con el fondo de los espacios entre los dientes. Ver Figura 4-6.
df=d—-2xmu(1—-x+c) (Ec. 4-5)

Circulo Primitivo: Es el circulo que corta la evolvente en el punto donde el angulo de

presion es igual al angulo de perfil de la cremallera de base. Ver Figura 4-6.

Circulo /‘{"‘\ Evolvente i‘ T ) :
Base
Diente de ! Diametro
, Evolvente Exterior
Diametro
1 ‘i Primitivo
— t - - T r
\ \((‘ / ;J
\\ . Didmetro Base (/ Diametro
N | de Pie
N ~— -
\-,_'_ -’_'_/

Figura 4-6. Diametros y circulo rueda dentada.
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 (4

Diadmetro primitivo, D, d: Es el didmetro del Circulo Primitivo. En engranajes rectos y
helicoidales, a menos que se especifique lo contrario, esta relacionado con el nimero de

dientes y el paso transversal. Ver Figura 4-6.
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D = N —N* P_ N Ec. 4-6
P, m Pyycosy (Ec. 4-6)
zp my
d: = —_— = -
zmg=—=2 3 (Ec. 4-7)
Los diametros primitivos operantes estan dados por

d _Z*aw_d (cosat> Ec a8

I 1 +u Tt \cos ayy (Ec. 4-8)

d _2%ay*u (cosat> Ec.4.0

W27 14u 2 \cosay (Ec. 4-9)

4.1.6 Términos relacionados con los dientes de engranajes

e Addendum o cabeza del diente, a, ha: Es la altura que el diente proyecta sobre el circulo
primitivo o linea primitiva, es decir la distancia radial entre el circulo primitivo y el circulo
Exterior. Ver Figura 4-7.

¢ Dedendum o pie del diente, b, hs: Es la profundidad del diente bajo el circulo primitivo
o linea primitiva, es decir la distancia radial entre el circulo de primitivo y el circulo de

pie. Ver Figura 4-7.

Figura 4-7. Dimensiones principales.
Fuente: Traducido de ANSI/AGMA 1012-GO05 [4]

e Perfil: Lado de un diente en una seccion transversal entre el circulo exterior y el circulo
de pie. Es la curva de la interseccion de la superficie de un diente y un plano o
superficie normal a la superficie primitiva, como el plano transversal, normal o axial.
Ver Figura 4-8.
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e Dientes de evolvente: Dientes de evolvente de engranajes rectos, helicoidales y sinfin,
son aquellos que en un plano transversal, el perfil del diente es una evolvente de circulo.
Ver Figura 4-8.

e Dientes coronados: Son aquellos que tienen superficies modificadas en direccién
longitudinal, con el fin de, producir o evitar el contacto en sus extremos. La coronacion
puede ser aplicada en cualquier tipo de diente. Ver Figura 4-8.

e Alivio de la Punta: Es una modificacion arbitraria del perfil de un diente por la cual éste
se desbasta ligeramente cerca de la punta. Ver Figura 4-8.

e Radio de curvatura de Perfil, p: Es el radio de curvatura del perfil de un diente, por lo
comun en el punto primitivo o en punto de contacto. Ver Figura 4-8.

e Radio de raiz, rs: Es el radio del arco circular que se aproxima a la curva del perfil. Es la
porcién concava del perfil de los dientes donde se une con la parte inferior del espacio
entre dientes. Ver Figura 4-8.

Magnitud de Alivio de & Evolvente

Coronacion punta 7’

Figura 4-8. Dimensiones caracteristicas de los dientes de engranaje.
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 (4]

e Socavado: Condicidn de los dientes generados, cuando la curva del filete cae hacia dentro
de una linea tangente al perfil de trabajo, en su punto més bajo. El socavado puede hacerse

deliberadamente para facilitar las operaciones de acabado. Ver Figura 4-9

Figura 4-9. Socavado
Fuente: Traducido de ANSI/AGMA 1012-G05 4
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4.1.7 Angulos caracteristicos

e Angulo de Presion, ¢, a: Es el angulo entre la linea de presion o accion, que es normal a
la superficie del diente, y el plano tangente a las superficies primitivas en un punto
primitivo (puede ser entendido como el &ngulo entre la linea de accion y la superficie
primitiva). EI &ngulo de presién da la direccion de la normal al perfil de los dientes y es
igual al angulo de perfil en el circulo primitivo. Ver Figura 4-10
Segun el angulo que se tome como referencia se tendra:

o Angulo de Presion Transversal ¢, o
o Angulo de Presion Normal ¢, an

o Angulo de Presion Axial ¢y, ax

El 4ngulo de presidn transversal (o) esta dado por

tan o
a; = tan™?! ( n) (Ec. 4-10)
cosf
O * T
invo, =tanog — Ec. 4-11
t ST, (Ec. 4-11)
El &ngulo de presidn transversal operante (awt) esta dado por
Aref COS O Z1 + Zy;) mecos o
Oyt = arcos <M> = arcos <( ! 2) Mo t) (Ec. 4-12)
Ay 2a
X:+X
inv oy, = tan oy — Oy = 2 <#> tan a, + inva, (Ec. 4-13)
7, + 7,

Angulo de Herramienta )
])Cl'ﬁl de corte Angulo dc

Angulo de| Porfil

Presion

/A
(7 2N / (WA WA
Figura 4-10. Angulo de Perfil y Presion
Fuente: Traducido de ANSI/AGMA 1012-G05 4]

e Angulo de Perfil: Es el angulo entre una linea tangente a una superficie del diente y la

linea normal a la superficie primitiva (que es una linea radial de un circulo primitivo), en
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un punto primitivo. Esta definicion es aplicable a todo tipo de engranaje en que se pueda

definir la superficie primitiva. El &ngulo de perfil da la direccion de la tangente a un perfil

del diente. Ver Figura 4-10y Figura 4-11.

Tl
Angulo de Perfil
Transversal

Angulo de Perfil —+
Normal

Eje Axial

' Angulo de Perfil
Axial

.

Figura 4-11. Angulos de Perfil

Fuente: Traducido de ANSI/AGMA 1012-G05 4

Angulo de Hélice, w, g: Angulo de hélice es el angulo entre cualquier hélice y una linea

axial al cilindro. En engranajes helicoidales y sinfin se considera sobre el circulo

primitivo, a menos que se especifique lo contrario. Ver Figura 4-12.

Segun la superficie de referencia destacan:
o0 Angulo de Hélice Base, yb, P

o Angulo de Hélice Exterior yo, fa

El 4ngulo de Hélice (B) estd dado por

B =cos™?! (r;—rtl)

Hélice
Exterior

Hélice
Primitiva

Diente Helicoidal
Circulo

Primitivo

~

Hélice Base Circulo Base

Angulo de Hélice Base

‘-/‘Eea sobre Cilindro Base

Figura 4-12. Diente Helicoidal.

Fuente: Traducido de ANSI/AGMA 1012-G05 4

(Ec. 4-14)
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4.1.8 Pasos

e Paso: Distancia entre un punto del diente y el punto correspondiente en un diente
adyacente. Se mide a lo largo de una linea o curva en las direcciones normal, axial o
transversal. Ver Figura 4-13 (a) y (b)

e Paso circular, p: Es la distancia de un arco a lo largo de un circulo primitivo o linea
primitiva, entre los perfiles de los dientes adyacentes. Ver Figura 4-13 (a) y (b)

e Paso circular transversal, p:: Es el paso circular en el plano transversal. Ver Figura 4-13

(b)

m*d Pn T * My,

= = = =T *m Ec. 4-15
Pt yA cosfp  cosf t ( )

El paso transversal base esta dado por
Pbt = Pt * COS O (Ec. 4-16)

e Paso circular Normal, pn, pe: Es el paso circular en el plano Normal, y también la
longitud del arco a lo largo de la hélice de paso normal entre dientes o roscas helicoidales.
Ver Figura 4-13 (b)

DPp =T*my, =p; xcosf (Ec. 4-17)

o Paso Diametral, (transversal) Pq: En inglés llamado diametral pitch, es la relacion entre

el nimero de dientes y el didmetro de primitivo, expresado en pulgadas.

N 254
== (Ec. 4-18)

T
17 p~ m D
e Paso Axial, px: Es el paso lineal en el Plano Axial y la Superficie de Primitiva. En
engranajes helicoidales y sinfin, el paso axial tiene el mismo valor en todos los didmetros.

Ver Figura 4-13 (b)

(Ec. 4-19)
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Paso

Paso Circular
Transversal

Paso Circular

'R

Eje Axial

Normal Axial

(@)
(b)
Figura 4-13. (a)Pasos en dientes rectos (b) Pasos en diente helicoidal
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

o Paso Diametral Normal, Pnq: Es el valor del Paso diametral en un plano normal de un
engranaje helicoidal o sinfin.
Pq

= Ec. 4-20

e Avance, L, p;: Es la distancia axial recorrida por un punto fijo de una hélice para un giro

completo del diente helicoidal o rosca de sinfin. Ver Figura 4-14.

d zmy

=TT Ec. 4-21
tanf sinf ( )

Pz=Dxz=T

Angulo de Hélice

Angulo de avance

Figura 4-14. Avance
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4
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4.1.9 Mobdulos

Maédulo transversal, m:: Es la relacién entre el Didmetro primitivo en milimetros y el

ndmero de dientes.

d 254 m
fEm—m———=—— = Pe (Ec. 4-22)
z P; cosf m

Médulo Normal, m,: Es el valor del mddulo en un plano normal de un engranaje

helicoidal o sinfin. 7

p
m, = m; cosfl = ?n (Ec. 4-23)
A continuacién se encuentra una tabla con los médulos normalizados AGMA
Tabla 4-1. M6édulos normalizados AGMA
Serie Modulo
1 (01|02 03]|04|05]0,6 08l 1 [125]115| 2 [25] 3 4
I [0,15]0,25|0,35(0,45| 0,55 0,7/10,75]0,9]1,1251,375( 1,75 2,25 2,75 35|45
1 0,65 3,25]3,75
Serie Maodulo
I 5| 6 8 | 10| 12 |16| 20 |25| 32 | 40 | 50| 60 | 70 | 80 | 90 |100
n |55 7 9 | 11| 14 |18 22 |28 36 | 45 | 55
1 6,5

Fuente: Elaboracion propia a partir de [2], [3] y [7]

4.1.10 Ancho de ruedas dentadas

Ancho de la cara, F, b: es la longitud de los dientes en un plano axial. Para engranajes
de doble hélice no se debe considerar la separacion (Gap). Ver Figura 4-15.

Ancho efectivo, Fe: Es la porcion que realmente entra en contacto con los dientes de la
rueda dentada con que engrana, pues ocasionalmente uno de los miembros del par de
engranajes podra tener un ancho de la cara mayor que el otro. Ver Figura 4-15.

Ancho total, Ft: Dimensiédn real de una rueda dentada incluyendo la porcion que excede
el ancho efectivo de la cara. En los engranajes de doble hélice, el ancho total de la cara

incluye cualquier distancia que separe la hélice derecha de la izquierda. Ver Figura 4-15.
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Ancho
total

I K
o [|II ot who g LI A\
dé cali'a i! :j g// e?ecttilvo oo r:i K//

Figura 4-15. Anchos de cara.
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

4.1.11 Espesor del diente

e Espesor Circular, t, S: Longitud del arco entre los dos lados de un diente. Se mide sobre
el circulo primitivo a menos que se indique otro diametro. Ver Figura 4-16 (a).

e Espesor Circular transversal, t;, Si: Es el espesor circular en el plano transversal. Ver
Figura 4-16 (b).

g
St = my (E + 2 * X * tan an) (Ec. 4-24)

e Espesor Circular Normal, t,, Sn: Es el espesor circular en el plano normal. En un
engranaje helicoidal puede ser considerado como la longitud de arco a lo largo de una

hélice normal. Ver Figura 4-16 (b).

g
Sp = my (5 + 2 xx* tan an) = S;cosf (Ec. 4-25)

e  Siconsideramos el espesor en el addendum

Sp = my, * (cos(ay))? (Ec. 4-26)

e Espesor axial tx: En engranajes helicoidales y sinfin es el espesor del diente en una
seccidn transversal axial en el didmetro de primitivo. Ver Figura 4-16 (b).

e Espesor circular Base, t,: Longitud de arco en el circulo fundamental entre las dos curvas
de evolvente que forman el perfil del diente.

e  Espesor Cordal normal, tnc, Sc: Es la longitud de la cuerda que subtiende un arco de
espesor circular en el plano normal a la hélice de primitiva. Cualquier medida conveniente

de diametro puede ser seleccionado, no necesariamente el diametro primitivo.
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Espesor circular normal

Addendum
Cordal

Espesor

circular ¢ Espesor axial

Espesor circular
E transversal

Diente de cremallera helicoidal

Circulo
Primitivo

3

Espesor Cordal

@ (b)

Figura 4-16. (a) Espesor del diente recto. (b) Espesores diente helicoidal
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

4.1.12 Términos relacionados con engranajes.

e Distancia entre centros, C, a: La distancia entre los centros de un engranaje externo se
define como la semisuma de los didmetros primitivos. En ejes que no se intersectan es
definida como el camino mas corto entre ambos ejes y se mide a lo largo de la
perpendicular comin llamada linea de centros. Ver Figura 4-17.

La distancia entre centros primitivos no es necesariamente igual a la distancia entre centros
en funcionamiento. Es una de las ventajas de los engranajes de evolvente, se puede variar

la distancia entre centros sin tener cambios en la operacion.

Distancia entre centros de referencia

d, +d m Ec. 4-27
a:(12 2)=7t(zl+22) ( )

Distancia entre centros operacional

m; COS Ot )

a=—(zl+zz)<—

> C0S (g (Ec. 4-28)

Distancia entre centros

Figura 4-17. Distancia entre centros.
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4
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Claro, c: También llamada holgura o juego radial, es la distancia entre el circulo de pie
de una rueda dentada y el circulo exterior del engrane con el que se acopla. Ver Figura
4-18.

Profundidad de trabajo, hk, hy: Profundidad del acoplamiento de dos engranajes, es
decir, la suma de sus addendums de operacion. Ver Figura 4-18.

La profundidad total, ht, he: O profundidad de diente, es la profundidad total de un
diente, igual al addendum més dedendum, también es igual a la profundidad de trabajo

més el valor del Claro. Ver Figura 4-18.

Profindidad de trabajo

Profundidad - ’ ' Dedendum
Total /"’f 4

Figura 4-18. Dimensiones de los dientes
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

Holgura lateral, B, j: También llamada juego lateral o “Backlash”, es la cantidad por la
que el ancho de un espacio de diente supera el espesor del diente del que se le acopla en

los circulos primitivos o de funcionamiento. Ver Figura 4-19.

Diametro Primitivo

Backlash

Figura 4-19. Holgura lateral
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

Punto de contacto: Es cualquier punto en el que dos perfiles de dientes hacen contacto.
Linea de accion: Es la trayectoria de contacto de engranajes de evolventes. Es la linea
recta que pasa por el punto primitivo y es tangente a los circulos de base. Ver Figura 4-20
(a)

Linea de contacto: es una linea o curva a lo largo de la cual dos superficies de dientes

son tangentes entre si. . Ver Figura 4-20 (b).
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—

ﬁ . \\{/ Circulo Base
{2

\ B

Plano Tangente

Linea de accion
e Linea de contacto
/ . N diente helicoidal
\ \ - | - j j — Circulo Base

Al ’
NS "/

AN ~ - 4 .

Linea de contacto
diente recto

(a) (b)

Figura 4-20. (a) Linea de accion. (b) Linea de contacto.
Fuente: Elaboracion propia a partir de ANSI/AGMA 1012-G05 4

4.1.13 Relacion de contacto

Relacion de contacto, m¢, & Es la relacion entre el arco de accion y el paso
circunferencial, y en ocasiones como un promedio del nimero de dientes en contacto. Para
engranajes de evolvente, la relacion de contacto se obtiene como la relacion de la longitud
de accidn con el paso base.

Relacion de contacto transversal, my, ¢a: Es la relacion de contacto en el plano

transversal.

<Jda12 —dp + \/dazz - db22> — 2 ay, Sin oyt (Ec. 4-29)

2 pw

Eq =
Relacion de contacto axial, mr, &4: Es la relacion de contacto en un plano axial, o la
relacién entre el ancho del engranaje con el paso axial.

b sin 3
Comgm

€ (EC. 4-30)

Relacion total de contacto, my, &,: Es la suma de la relacion de contacto transversal y la
relacién de contacto axial, en engranajes helicoidales debe entenderse como el promedio

del numero total de dietes en contacto.

gy = €4 &g (Ec. 4-31)
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4.1.14 Modificadores del Perfil

o Desplazamiento de perfil, y: Distancia en que el diametro primitivo de la herramienta se
desplaza con respecto al didmetro primitivo del engranaje que se mecaniza. El
desplazamiento de perfil puede ser positivo 0 negativo dependiendo de si el
desplazamiento es hacia el exterior o interior del didmetro de referencia. Ver Figura 4-21.

e Coeficiente de desplazamiento de perfil, x: Desplazamiento de perfil divido por el

moédulo normal.
T, (Ec. 4-32)

e  Se debe cumplir que

Arer(inV ayy — iV @p) (21 + 2,)(inV @y — inV ay)

X1+ x5 = -
! z m, tan a; 2tana, (Ec. 4-33)

Plano Normal
& Linea Primitiva Cremallera base
Cilindro Primitivo Engranaje

Desplazamiento de perfil "y"

Plano Transversal

Circulo Base

Figura 4-21. Desplazamiento de perfil de un engranaje helicoidal.
Fuente: Elaboracion propia a partir de AGMA 913-A98 [g]

e Factor de modificacion de addendum, k: Para engranajes que operan en centros
extendidos (aw > arf), la punta de los dientes se puede acortar para mantener una punta

adecuada al claro del engranaje que se acopla.

32



T Departamento Ingenieria Mecanica

FEDERICO SANTA MARIA

Aaref
k= tx == (Ec. 4-34)
Donde
Abrer =y = Qref (Ec. 4-35)

4.2  Célculo geométrico de ruedas dentadas

Los siguientes datos y procedimientos estan basados en los establecidos en el libro “Manual
de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacion de Engranajes” [7; y seran utilizados como
datos para el disefio preliminar del engranaje, el cual sera, posteriormente, verificado en base
a las norma ANSI/AGMA 2101-D04 5; para resistencia a fallas por fatiga superficial y flexion

intermitente.

4.2.1 Recomendaciones Generales.

Las proporciones de los dientes, tienen por objetivo, obtener un diente capaz de soportar la
carga que se ejerce sobre él, minimizar el ruido y minimizar el espacio, principalmente. Para

obtener buenos desempefios de los engranajes, se establecen las siguientes recomendaciones:

e Angulos de hélice bajos (B), permiten bajas cargas de empuje. Para engranajes de una
hélice, los valores comunes varian entre 15° y 35°. Los engranajes de doble hélice anulan
la carga de empuje o axial, para ellos se recomiendan angulos de hélice entre 30° y 45°.

e Los mayores angulos de hélice (B) proporcionan una operacion mas suave, pero la
resistencia del diente es mas baja.

e Angulos de hélice bajos (B) proporcionan baja relacion de contacto axial (gp) para un
ancho de cara establecido.

e Altura de trabajo del diente (hy) igual a 2 médulos normales (my).

hy, = 2 *m, (Ec. 4-36)
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e Altura total (he) que puede variar entre 2,1 a 2,3 médulos normales (my).

he, = 2,25 * m, (Ec. 4-37)

e  Se obtendran mejores resultados durante la operacion si el ancho de cara (b) es siempre
menor o igual que el didmetro primitivo (d). si se supera se deberdn comprobar las

deflexiones

b/d <1 (Ec. 4-38)

¢ Ancho de la cara (b) debe ser el necesario para lograr la capacidad de carga requerida. En
engranajes helicoidales se recomienda obtener, al menos, dos pasos axiales (px) de ancho
de cara para un beneficio razonable de la accion helicoidal y cuatro o mas, si se disefia

para altas velocidades o bajo ruido.

b=2x*p, (Ec. 4-39)

e Evitar el desplazamiento de perfil, con el fin de simplificar el disefio y manufactura.
e Hacer un listado de las herramientas disponibles, indicando los médulos normales (mn) y
angulos de presidn (a) disponibles, con el objetivo de generar un disefio de acuerdo a las

herramientas existentes, evitando iteraciones innecesarias.

4.2.2 Numero de dientes de pifion

Para escoger el nimero minimo de dientes que debe poseer un par de engranajes se deben
utilizar de forma conjunta: Tabla 4-2; Tabla 4-3 y Tabla 4-4. Excediendo el nimero de dientes
en ellas indicados se obtendré un engranaje sin desplazamiento de perfil, evitando el calculo

de modificadores de perfil y de distancias entre centros no estandar.
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Tabla 4-2. Namero de dientes del pifion, engranajes rectos.

Dientes Observaciones
7-9

Numero de dientes mas pequefio aceptado por AGMA, no es recomendado.

a. Requiere de desplazamiento de perfil positivo para evitar la socavacion para cualquier
angulo de presion

b. Para angulo de presion de 20°, el diametro exterior debera reducirse en proporcién al
espesor del diente para evitar dientes puntiagudos

De ser posible, se utilizara angulo de presion de 25°
Puede originarse una relacidn de contacto deficiente en pasos diametrales finos a causa
de la acumulacién de tolerancias, m, < 1,25

Ver Tabla 4-4 para nimero minimo de dientes del engrane compafiero.
Posibles fallas por deslizamiento plastico y desgaste

10 NUmero practico minimo con angulo de presién de 20°

a. Requiere de desplazamiento de perfil positivo para evitar la socavacion para angulos de
presion de 20° 0 menos

La relacién de contacto puede ser critica en pasos finos
Ver Tabla 4-4 para nimero minimo de dientes del engrane compafiero.

12 NUmero practico minimo para engranajes de potencia con médulos mayor a 2 [mm]

a. Requiere de desplazamiento de perfil positivo para evitar la socavacién para angulos de
presién de 20° 0 menos

b. Numero de dientes minimo que puede hacerse "estandar" si el angulo de presion es de
25°

¢. Numero minimo de dientes para engranajes de potencia, donde una larga vida es
importante

Ver Tabla 4-4 para nimero minimo de dientes del engrane compafiero.

15 Usado donde la resistencia es mas importante que el desgaste

a. Requiere de desplazamiento de perfil positivo para evitar la socavacién para angulos de
presién de 20° 0 menos

Ver Tabla 4-4 para nimero minimo de dientes del engrane compafiero.

19 Puede hacerse sin desplazamiento de perfil si el &ngulo de presion es de 20° 0 mas

25 Permite buen balance entre la resistencia y el desgaste para aceros endurecidos. El
contacto (diametro primitivo) queda alejado de la regidn critica del circulo base

35 Si se hace de aceros duros, la resistencia puede ser mas critica que el desgaste. Si se hace
de aceros de dureza media (290[HB]), la resistencia y el desgaste son aproximadamente
iguales

50 Excelente resistencia al desgaste. Favorecido para engranajes de alta velocidad a causa
de su funcionamiento silencioso. Critico para la resistencia en todos los pifiones, con
excepcioén de los de dureza baja

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacion de Engranajes [7]
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Tabla 4-3. Namero minimo de dientes del pifién para evitar socavacion, engranajes helicoidales

Angulo de la Numero de dientes minimo para evitar la socavacion

hélice Angulo de presién normal ax

Grados 20° 22.5° 25°
0 17 14 12
5 17 14 12
10 17 14 12
15 16 13 11
20 15 12 10
23 14 11 10
25 13 11 9
30 12 10 8
35 10 8 7
40 8 7 6
45 7 5 5

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacion de Engranajes [7]

Nota:

1. Addendum = mp;
2. Altura total 2.25 m,

Tabla 4-4. Nimero de dientes en corona vs angulo de presion

. No. Dientes en corona y angulo de presion
No. Dientes
pifion Paso fino (mn < 1,25) Paso grueso (my > 1.375) Paso grueso
a 20° a 20° a 25°
7 42
8 39
9 36
10 33 25 15
11 30 24 14
12 27 23 12
13 25 22
14 23 21
15 21 20
16 19 19
17 18 18

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacion de Engranajes 7).

Nota:

1. No se recomiendan pifiones con menos de 10 dientes.
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4.2.3 Estimacion de capacidad de carga para engranes rectos y helicoidales

Para estimaciones rapidas se proporcionan dos tablas, Tabla 4-5 y Tabla 4-6, con capacidades

de carga nominales para engranajes de acero, rectos y helicoidales, para una serie de relaciones

de engranaje (u), velocidad de motor (w) y potencia de disefio (P).

Son un punto de partida cuando se requiere estimar la distancia entre centros (a), didmetro

primitivo (d) o ancho de cara (b).

Tabla 4-5. Capacidad de carga nominal de engranajes rectos de acero

Distancia Diametro Ancho rpm pifion
Relacion entre prim~it’ivo de 100 | 720 | 1750 3600
ul-] centros pifién cara
a [mm] d [mm] b [mm] | KW a diferentes velocidades del pifion

1 25,0 25 12,5 0,05 0,31 0,66 1,16
2 37,5 25 12,5 0,06 0,39 0,84 1,46
4 62,5 25 12,5 0,07 0,44 0,95 1,66
8 112,5 25 12,5 0,07 0,45 0,98 1,72
1 50 50 25 0,34 2,1 4,2 6,6
2 75 50 25 0,44 2,6 54 8,3
4 125 50 25 0,50 3,0 6,1 9,4
8 225 50 25 0,51 31 6,2 9,7
1 100 100 50 2,6 14,4 25,5 28,8
2 150 100 50 33 18,2 32,2 36,4
4 250 100 50 3,8 20,7 36,7 41,4
8 450 100 50 3,9 21,3 37,7 42,6
1 200 200 100 18,8 88,7 111
2 300 200 100 23,8 112 140
4 500 200 100 27,1 127 160
8 900 200 100 27,8 130 165
1 400 400 200 126 418
2 600 400 200 160 527
4 1.000 400 200 182 599
8 1.800 400 200 186 617

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacién de Engranajes [7].

Notas:

1. Ver notas de Tabla 4-6
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Tabla 4-6. Capacidad de carga nominal de engranajes helicoidales

Distancia | Diametro rpm pifidn
Relacion entre primitivo An((:::r(;de 100 720 = 1750 3600
ufl-] centros pifion b [mm] ' - —
a [mm] d [mm] KW a diferentes velocidades del pifion
1 50 50 50 0,7 4,3 9,3 11,0
2 75 50 50 0,9 57 12,5 14,8
4 125 50 50 11 6,8 15,0 17,7
8 225 50 50 1,2 7,6 16,6 19,6
1 100 100 100 4,9 29,6 62,7 88,7
2 150 100 100 6,6 39,7 84,3 118
4 250 100 100 7,9 47,7 101 142
8 450 100 100 8,8 53,0 112 157
1 200 200 200 34,5 198 406 708
2 300 200 200 46,2 265 544 947
4 500 200 200 55,3 318 652 1.133
8 900 200 200 61,7 353 724 1.260
1 400 400 400 210 1.119 2.752 5.667
2 600 400 400 280 1.491 3.669 7.532
4 1.000 400 400 336 1.790 4.407 9.098
8 1.800 400 400 375 1.991 4.892 10.067
1 800 800 800 1.447 9.098 21.998
2 1.200 800 800 1.931 [ 12.080 29.381
4 2.000 800 800 2312 | 14.541 35.272

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacién de Engranajes 7).

Notas:

Tabla con unidades modificadas.

Valido solo para pifiones de 300 HB min y engranajes de 255 HB min.

Velocidad de linea primitiva menor a 20 [m/s]

Se considera Factor de sobrecarga Ko = 0. Angulo de presion de 20° y profundidad completa

de los dientes.

5. Datos basados en un pifidn de 32 dientes para u = 1,0; 28 dientes para u = 2; 24 dientes para u
=4y20parau=8.

PwbhrE

Para poder ajustar los valores tabulados se debe considerar el angulo de hélice (8) y la relacién
de engranaje o reduccion (u). Con estos valores se procede a recalcular el diametro primitivo,
y por lo tanto, la distancia entre centros.

Se puede recalcular la capacidad de carga de la nueva configuracion, de engranajes rectos y

helicoidales, a través de las siguientes ecuaciones. 7
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6x101° 1 P (u+1)3
*—

a *b=—4*1-[ *E*w_l U (EC4'40)
. 10%F (u+1)

“bed, ] (Ec. 4-41)

~2.000 % T,
Fe = a4, (Ec. 4-42)

30000 = P
I=———" (Ec. 4-43)

T * N

En donde:

e P =Potencia, en [kW].

e w1 =rpm del pifion.

e Ti=Torque en el pifidn, en [N*m].

e K= Factor de carga de contacto para resistencia a la picadura [kN/m?] (ver capitulo
5.3.1.3)

e F = Fuerzatangencial transmitida [N]

La expresion anterior se obtiene al modificar la ecuacion de Potencia para resistencia a la
flexion, Pay, en donde los factores de modificacion son remplazados por la Unidad de carga U

, ver capitulos 5.3.2.2 y 5.3.2.3, respectivamente

Una vez que se ha obtenido el valor de a**b, se pueden estudiar cada uno por separado

seleccionando los valores que cumplan con los requisitos de disefio. Ver Capitulo 4.2.1

A continuacion se entrega una lista de factores de servicio que se emplean para determinar la
capacidad real de trabajo de los engranajes. Con estos factores se busca garantizar que, bajo
desviaciones producidas por datos dificiles de cuantificar, como por ejemplo, cargas de choque,
periodos de sobrecarga, confiabilidad que se exige del aparato y las horas de operacion, exista

un margen extra de prestaciones por encima de las requeridas.
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Las tabulaciones que se especifican a continuacion son para capacidades nominales de

engranajes y se pueden convertir en capacidades de trabajo dividiéndolas entre los factores de

seguridad (Tabla 4-7) o servicio (Tabla 4-8), considerando que

Capacidad nominal = Capacidad de trabajo * FS

(Ec. 4-44)

Tabla 4-7. Factores de servicio para transmisiones accionadas a motor eléctrico

L Horas de servicio
Aplicacion
10 [hr] | 24 [hr]

Agitadores para

Sélo liquidos 1,00 1,25

Liquidos con solidos, Liguidos con densidad variable 1,25 1,50
Transportadores

Con carga o alimentacién uniforme 1,00 1,25

Para servicio pesado con alimentacion variable 1,25 1,50

Reciprocos o vibratorios 1,75 1,75
Chancadores para minerales o piedras 1,75 1,75
Elevadores

Carga uniforme 1,00 1,25

Servicio pesado 1,25 15

Servicio continuo, Descarga centrifuga, escaleras mecénicas 1,00 1,25

Montacargas 1,25 15

Descarga por gravedad 1,00 1,25
Alimentadores

Banda articulada o continua 1,25 1,50

Discos 1,00 1,25

Reciprocos o vibratorios 1,75 1,75

Gusano 1,25 1,50
Maquinas de herramienta

Transmisiones auxiliares 1,00 1,25

Transmisiones principales 1,25 15

Punzadoras, terrajas mecanicas 1,75 1,75
Molinos rotatorios

De bolas, secadores, enfriadores de hornos de cementos, de bolas de i 150

piedras, de barras ’

Hornos 1,25 1,50

Molinos de tambor 1,75 1,75

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacion de Engranajes [7]
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Tabla 4-8. Factores de seguridad.

Requisitos de la aplicacién Engranaje evaluado para fatiga
Superficial por flexion
Alta confiabilidad 1,25 y mayor 1,50 y mayor
Menos de 1 fallaen 10 1,00 1,00
Menos de 1 fallaen 3 0,80* 0,70

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacion de Engranajes 7.

*Puede ocurrir deformacion plastica
4.3 Espesor del diente

El espesor del diente determinara, la distancia entre centros a la cual se operara y el perfil
bésico del diente. Se ve afectado principalmente por el desplazamiento de perfil y la holgura
lateral. Si no se especifica lo contrario, el espesor del diente seré establecido en el circulo

primitivo.

4.3.1 Recomendaciones para calculo de desplazamiento de perfil.

El desplazamiento de perfil debe ser considerado teniendo en cuenta los siguientes criterios:

e  Evitar socavacion

o  Evitar dientes puntiagudos

e Adecuada resistencia a la flexion
e  Adecuado deslizamiento

e Temperatura

El desplazamiento de perfil debe ser lo suficientemente grande como para evitar socavamiento
en la base del diente y lo suficientemente pequefio, como para evitar que la punta del diente
sea demasiado estrecha. Los desplazamientos de perfil adecuados para los criterios
mencionados, son diferentes entre si, por lo cual, se debe considerar cuél es el més importante

para cada aplicacion en particular. [

La Figura 4-22 ilustra como la forma de un diente estd influenciada por el coeficiente de
desplazamiento de perfil y el nimero de dientes. Se puede ver en las columnas que, a un menor

namero de diente se obtiene un perfil més curvo y puntiagudo. Horizontalmente, podemos
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notar que los engranajes con menor numero de dientes se ven mas afectados por el

desplazamiento de perfil.

Sy

Niimero de dientes

D

DT
D3
- PPRPDD

s
=

0.0 04
Coeficiente de desplazamiento de perfil

Figura 4-22. Efecto del desplazamiento de perfil sobre el perfil de los dientes.
Fuente: Elaboracion propia a partir de AGMA 913-A98 [g]

En general, el desempefio del diente mejora con un mayor nimero de dientes y un
desplazamiento de perfil adecuado, aumenta la resistencia al desgaste superficial, al desgaste
adhesivo, al rayado y los engranajes funcionan mas suavemente. Sin embargo, el nimero
méaximo de dientes esta limitado por la resistencia a la flexion, debido a que, un gran nimero
de dientes relativamente pequefios estan sometidos a altos esfuerzos de flexion. La capacidad
de carga se puede maximizar mediante el equilibrio de las resistencias a la picadura y
resistencia a la flexion del conjunto de engranajes, dando como resultado un nidmero
relativamente alto de dientes en el pifidn, esto hace que el perfil de los dientes sea practicamente
insensible al desplazamiento de perfil, permitiendo seleccionar un coeficiente de

desplazamiento de perfil adecuado para resistencia a la fatiga superficial y flexion.

Se recomienda la modificacion del perfil del diente en los siguientes casos: (s
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e El espesor del diente no es el adecuado para la resistencia a la flexion.

e Engranajes en que pifidn, corona o ambos, tienen pequefio nimero de dientes y se
desea evitar la socavacion.

e Engranajes en que pifidn, corona o0 ambos, tienen dientes puntiagudos.

e Engranajes operando con distancias entre centros no estandar a causa de limitaciones
en la relacion de velocidades o distancia entre centros.

e Engranajes de transmisiones para incrementos de velocidad.

e Engranajes disefiados para soportar la potencia maxima para el margen de peso dado.

e Engranaje en los cuales se busca la minima pérdida de energia por friccion.

e Se desea un adecuado deslizamiento entre los engranajes

4.3.2 Célculo de espesor de diente

El espesor circular normal del diente, Sn, considerando que no existe holgura lateral en el
cilindro de referencia, es igual al ancho del espacio circular normal de la herramienta hipotética

en su plano primitivo 5. Ver capitulo 4.1.11Espesor del diente.

1
Sn =mn<5n+2*x*tanan)

1
St =mt(§rc+2*x*tanan>

4.3.3 Calculo de holgura lateral (backlash)

Una convencion entre los fabricantes de engranajes es reducir el espesor normal de los dientes
de cada miembro en la misma cantidad, que puede ser un valor arbitrario o una funcién del

modulo normal, que puede ser [67:

jn=2%0,0254 * m, (Ec. 4-45)

Sin embargo en los engranajes de transmision de potencia las holguras laterales son de un valor
considerable, comparadas con las de otro tipo de engranajes. “ES costumbre, por tanto, dejar
una holgura amplia a los dientes del engrane, un valor que habiendo sido encontrado por la

experiencia, es suficiente para evitar el trabamiento™. 7
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Tabla 4-9. Margen de holgura lateral entre dientes recomendado para engranajes de potencia

Médulo normal m, Distancia entre centros [mm]
50 100 200 400 800
1,5 0,13 0,16
2 0,14 0,17 0,22
3 0,18 0,20 0,25 0,35
5 0,26 0,31 0,41
8 0,35 0,40 0,50 0,70
12 0,52 0,62 0,82
18 0,80 1,00

Fuente: Norma AGMA 2002-B88, Tooth Thickness Specificaion and Messurements [11).

4.3.3.1 Espesor del diente y juego lateral

Los ajustes de posicion de la herramienta para dar lugar al juego lateral se consideran
independientes de los coeficientes de desplazamiento de perfil (x1 y x2), dependen de la
cantidad de adelgazamiento ASn y 4Sn.. De esta manera los didmetros exteriores son
independientes del adelgazamiento para holgura. Los coeficientes totales de adelgazamiento se

seleccionan de tal manera que: [s7]

. (Qref
ASn1 + ASnz =Jn (a_) (Ec. 4-46)

w

El coeficiente de adelgazamiento de dientes debe satisfacer la ecuacion anterior (Ec. 4-46). Sin

embargo, por lo general se considera que A4Sm = 4Sn2, obteniéndose

1. Aref
A1 = B8z = 3in () (Ec. 4-47)

w

4.4 Calculos de distancia entre centros

Para establecer la distancia entre centros de un par de engranajes, es necesario primero calcular
la distancia entre centros de referencia, luego la distancia entre centros de operacién o trabajo
y posteriormente la distancia de operacion real, la cual debera considerar las tolerancias y las
relaciones entre los elementos que conformen el montaje final del conjunto, es decir

rodamientos, apoyos de soporte, carcaza, etc.
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El espesor del diente tiene influencia directa sobre la distancia entre centros, a la vez que éste
depende del addendum y del desplazamiento de perfil. Si se utilizan proporciones de diente
estandar, la ecuacion (Ec. 4-27) serd adecuada para obtener la distancia entre centros de
referencia. Cuando la suma del espesor transversal del diente de la corona y pifion, més el juego
lateral, no sea igual al paso circular transversal sera necesario determinar la distancia entre

centros no estandar.

4.4.1 Distancia entre centros estandar

Si el engranaje es disefiado con proporciones estandar, entonces trabajara a una distancia entre
centros estandar, las ecuaciones que establecen una operacion de este tipo se basan en las

siguientes suposiciones. 7]

e Lasuma del espesor circular del diente es igual al paso circular menos el juego lateral

en el plano transversal.

Stl + Stz = pt _] (EC 4'48)

e El espesor del diente del pifion o corona, es la mitad del paso circular transversal

menos la mitad de la holgura

5 = (Ec. 4-49)

4.4.2 Distancia entre centros no estandar

Se trabajard en distancia entre centros no estandar cuando la distancia entre centros sea

diferente a la semisuma de los diametros primitivos, las 4 situaciones mas comunes son [ig.

e Engranajes con dientes de espesor estandar, en donde la holgura se obtiene
incrementando a distancia entre centros.

e Engranajes donde el pifion posee cabeza larga (se debe aumentar el espesor del
diente), y donde la corona no puede tener el diente lo suficientemente corto por

motivos de desgaste. Entonces un aumento de la distancia entre centros es la solucion.
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e Engranajes en los cuales la suma de los espesores del diente del pifion y de la corona
no es igual al paso circular por razones de resistencia del diente, desgaste o picaduras.

e Engranajes en los que se ha cambiado, minimamente, la relacién de transmisién, sin
variar la distancia entre centros.

e Para cada uno de estos casos, el calculo de la distancia entre centros operante se

calcula con las siguientes relaciones.

_ Qrep * COSQy

a 4-
w cos (Ec. 4-50)
nva,,; = SitSa ) mem + inva (Ec. 4-51)
e (dy +ds) ‘ .
T
inva,,: = tanay,; — awt@ (Ec. 4-52)
) X1t X )
inva,,; = 2 (m> tan a, + inva; (Ec. 4-53)
1 2

4.4.3 Distancia entre centros real

Distancia entre centros real en la cual ha de trabajar un engranaje, estd compuesta por los
efectos combinados de las tolerancias de fabricacién, distancia entre centros, expansion
diferencial entre los engranajes y sus elementos de montaje, deformaciones en los mismos
debido a las cargas de servicio, holgura, relacion de contacto, claro en la punta del diente y

rodamientos.

45 Verificacion de ruedas dentadas

La medicion de ruedas dentadas puede ser considerada desde dos puntos de vistas, la

identificacion del dentado y la verificacion de acuerdo a especificaciones técnicas: [z

Las siguientes medidas de control o verificacion se deben realizar durante el proceso de

fabricacion y luego de los eventuales tratamientos térmicos o procesos de rectificado.
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4.5.1 Espesor Cordal
El espesor cordal es la recta que une los puntos de contacto entre, el pie de metro dentado o

dentimetro, y los flancos del diente en el circulo primitivo. [y

Figura 4-23.Pie de metro dentado o dentimetro.
Fuente: Apuntes Laboratorio de Mediciones “Medicién de rueda dentada” 2

La medicion del espesor cordal se debe realizar a la altura cordal nominal, ambas expresiones
estan dadas por la cual est& dada por:

S, =S, * cos? ay, (Ec. 4-54)

d,—d—S.tana,

h. = 5 (Ec. 4-55)
dq (S
Sq = m—: (f + inv a, + inv aa) (Ec. 4-56)
d
coSag = ——COS Ay (Ec. 4-57)
dq
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En donde:

e S¢= Espesor cordal normal [mm]

e h¢ = Altura cordal [mm]

e S,= Espesor cordal en la cabeza del diente [mm]

e cosan= Coseno del angulo de presidn en la cabeza del diente [°]

4.5.2 Longitud de tangente base
Medicion en la cual, independiente de la posicion en que se ubiquen el instrumento de

medicidn, la recta que une los puntos en contacto pasara tangente al circulo base.

Figura 4-24.Medicién de longitud tangente base W.
Fuente: Apuntes Laboratorio de Mediciones “Medicién de rueda dentada” 2

La expresion para obtener la longitud tangente base esta dada por:

W, = my * cos an((kw —05)m+z* invat) +2*xx*my *sina, (Ec. 4-58)
k t(z<tana“‘ 254 j )+05) Ec. 4-59
=ent|— —2—tana, — inva , . 4-
w 17 \cos2 ﬁb 7 n T (Ec )
( ),
Qi = arccos | cos a; * -
= E z+2%x*cosf (Ec. 4-60)

By = arctan(tan S * cos a;) (Ec. 4-61)
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En donde

e W, = Longitud de tangente base nominal [mm].

e kw= NUmero de dientes para medir W, [uni]

e S»= Angulo de hélice en el circulo base [°]

e ax=Angulo de engrane en un plano frontal para un diametro = d-+2*x*m, [-]

4.5.3 Medicion de tamafio a través de rodillos o esferas
Se puede realizar una comprobacion del tamafio de la rueda dentada utilizando rodillos o bolas,
para ello es necesario realizar una medicion diametralmente opuesta como se muestra en la

siguiente figura. EI método es Util para engranes externos como internos, rectos y helicoidales.

Figura 4-25.Medicién de tamafio con esferas.
Fuente: 1S 7504:1995, Gears cylindrical gear-Accuracies-Methods of inspection [13)

El tamafio de las esferas o rodillos debe ser tal que se haga contacto con los flancos de los
dientes contiguos cerca del diametro primitivo. Las dimensiones se calculan como se explica a

continuacion para cantidad de dientes pares e impares respectivamente:

M = D + dy, (Ec. 4-62)
90
M = Dg * cos (7) +dy (Ec. 4-63)
dp
Dg = (Ec. 4-64)
cosap
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d S I
inv ap = inva, + il +— (Ec. 4-65)
My *Z*CcoSa@ Mp*2Z Z

Donde

e M = Tamafio de medicion con esferas o rodillos [mm].
e dm= Didmetro de esfera o rodillo [mm]

e Ds= Diametro entre rodillos o esferas [mm].

e invap=Angulo de contacto de las esferas o rodillos
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5 Capacidad de carga de engranajes cilindricos

En este capitulo se describiran métodos de célculo de la capacidad de carga de engranajes rectos
y helicoidales de evolvente de acuerdo a la norma ANSI/AGMA 2101-D04 5;. Se describird el
método de célculo de resistencia a la fatiga superficial o picadura, y resistencia a la falla por

flexion intermitente, para engranajes rectos y helicoidales de evolvente de circulo.

5.1 Alcance

Las formulas que se describiran a continuacion no son utilizables para el clculo de otros tipos
de fallas en engranajes, como pude ser el caso de deformacion plastica, desgaste, aplastamiento,

desgarre y soldadura, etc. 5
Las normas NO son aplicables cuando existe alguna de las siguientes condiciones:

e  Engranajes rectos con relacion de contacto transversal menor que uno o con relacion
de contacto transversal mayor que dos, 1 < ¢, < 2.

e Interferencia entre la punta de los dientes y el radio de pie.

e Dientes de perfil puntiagudo.

e Holgura lateral igual a cero, j=0.

e  Socavacién por encima del punto tedrico de inicio del perfil activo del diente.

e  Perfiles de raiz escalonados o irregulares.

e  Perfil de raiz mecanizado por un método diferente a la generacion.

e Angulo de hélice mayor a 50°, p > 50°.

Las formulas contenidas en la norma, sélo son validas para engranajes que giran en un Unico
sentido o engranajes que revierten direccién con varias rotaciones entre las inversiones,
siempre que se consideren adecuadamente las cargas dindmicas que se desarrollan durante los
cambios de sentido. Se debe considerar carga unidireccional y no variable. Tedricamente el
sistema se encuentra totalmente alineado y con los dientes en buen estado, sin deformacion
plastica, desgaste, picaduras o corrosion. El calculo de los esfuerzos admisibles en esta norma

se basan en 107 ciclos, el 99% de confiabilidad y carga unidireccional.
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5.2 Fallas de los engranajes

AGMA define cuatro tipos de fallas: Desgaste, Deformacidn pléstica, Fatiga superficial y
Ruptura, cada una de ellas se subdivide en diferentes tipos, siendo los dos ultimos los de mayor

relevancia debido a lo catastrofico que pueden resultar.

La principal diferencia entre la resistencia a la picadura y la resistencia a la flexion es que la
primera es un fenémeno de compresion entre dos cilindros y es proporcional a la raiz cuadrada
de la carga aplicada sobre el diente. La resistencia a la flexion en cambio, es un fendmeno de
traccién en una placa en voladizo y es directamente proporcional a la carga. La diferencia en
la naturaleza de las tensiones provocadas en las areas superficiales y en la raiz de los dientes
se refleja en una diferencia en los valores de Resistencia a la fatiga, de contacto y flexion (on

y o), para idénticos materiales e intensidades de cargas. (s

5.2.1 Picadura o fatiga superficial

La picadura o fatiga superficial es una falla en la superficie del flanco del diente que se produce
al sobrepasar el limite de la resistencia superficial de los materiales. Los engranajes desarrollan
esfuerzos superficiales constantes y si las cargas tienen la suficiente intensidad y el ciclo de
esfuerzos se repite frecuentemente, ocurre fatiga en algunos fragmentos de metal en la

superficie, dando origen a las picaduras, ver Figura 5-1. 7

Figura 5-1. Falla or picdur en flaco del diente
Fuente: Calculo de engranajes cilindricos 3]
En la préctica, una picadura inicial, picaduras con diametros de 0,4 a 0,8 [mm] que no se
extienden por todo el ancho o altura del flanco del diente, no se considera grave. La carga sobre
el diente tiende a redistribuirse mediante la eliminacion progresiva de los puntos altos que se
encuentran en contacto. Una vez reducida o distribuida la carga, las picaduras se detienen,

puliéndose eventualmente las superficies. 57
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Cuando los engranajes sufren deterioros derivados de la picadura, salvo que sea notable el
desalineamiento entre los engranajes, que en la mayoria de los casos puede ser corregido, la
presencia de picaduras significa que el disefio no corresponde a la capacidad de carga que se
transmite y de ser ese el caso, es necesario mejorar esa condicién, por ejemplo, en los
engranajes de endurecimiento medio, someterlos a endurecimiento méximo, lo que aumentara
el limite de resistencia de la superficie del diente. También se puede cambiar el material de los
engranajes, por materiales que permitan el nitrurado, nitrucarburacion, carburacion superficial
0 el cementado. En caso de ser necesario recalcular el engranaje se recomienda aumentar el
ancho de cara y la distancia entre centros, lo que disminuye la carga por unidad de area, entre

otros metodos, siendo estos los mas sencillos. 7

El objetivo de la formula de resistencia a la picadura (o) es determinar una capacidad de carga
en la que las picaduras iniciales no se produzcan durante la vida de disefio. Esta metodologia
de célculo no considera los fendmenos de micropicaduras, picaduras por descargas eléctricas,

desgaste y rayado. [s]

5.2.2 Falla por flexion en la base del diente

La falla por resistencia a la flexion intermitente en la base de los dientes de engranajes es un
fendmeno de fatiga originado por la repeticion de esfuerzos desarrollados sobre el limite de
resistencia, dando origen a una fisura o grieta del diente en el filete de raiz en una etapa inicial,

y al desprendimiento total o parcial del diente en una etapa avanzada. Ver Figura 5-2.

% #

Figura 5-2. Falla por flexion
Fuente: Calculo de engranajes cilindricos 3]

Empieza, en general, con una fisura en la base del diente, en donde se infiltra el aceite

lubricante, que en conjunto con los movimientos producidos por los ciclos de carga produce

desgaste por friccion, al momento de la falla se encontrara una superficie lisa, caracteristica de
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este tipo de falla, en cambio, si la superficie de la falla presenta vetas y es de apariencia fibrosa
la ruptura fue provocada por una sobrecarga. Con frecuencia la ruptura de los dientes es un

efecto secundario del desgaste o de la formacién de picaduras. 7

La teoria basica empleada en el andlisis supone al diente de engranaje fijado rigidamente a la
base. Si la llanta que soporta al diente de engranaje es delgada en relacién con el tamafio del
diente y del didmetro primitivo del engranaje, puede existir otro esfuerzo critico, no en el filete,

pero si en la zona de raiz. (Ver capitulo 5.6.1Factor de espesor de llanta KB.).

El célculo de la resistencia a la falla por flexién (o) utilizado en la norma de referencia, esta

basada en la teoria de placas, modificada para considerar:

o  El esfuerzo de compresion en la raiz de los dientes causado por el componente radial
de la carga que actua sobre el diente.

e La distribucién no uniforme de momento resultante desde el &ngulo de inclinacion
de las lineas de carga en el diente.

e  Concentracion de esfuerzos en el filete de raiz del diente.

e Ladistribucion de carga entre los dientes adyacentes en contacto.

El proposito de la norma para el calculo de la resistencia a la flexion (of) es determinar la carga
que puede ser transmitida por el engranaje durante la vida disefiada sin causar agrietamiento
en la base del diente. En ocasiones, el desgaste, las picaduras, o deslizamiento pléstico pueden
limitar la resistencia a la flexion debido a las concentraciones de esfuerzos alrededor de las

fallas existentes en el diente. |5

5.3 Calculo de resistencia, férmulas fundamentales

En las normas AGMA se utilizan dos férmulas fundamentales, una para la resistencia a la
picadura (on) y otra para la resistencia a la falla por flexion (o). Los resultados obtenidos son
Illamados numeros de esfuerzo, desde ahora llamada resistencia AGMA o simplemente

resistencia.
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5.3.1 Resistencia a la falla por contacto superficial o picadura, o+

La formula para el calculo del nimero de esfuerzo de contacto superficial intermitente o
resistencia a la picadura en los dientes del engranaje, representa la carga a la cual estan siendo
sometidos los flancos de dientes de cada una de las ruedas dentadas. Nétese que existen 3
grupos de términos, el primer grupo esta relacionado con las caracteristicas de la carga, el

segundo grupo con la geometria de la rueda dentada y el tercero con la forma del diente.

Ks  KyZg

S (Ec. 5-1)
dy1 b Z;

O-H=ZE FtKOKV *

Donde:

e 0n: Resistencia a la picadura o nimero de esfuerzo de contacto, [N/mm?]

e  Ze: Coeficiente de elasticidad, [N/mm?]°%®

o F:: Fuerza tangencial transmitida, [N]

e  Ko: Factor de sobrecarga

e Ky: Factor dindmico

e Ks: Factor de tamafio

e  Ku: Factor de distribucion de carga

e  Zg: Factor de condicion de la superficie para la resistencia a la picadura
e b: Ancho de la cara del diente maés estrecho [mm]

e  Z,: Factor geométrico para picadura

e  dui: Didmetro de trabajo

A continuacion se presenta una relacién para comparar la resistencia a la picadura con el

esfuerzo de contacto y con la resistencia de contacto admisible.

Oy < OH a < Oyp (EC 5'2)
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5.3.1.1 Esfuerzo de contacto admisible 6+

La relacion utilizada para obtener el valor esfuerzo de contacto admisible es

Oup Zn Zw
<——— Ec. 5-3
OHa SH Yg YZ ( c )

Donde:

e owp: Resistencia de contacto admisible [N/mm?]

e  Zy: Factor de durabilidad por esfuerzo de contacto

e  Zw: Factor de relacion de dureza.

e Sy: Factor de seguridad para resistencia a la picadura
e Yy: Factor de temperatura

e Yz: Factor de confiabilidad

5.3.1.2 Potencia maxima para resistencia a la picadura. P

La potencia maxima que se puede transmitir considerando falla por picadura es:

mTwb Z; (dw10HPZNZW)2 (Ec. 5-4)

P, =
9 T 6x107 KoKyKsKyZg \ ZgSyYeYy

Donde

o P4 Potencia méxima admisible, considerando falla por picaduras, [KW].

e i Eslavelocidad del pifion, [rpm].

Se deben evaluar, para pifion y corona, las diferencias en las propiedades de los materiales y
el nimero de ciclos de contacto de los dientes bajo carga. La potencia maxima admisible para
resistencia a las picaduras se obtiene del valor mas bajo del producto (ore Zn Zw) para cada

uno de los engranajes acoplados.
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5.3.1.3 Factor de carga en contacto para resistencia a la picadura, K

La resistencia a la picadura se puede calcular en base al factor K.

F, 1
K=—t—— (Ec. 5-5)
dwl b G

Donde

e  K: Factor de carga en contacto para la resistencia a la picadura, [N/mm?].

e Cg: Relacion de transmision.

u 7
Tu+1l ozt 2z

Cq (Ec. 5-6)

En términos de la norma ANSI/AGMA 2101-D04, el factor K admisible se define como:

Kaz

Z (UHP ZNZW)2 (Ec. 5-7)

" KoKyKsKyZgCs \ZpSyYeY;

Donde
e Kau: Esel factor de carga en contacto admisible, [N/mm?]

El factor de carga en contacto admisible, K4, es el mas bajo de las valores obtenidos utilizando

los diferentes valores de owp, Zw Y Zn de pifion y corona.

5.3.2 Resistencia a la falla por flexion intermitente, 6

La expresion para el calculo del namero de esfuerzo de flexion intermitente en la base del
diente, representa el esfuerzo inducido por la carga a la que es sometido cada diente. NGtese
que existen 3 grupos de términos, el primer grupo esta relacionado con las caracteristicas de la
carga, el segundo grupo con la geometria de la rueda dentada y el tercero con la forma del
diente

Ks Ky Kp

ES

b m; Y;

O'F = FtKOKV * (EC 5'8)
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Donde

e or: Resistencia a la flexion [N/mm?]
o  Kg: Factor de espesor de llanta.
e Y,: Factor de geométrico de flexién

e m¢: Mddulo transversal, [mm]

A continuacién se entrega una serie de relaciones para la comparacion de la resistencia a la

flexion con el esfuerzo de flexion admisible y la resistencia a la flexion admisible.
OF < OFa < Opp (Ec. 5-9)

5.3.2.1 Esfuerzo de flexién admisible oFa

La relacion para el calculo del esfuerzo de flexion admisible es:

- opp Yy
F& = SpYeYy

(Ec. 5-10)
Donde

e orp: Resistencia admisible para el esfuerzo de flexion, [N/mm?]
e Yy: Factor de durabilidad por esfuerzo de flexién.

e  Sg: Factor de seguridad por fractura del diente.
5.3.2.2 Potencia, resistencia a la flexion, Pay
La potencia maxima que se puede transmitir considerando falla por esfuerzos de flexion es:

p. = T W1dy *bmt* Y *UFPYN
Y 6x10’Ky Ky K KyKg SpYeYy

(Ec. 5-11)

Donde

e P,: Potencia méxima admisible, considerando falla por de flexion [kW]
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El céalculo de los dientes de pifion y corona deben hacerse para evaluar diferentes factores
geométricos, nimeros de ciclos y propiedades de materiales. La potencia méxima admisible
para resistencia a la flexion se basa en el menor de los valores obtenidos para la siguiente

expresion en cada uno de los engranajes acoplados, ( (ogp Yy Yj)/Kp).

5.3.2.3 Unidad de carga U,

El esfuerzo de flexion puede calculado en términos de la unidad de carga

(Ec. 5-12)
Donde:
e U.: Unidad de carga para esfuerzos de flexion, [N/mm?]

En términos de la norma ANSI/AGMA 2101-D04, la unidad de carga admisible se define
como

U.. — Y . OrpYn
W cosP KoKy KsKyKg  YoY;Sr

(Ec. 5-13)

Donde

e U,y Unidad de carga admisible para esfuerzos de flexion [N/mm?]

La unidad de carga admisible, Uay, es el menor de los valores calculados usando diferentes

valores para orp, Kg, Yne Y, para pifion y corona.

5.4 Factores y valores comunes

A continuacion se presentan una serie de factores comunes al calculo de resistencia a la fatiga

superficial y calculo de resistencia a la fatiga volumétrica.
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5.4.1 Resistencias admisibles, GHp Y GFp

Los valores de los nimeros de esfuerzos admisibles, desde ahora resistencias admisibles, para
los materiales de engranajes se designan como owp Y orp, para resistencia admisible a la
picadura y resistencia admisible a la flexion. Sus valores varian con la composicion del
material, las impurezas, los esfuerzos residuales, microestructura, calidad, tratamiento térmico,

y las précticas de elaboracion.

Los valores para resistencias admisibles fueron establecidos a partir de ensayos de laboratorio
y basados en la experiencia de los fabricantes de engranajes. Son determinados considerando:
un factor de sobrecarga unitario (Ko = 1), 107 ciclos de carga, carga unidireccional y un 99%
de confiabilidad. Para una vida util de mas de 10 millones de ciclos, las cifras de las resistencias

admisibles pueden ser ajustadas por el uso de los factores de durabilidad.

Los valores resistencias admisibles para engranajes son establecidos por requisitos especificos
de control de calidad para cada tipo de material y grado. Se deben cumplir todos los
requerimientos para el grado de calidad si se desean utilizar los valores del esfuerzo en el grado
correspondiente. No es la intencion de este trabajo determinar el grado especifico de cada
material, sino que establecer practicas y procedimientos para el calculo de engranajes, por lo
cual, para el célculo se consideraran los aceros como Grado 1. Los valores de resistencias

admisibles se muestran en la Tabla 5-1.

Tabla 5-1. Resistencias admisibles, 6np Y orp , para engranajes de acero

_ Dureza Esfuerzo Limite
Material Trat,aml_ento Supgrﬁual [N/mm2]
Térmico Minima =
[HB] Contacto owp Flexion orp
Templado, revenido, -
recocido y 560 2,22"He 0,533*Hp+88,3
. « +200
ACEros normalizado
Cementado 560 1.240 380
Nitrurado + * 433 1.035 0,568*Hg+83,8
2,5% Cromo Nitrurado 547 1.070 0,7255*Hg+63,98
Nitrurables 135M | Nitrurado 642 1.170 0,594*Hg+87,76
Nitrurables N Nitrurado 642 1.185 0,594*Hg+87,76
2,5% Cromo Nitrurado 642 1.215 0,7255*Hg+63,98

Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04. (5. Tabla traducida y unidades modificadas. Valores para aceros cementados
obtenidos desde la misma norma
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5.4.1.1 Sobrecarga momentanea

Cuando el engranaje se somete a sobrecargas cercanas al punto de fluencia, menos de 100
ciclos durante la vida de disefio, el esfuerzo maximo admisible estard determinado por las
propiedades del Esfuerzo de fluencia admisible o5 en lugar de la resistencia a la fatiga por
flexion del material. La Figura 5-3 muestra valores sugeridos para el esfuerzo de fluencia de
aceros tratados térmicamente. En estos casos, el disefio debe ser comprobado para asegurar que
los dientes no se deformarén permanentemente. Cuando el esfuerzo predominante es cercano
a al esfuerzo de fluencia, el factor de correccion de esfuerzos, K, es considerado ineficaz para

materiales ductiles, por lo que puede ser tomada como unidad (K= 1)

L1200 T T T T 7
E Recocido y templado
Z1100

1000 === Revenido y normalizado
900 v
800 "

200 ’/ 05 = 3.324Hp - 2262

600

500 s

/'/ b

400

Esfuerzo de fluencia , og

\
AN\
N

300 -
200127 o5 = 0.014HR2 - 2.069Hg + 213.8

100

150 200 250 300 350 400 450 500
Dureza Brinell, Hg

Figura 5-3. Esfuerzo de fluencia para engranajes de acero, ¢s
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 5. Gréfico traducido

5.4.1.2 Esfuerzo de fluencia admisible, a5

Para obtener el valor del esfuerzo de fluencia admisible de engranajes de acero tratados
térmicamente hasta 400 HB, es necesaria la aplicacion del factor Ky sobre el esfuerzo de
fluencia. El resultado debe ser comparado con la carga maxima a la que es sometido el

engranaje.

Ft max KHS

K, > -tmax s B}
Oslty = bm, Y, K; (Ec. 5-14)
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Donde

e o5 Esfuerzo de fluencia admisible (Ver Figura 5-3), [N/mm?]
e Kjy: Factor de Resistencia de fluencia
o Practica Conservador 0,50
o Practica industrial 0,75
o  Fimax: Fuerza tangencial maxima, [N]
e  Ky: Factor de correccion de esfuerzos

o Ky Factor de distribucion de la carga en condiciones de sobrecarga.

Esta ecuacion es valida solo para materiales ddctiles, es decir aquellos en el que el alargamiento
del ndcleo durante un ensayo de traccion es de al menos un 10%. Para el caso de materiales no

ddctiles se deben considerar los efectos de la concentracion de esfuerzos.

Kus puede calcularse a partir de la siguiente ecuacion.
Kys = 0,000 567 b + 1,07 (Ec. 5-15)

Para un engranaje endurecido, el anélisis del Esfuerzo de fluencia admisible debe incluir un
célculo de esfuerzos a través de una seccion transversal; si no es posible realizar el estudio, se

pueden utilizar los valores de dureza en el nicleo.

5.4.2 Carga tangencial transmitida, F;

En la mayoria de aplicaciones de engranajes el torque o par transmitido no es constante. Por lo
tanto, la carga tangencial transmitida puede variar. Para obtener los valores de la carga
tangencial durante la operacion se deben utilizar los valores de potencia y velocidad en el que
el dispositivo accionado va a trabajar. F; representa la carga que el aparato accionado realiza
sobre los dientes del pifidn. El factor de sobrecarga, Ko y factor dindmico, Kv son considerados

en el célculo de las cargas que exceden F+.

62



GREARS A DR Departamento Ingenieria Mecanica

FEDERICO SANTA MARIA

5.4.2.1 Carga uniforme

Si el valor se calcula considerando que la carga es uniforme, entonces la carga tangencial

transmitida es:

_1.000P 2.000T 6x107P

= = (Ec. 5-16)
‘ Ut dw1 T w1 Ay
Adicionalmente se define las cargas radial y axial transmitidas
F. = F; tan ay,, (Ec. 5-17)
F, =F,tanf (Ec. 5-18)
Donde
e  P: Potencia transmitida, [kKW]
e T: Pardel pifion, [Nm]
e V¢ Velocidad en el diametro primitivo, [m/s]
T Wy Ay
= —— = Ec. 5-19
Yt = 760,000 ( )

5.4.2.2 Carga no uniforme

Cuando la carga transmitida no es uniforme, se deben hacer consideraciones no solo para la
carga maxima y su anticipado nimero de ciclos de fallas, sino que también para una carga
intermedia y sus respectivos ciclos de esfuerzos. Este tipo de cargas, a menudo son
consideradas como un ciclo de trabajo y puede ser representada por un espectro de carga. En
tales casos, el efecto de la fatiga acumulada del ciclo de trabajo se considera en el calculo de

los engranajes, el método no es visto en la norma de referencia.

5.4.3 Factor de sobrecarga, Ko

El factor de sobrecarga tiene por objetivo establecer un rango de tolerancias para las cargas

externas aplicadas que exceden la carga tangencial nominal, F:, para una aplicacion particular.

63



UNIVERSIDAD TECNICA Departamento Ingenieria Mecanica

FEDERICO SANTA MARIA

Los factores de sobrecarga solo pueden establecerse después de una considerable experiencia

en una determinada aplicacion.

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 combinada, desarrollan méximos
de torques momenténeos, 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.

La metodologia de calculo del Factor de sobrecarga unitario, Ko =1, considera la capacidad
de operar un ndmero limitado de ciclos con un 200% de sobrecarga, por lo general se
consideran menos de cuatro arranques en 8 horas, con un maximo de un segundo de duracion.
Sobrecargas mayores 0 méas frecuentes se consideraran por separado. Los valores tabulados

para Ko se muestran en la Tabla 5-2.

Tabla 5-2. Factores de sobrecarga

Caracter de la carga en la maquina
. Conducida
Motriz :
Uniforme | Impactos leves | Impactos moderados | Impactos fuertes

Uniforme 1,0 1,25 15 1,75
Impactos leves 1,1 1,35 1,6 1,85
Impactos moderados 1,25 15 1,75 2,0
Impactos fuertes 15 1,75 2,0 2,25

Fuente: Manual de Engranajes. Disefio, Manufactura y Aplicacién de Engranajes. 7

5.4.4 Factor Dinamico, Kv

El factor dindmico, Ky, incorpora las cargas generadas internamente en los dientes del
engranaje, inducidas por la accion no conjugada de los mismos. Estas fuerzas resultan de las
aceleraciones relativas entre los engranajes, los cuales vibran en respuesta a una excitacion
conocida como “Error de transmision”, el que se define como la desviacion respecto de la
velocidad angular uniforme en los engranajes y esta influenciado por todas las desviaciones

relacionadas a la formay espaciamiento ideal del diente de engranaje. Es decir: 57
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e  Efectos del espaciamiento entre los dientes y errores del perfil
e Efectos de la velocidad en la linea primitiva y rpm

e Inerciay rigidez de todos los elementos rotatorios

e  Cargas transmitidas por milimetro de cara

¢ Rigidez de los dientes

El factor dindmico relaciona la carga total de los dientes incluyendo efectos dinamicos internos

a la carga tangencial transmitida por el diente.

_Fq+ F

= Ec. 5-20
v F, (Ec )

Donde:

e Fq: Eselincremento en la carga dinamica del diente debido a la respuesta dinamica
del par de engranajes a la excitacion por error de transmision, no incluyendo la carga

tangencial transmitida, [N]

Se debe considerar que el Factor dindmico, Kv, se ha redefinido como el reciproco del utilizado
en las anteriores normas AGMA. Ahora es mayor que 1.0. Esto se debe al cambio realizado

en la forma de definir las calidades AGMA.

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.

5.4.4.1 Factor dinamico aproximado, Ky

La Figura 5-4 muestra los factores dinamicos que pueden utilizarse a falta de conocimiento
especifico de las cargas dinamicas. Las curvas de la figura y las ecuaciones dadas se basan en

datos empiricos, y no tienen en cuenta el efecto de la resonancia.
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Figura 5-4. Factor Dindmico Kv
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 5. Gréfico traducido

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 fabricacion y las consideraciones de funcionamiento del
disefio, en donde el nivel de Precision de Transmision, Ay, 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. Si bien las clasificaciones de calidad no son iguales. La

Tabla 5-3 presenta un conjunto aproximado de equivalencias.

Tabla 5-3. Equivalencias y relaciones entre normas de calidad y métodos de manufactura

., Normas de calidad Métodos de
Precision
AGMA 2000-A88 | AGMA 2015-1-A01 | 1SO 1328 | Manufactura
Q5 Al2 12
Comercial Q6 All 11 Desbastado
Q7 Al10 10
Q8 A9 9
Q9 A8 8 Cepillado o
Precision Q10 A7 7 esmerilado
Q11 Ab 6
Q12 Ab 5
Q13 Ad 4 Pulido o
eréiisién Q14 A3 3 rectificado
Q15 A2 2

Fuente: Elaboracion propia a partir de [3], [5], [7].

Nota: Ver Tabla 6-2. NUumeros de calidad AGMA recomendados.
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5.4.42 Calculo Ky

Las curvas de la figura anterior, Ay, desde 6 hasta 12 son curvas empiricas generadas para
valores enteros de Av, el cual esta relacionado con el grado de precision de transmisién y se

obtienen a partir de la siguiente formula:

C B
Ry = <c + /196,85 vt> (Fe.5-21)
Donde
C=50+56 (10— B) (Ec. 5-22)
B = 0,25 (A, — 5,0)%6%7 (Ec. 5-23)

La velocidad de la linea primitiva maxima recomendada para un grado Ay dado es determinado
por:
[C+ (14 — A)]?

Ut max = 196 .85 (Ec. 5-24)

Donde:

o  Vimax: ES la maxima velocidad de la linea primitiva, es el punto final de las curvas de

Kv en la figura, [m/s]

Las curvas se pueden extrapolar mas alla de los criterios de valoracion que se muestran en la
Figura 5-4 basado en la experiencia y siendo cuidadoso al considerar los factores que influyen
en la carga dindmica. Para efectos de célculo, la ecuacion de vimax define los puntos finales

de las curvas.

5.4.5 Factor de tamario, Ks

El factor de tamafio refleja la no uniformidad de las propiedades del material. Depende

principalmente de:
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e El tamafio del diente

e Diametro de los engranajes

e Relacion entre tamafio de los dientes y el didmetro de los engranajes

e Ancho de la cara

o Area de esfuerzos

¢ Relacion entre la profundidad del temple superficial y el tamafio de los dientes

e Templabilidad y el tratamiento térmico de materiales

AUn 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.

5.4.6 Factor de confiabilidad, Yz

Los factores de confiabilidad consideran el efecto de la distribucidn estadistica normal de fallas
encontrados en los ensayos de materiales. Los valores de esfuerzos limites se basan en una
probabilidad estadistica de falla de 1 en 100 para 107 ciclos. La Tabla 5-4 contiene factores de

confiabilidad para algunos requerimientos de operacion.

Cuando el calculo de esfuerzos se basa en esfuerzo de fluencia admisible s, deben utilizarse

los valores de Ky en lugar de Y.

Tabla 5-4. Factores de confiabilidad Yz

Requerimientos Confiabilidad % | Yz

Menos de 1 falla en 10000 99,99 1,50
Menos de 1 falla en 1000 99,9 1,25
Menos de 1 falla en 100 99 1,00
Menos de 1 fallaen 10 90 0,85
Menos de 1 fallaen 2 50 0,70

Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [5). Tabla traducida
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5.4.7 Factor de temperatura, Yy

El factor de temperatura generalmente se toma como unidad (Y = 1) cuando los engranajes
funcionan con temperaturas de aceite o cuerpo de engranajes inferiores a 120 °C, si se opera a
temperaturas mayores, se debe utilizar Y, mayor que 1,0 con el fin de considerar el efecto de
la temperatura sobre la pelicula de aceite y las propiedades del material. Debe tenerse en cuenta
la pérdida de dureza y resistencia de algunos materiales debido al efecto del revenido a
temperaturas por sobre los 150°C.

5.4.8 Factor de distribucién de carga, Ku

El factor de distribucién de la carga, utilizado en el calculo de resistencia de contacto on Y
resistencia a la flexion or, modifica las ecuaciones para reflejar la distribucion de carga no

uniforme a lo largo de las lineas de contacto. La magnitud de K esta influenciada por:

e Variaciones en la fabricacion de los engranajes
0 El avance, el perfil, el espaciamiento y el descentramiento.
o Coronacion de dientes y el alivio en la punta del diente.
e Variaciones en el montaje
0 La alineacién de los ejes y variaciones en las distancias entre centros que
puede ser influenciada por el mecanizado de los descansos de los
rodamientos.
e Las deformaciones debidas a cargas aplicadas
o Deformaciones elésticas de los dientes y cuerpo de engranajes.
o Deflexiones elésticas de ejes, rodamientos, cajas y fundaciones que apoyan
los elementos de engranaje.
o0  Desplazamientos del pifion o engranaje debido a la holgura en los
rodamientos.
e Las deformaciones debidas a efectos térmicos y centrifugos
0 La expansion térmica y la deformacion de los engranajes debido a los
gradientes de temperatura.
0 Los gradientes de temperatura en la carcasa provocando ejes no paralelos.

o Deformacién centrifuga de los engranajes debido a altas velocidades.
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Los errores indicados pueden combinarse de tal manera que el contacto entre engranajes puede

ser menor al ancho minimo calculado, o que sea completo, pero no uniforme.

El factor de distribucion de la carga se define como: la intensidad de la carga méxima dividida
por el promedio, o la intensidad de carga uniformemente distribuida; es decir, la relacion de

méaxima a media carga. Su magnitud se ve afectada por dos componentes:

e Ky Factor de distribucion de la carga de axial.

o Ky, Factor de distribucion de la carga transversal.

Kup Y Ko pueden ser relacionados entre si dependiendo de la forma de la linea de contacto

instantaneo en el plano de accion, tal como se muestra en la Figura 5-5.

T & = Ancho de cara

ga g2 = Longuitud de linea
# de accién en el

- b ~ plano transversal
(A) Engranaje Helicoidal con 3 o mas superposiciones axiales

T T

&a Ea

-l € b

B) E e Rect {C) Engranaje Helicoidal con 2 o menos superposiciones axiales
ngranaje Recto

Figura 5-5. Lineas de contacto instantaneo en el plano de accion.
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 (5. Imagen traducida

5.4.8.1 Factor de distribucién de carga transversal, Kg,

El factor de distribucion de cargas transversales representa la distribucién no uniforme de la
carga entre los dientes del engranaje que la comparten. Se ve afectada principalmente por la
exactitud de los perfiles de los dientes: es decir, de la modificacién del perfil, de errores de

perfil o ambos.

Los procedimientos estandar para evaluar la influencia de Ky, no han sido establecidos. Por lo
tanto el valor numérico del factor de distribucion de la carga transversal se puede suponer igual

a la unidad (Ky, =1.0). Se redefine entonces Ky como Ky = Kyp
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5.4.8.2 Factor de distribucion de la carga axial, Kug

El Factor de distribucion de la carga axial representa la distribucion no uniforme de la carga
través del ancho de la 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.

Este factor se puede determinar empirica o analiticamente. La norma de referencia sélo
proporciona el método empirico el cual requiere una cantidad minima de informacion, se
recomienda para los disefios relativamente rigidos de engranajes que cumplan los siguientes

requisitos:

e Relacion de Ancho de caray didmetro primitivo del pifion, b / dwy < 2.0

e Los elementos de engranaje se montan entre rodamientos (véase el parrafo siguiente
para engranajes en voladizo).

e Ancho de la cara hasta 1020 [mm].

e Contacto completo a través del ancho del diente més estrecho.

Cuando los elementos de engranajes estan en voladizo, se debe prestar atencién a las flexiones
del eje y holgura de los rodamientos. Los ejes y rodamientos deben ser lo suficientemente
rigidos para soportar los momentos de flexion provocados por las fuerzas del engranaje, en la
medida en que las deflexiones resultantes no afecten de forma negativa el contacto de los

engranajes.

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:
Ky = Kupg = 1.0 + Kume (Kupr Kupm + Kema Kue) (Ec. 5-25)
Donde
e  Kume = Factor de correccién de avance.

e Kupr = Factor de proporcion del pifion.

e  Khpm = Modificador de proporcion de pifion.
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e Khuma = Factor de alineacion del acoplamiento.

e Ky = 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.

o  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, Ky, representa las desviaciones debido a la carga. Estas
desviaciones son normalmente mas altas para los engranajes de mayor relacion b/dw:. El factor
de proporcion pifién puede obtenerse a partir de la Figura 5-6 o pueden ser determinadas por
las siguientes ecuaciones:
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Figura 5-6. Factor de proporcion del pifion, KHpf
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [s). Imagen traducida

Si se cumple la condicion expresada en la (Ec. 5-26), entonces usar 0,05 para las ecuaciones
(Ec. 5-27, (Ec. 5-28 y (Ec. 5-29.

].O*—dwl < 0,05 (Ec. 5-26)
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Cuando b <25
K = —b 0,025 2
Hpf = 70« dos Y (Ec. 5-27)
Cuando 25 <b <432
K, b 0,0375 + 0,000 492 b (Ec. 5-28)
=~ 5 Y ) C. o-
HPT =10 % d,,
Cuando 432 <b <1020
b
Kyps = ————0,1109 + 0,000 815 b — 0,000 000 353 b? (Ec. 5-29)

10 = d,q

El modificador de proporcion del pifion, Kupm, altera K, 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 Kppm = 1,1 para pifiones con relacion (S1/S) > 0,175

e Ses ladistancia entre los centros de los rodamientos, [mm]
e S;es el desplazamiento del pifidn; distancia desde la mitad de S hasta la mitad del

pifién, [mm]

Centro del
pifién

Centro del T Centro del
rodatmiento rodamiento
K7L vl

|

AN _l_ f

l L' S1"L_'
l s

Figura 5-7. Evaluacion de Sy S:

Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [s). Imagen traducida
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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 el&sticas. El valor para el factor de la alineacion del acoplamiento se

puede obtener de la Figura 5-8. 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 5-8. Factor de correccion de alineamiento, Kima
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [s). Imagen traducida

Los valores para las cuatro curvas de la Figura 5-8 se definen a partir de los datos de la Tabla

5-5y de la siguiente ecuacion:

Kiyma = A + B(b) + C(b)? (Ec. 5-30)
Tabla 5-5. Constante empiricas A, By C
Curva A B C
Curva 1 Engranajes abiertos 2,47 x 101 |0,675x 10°|-1,186 x 10”7
Curva 2 Engranajes cerrados de calidad comercial | 1,27 x 10-* {0,622 x 10°{-1,69 x 10”7
Curva 3 Engranajes cerrados de precision 0,675 x 10 |0,504 x 103|-1,44 x 107
Curva 4 Engranajes cerrados de alta precision 0,380 x 10! {0,402 x 103|-1,27 x 107

Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [5). Tabla traducida
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El factor de correccion de alineacion del acoplamiento, Kk, se utiliza para modificar el factor
de la alineacion del acoplamiento, Kuma, cuando las técnicas de fabricacion o de montaje

mejoran la alineacion efectiva. :

e Khxe = 0,80 cuando el engranaje se ajusta en el montaje.
e  Kue = 0,80 cuando la compatibilidad de los engranajes se mejora por lapeado.

o  Kpe=1,0 paratodas las deméas condiciones.

Cuando los engranajes estan lapeados y los soportes se ajustan en el montaje, el valor sugerido
de Kye es de 0,80.

5.4.9 Factores de durabilidad, Yny Zn

Los factores de durabilidad Yy y Zx ajustan los valores de resistencias admisibles oxp y orp
para un numero requerido de ciclos de operacién. Para el proposito de este estdndar, ni, el
namero de ciclos de carga, se define como el nimero de contactos de los engranajes acoplados.
AGMA establece los valores de esfuerzo admisibles para 107 ciclos de carga unidireccional
con un 99 % de confiabilidad. Los factores de durabilidad ajustan los valores de esfuerzos

admisibles, para vidas de disefio distintas de 10 ciclos.

El factor de durabilidad adapta la capacidad de los materiales para soportar una cierta cantidad
de ciclos de operacidn, asi como el incremento gradual de los esfuerzos sobre los dientes que
ocurre a partir del desgaste de los mismos, dando como resultado un aumento de los efectos

dindmicos y cambios en las distribuciones de carga durante la vida Gtil del engranaje.

Cuando se utiliza un factor de servicio, la determinacion de Yy y Zn se hara en conformidad

con este.

5.4.9.1 Ciclos de carga

Al evaluar engranajes es importante saber cuéntos ciclos de carga, n., experimentaran
individualmente durante la vida de disefio. Este valor es utilizado para determinar el factor de
durabilidad.
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El nimero de contactos por revolucién para un diente dado es tipicamente, uno. Pero si se
consideremos el caso de un engranaje intermedio, este recibe dos ciclos de carga por
revolucion. Ademas, en ciertos tipos de trenes de engranajes, un engranaje puede suministrar
energia a dos 0 mas engranajes que se acoplan a él. Las ruedas dentadas en un tren de

engranajes planetarios a menudo tienen esta caracteristica.

El ciclo de carga se definido como:
n,=60Lwgq (Ec. 5-31)

Donde

e n.: Numero de ciclos de carga;
e L:Vida (horas);
e o: Velocidad (rpm);

g: NUmero de contactos por revolucion.

5.4.9.2 Factores de durabilidad para engranajes de acero

En la actualidad no hay datos suficientes para proporcionar graficos de esfuerzo limite por
fatiga en funcion de los ciclos de carga precisos para todo tipo de materiales, engranajes y
aplicaciones de engranajes. Sin embargo, la experiencia sugiere curvas de ciclos de carga para
la resistencia a la picadura y resistencia a la flexién de engranajes de acero como se muestran
en la Figura 5-9 y Figura 5-10. Estas figuras se detienen en 10, aplicaciones mas alla de este

punto deben ser revisadas.

Las zonas sombreadas en las figuras se ven influenciadas por la velocidad de la linea primitiva,
limpieza de materiales, ductilidad y resistencia a la fractura. La parte superior es para
aplicaciones generales. La parte inferior se utiliza tipicamente para servicio critico donde las

picaduras, desgaste de los dientes y niveles de vibracion se requieren en niveles minimos.
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5.4.9.3 Fluencia localizada

Si el producto de (orp Yn) excede al esfuerzo de fluencia admisible os, puede ocurrir fluencia
localizada de los dientes, en algunas aplicaciones esto no es aceptable. En otros donde la
precision del perfil y de la transmision no son criticos, esto puede ser aceptable para una vida

limitada.

El uso de la norma de referencia para niveles de esfuerzos de flexion por encima de los
admisibles para 10 ciclos requiere un analisis cuidadoso. Esfuerzos en este rango pueden
exceder el limite elastico para esfuerzos de flexion del diente. Dependiendo del material y la
carga impuesta, un solo ciclo de carga por encima del limite de 10* ciclos podria resultar en

deformacion pléstica del diente de engranaje.

77



ARSI ABREER Departamento Ingenieria Mecénica

FEDERICO SANTA MARIA

5.4.10 Factores geométricos, Z;y Y,

Los factores de geometria, Ziy Y;, deben ser obtenidos de la norma AGMA 908-B89, Geometry
Factors for Determining the Pitting Resistance and Bending Strength for Spur, Helical and
Herringbone Gear Teeth (Factores Geométricos para la determinacion de la Resistencia a
picaduras y resistencia a la flexién de Engranajes rectos, Helicoidales y doble hélice), la cual
incluye tablas para algunas formas de dientes comunes y el método analitico para engranajes

de evolvente generados. [s)

En la norma AGMA 908-B89 se encuentran 66 tablas, las cuales cubren varias combinaciones
de angulos de hélice, &ngulo de presion, profundidad del diente, radios de herramienta, puntos
de carga en los dientes y modificaciones de addendum. Las tablas entregan los factores de
geometria para resistencia a la flexion J y los factores de geometria para resistencia a la
picadura 1. Notese el cambio en la nomenclatura, las normas tienen diferente simbologia para

el mismo concepto g

Una "U" en las tablas indica que esa combinacion de engranajes debe evitarse debido a la
socavacion. Una "T" en las tablas indica que esa combinacion de engranajes debe evitarse

debido a dientes del pifién puntiagudos.

5.4.10.1 Factor de geometria para resistencia a la flexion, Y;

El factor de geometria, Y;, evalUa la forma del diente, la posicion en que la carga resulta mas
perjudicial y la distribucion de la carga entre lineas oblicuas de contacto en los engranajes
helicoidales. Son incluidos ambos componentes de la carga, tangenciales (flexion) y radiales

(compresion) sobre el diente.
El factor Y;, emplea un valor modificado de la forma de Lewis, Y, un factor de concentracién
de esfuerzos, ks, y una relacion de distribucion de carga en los dientes my.

Y
_kme

Y
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5.4.10.2 Factor de geometria para resistencia a la picadura, Z,

El factor de geometria, Z,, evalta los radios de curvatura de los perfiles de los dientes en
contacto basado en su geometria. Estos radios se utilizan para calcular los esfuerzos de contacto
Hertzianos en el flanco del diente. Son considerados también los efectos de modificar las

proporciones de los dientes y la distribucién de cargas.

El factor Z,, relaciona los reciprocos de las circunferencias primitivas de pifion y corona, el

factor de distribucion de carga en los dientes my, y la relacion de transmisiéon u.

cososina; U
I —
2my u+1

5.4.11 Factor de servicio, Cse y Ksr

El factor de servicio es tradicionalmente utilizado como un multiplicador de la carga nominal
para determinar la seleccion a partir de catalogos. Las normas AGMA anteriores incluian los
efectos combinados de una sobrecarga, confiabilidad, vida util, y otros factores relacionados
con la aplicacion y dependian de la experiencia adquirida en cada aplicacion especifica. La
contribucion de cada una de las variables no podia ser establecida satisfactoriamente.
Actualmente proporciona un medio para tener en cuenta: variaciones en la carga (con factor de
sobrecarga), variaciones estadisticas en los datos de esfuerzos vs ciclos de carga (con factor de

confiabilidad), y el nimero de ciclos de esfuerzo de disefio (con factor de ciclos de esfuerzo).

No se debe confundir el factor de servicio, con el factor de sobrecarga o el factor de seguridad
y debe ser utilizado s6lo en la ausencia de datos especificos de la aplicacion en estudio.
Ademas, un factor de servicio solo es valido con el método de calculo utilizado en el momento
de su desarrollo, no se debe utilizar con otros métodos de calculo de engranajes, a menos que
haya suficiente conocimiento y experiencia para hacer una conversion satisfactoria entre los

métodos.

Las ecuaciones de P, Yy Pay se utilizan para establecer valores de potencia utilizando Factores
de servicio igual a uno (Csr 0 Ksr =1,0). Para Factores de servicio distintos de la unidad, utilizar
la ecuacion para Pa. Cuando se hace esto, el factor de ciclo de esfuerzos se calcula utilizando

el nimero de ciclos equivalentes a un nimero determinado de horas a una velocidad especifica,
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para establecer la potencia nominal de factores de servicio igual a la unidad (Csr 0 Kse =1,0).
Cuando la experiencia especifica y rendimiento satisfactorio ha sido demostrada por el uso
exitoso de los factores de servicio establecidos, los valores de Zy y Yn de 1,0 pueden ser

adecuados

Se tiene de las ecuaciones de potencia maxima admisible

2
Pazu = ToLb * % * (dW1GHP ZNZW) (Ec. 5-32)
6x107 KyKsKyZg ZpY,
T widy; bmy Y, orp Yy
Py = Ec. 5-33
= 63 107K, . Kg  KpKg  Ye (Ec. 5-33)

Donde

o P4, Potencia maxima admisible, considerando falla por picadura y factor de servicio
CSFZ 1,0
e  Pau: Potencia méxima admisible, considerando falla por falla por esfuerzos de

flexion y factor de servicio Ksg=1,0

El célculo de los dientes de pifion y corona deben hacerse para evaluar diferentes factores
geométricos, nimeros de ciclos y propiedades de materiales. Por lo tanto la potencia maxima
admisible para el conjunto de engranajes, considerando factores de servicios unitarios se basa
en el menor de los valores obtenidos para Para resistencia a la picadura y flexidn

respectivamente.

oup Zn Zw

OfFp YN Y]
Kg

La potencia maxima admisible para el conjunto de engranajes, Pa, se determina entre la menor
de las siguientes expresiones:
Pay , Paz

p,=- ¢ X (Ec. 5-34)
* CSF KSF

80



DA B Departamento Ingenieria Mecanica

FEDERICO SANTA MARIA

Donde:

e  Cse: Factor de servicio considerando falla por picadura.

o  Kse: Factor de servicio considerando falla por esfuerzos de flexion.

5.4.12 Factores de seguridad, Sny Sr

Cuando se utilizan los factores Yz y Ko durante el calculo, un factor de seguridad adicional,
permite consideraciones de seguridad y de riesgo econémico, junto con otros aspectos no
cuantificables del disefio especifico y de aplicacion (variaciones en la fabricacion, analisis,
etc.).

El término "factor de seguridad” se ha utilizado histéricamente en el disefio mecanico para
describir, en general, un factor de reduccidn de potencia, que limita el esfuerzo de disefio en
proporcion a la resistencia del material. Un factor de seguridad pretende considerar las

incertidumbres o variaciones estadisticas en:

e El andlisis del disefo
e Las caracteristicas del material

e Las tolerancias de fabricacion.

Los factores de seguridad también deben considerar el riesgo de la seguridad humana y las
consecuencias econdmicas de una falla. A mayores incertidumbres, mas alto debe ser el factor
de seguridad. A medida que la magnitud de estos factores de incertidumbre se conoce con mas

certeza, el valor del factor de seguridad se puede determinar con mayor precision.

A medida que las préacticas de disefio se vuelven mas completas, algunos factores de influencia
se han retirado de la zona indeterminada de "factor de seguridad” e introducido como parte

predecibles de los método de disefio, es el caso de Yz y Ko.

Los factores de seguridad deben establecerse a partir de un analisis exhaustivo de la experiencia

del servicio de una aplicacion en particular. El factor de seguridad minimo es normalmente
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establecido por acuerdo entre, el disefiador, el comprador y el fabricante. Cuando la experiencia

de servicio especifico no esté disponible, se debe hacer una investigacion analitica completa.
Si bien es cierto, AGMA no ha establecido valores para de factores de seguridad, si lo ha hecho
el comité técnico 1ISO TC60. La siguiente tabla puede ser utilizada como guia de seleccion de

los coeficientes de seguridad.

Tabla 5-6. Coeficientes de Seguridad propuestos por 1ISO TC60

Deterioro por picadura SH min Deterioro por flexion SF min
Valor recomendado 1,3 Valor recomendado 1,7
Aceros de alta calidad 11 Aceros de alta calidad 1,6
Aceros de alta calidad con T.T. 1,2-1,4 | Aceros laminados 19
No es importante el deterioro <10 Para ruedas de fundicion 2,2

Fuente: Calculo de engranajes cilindricos [3

5.5 Factoresy valores para esfuerzos y resistencias de contacto

A continuacion se presentan factores y valores exclusivos de los célculos de esfuerzos y
resistencias de contacto.

5.5.1 Coeficiente de Elasticidad, Ze.

El coeficiente de elasticidad, Zg, esta definido por la siguiente ecuacion

1

" D)

Donde

e  Zc: Coeficiente de elasticidad, [N/mm?]%°
e vu: Coeficiente de Poisson [-]

e E: Mddulo de elasticidad, [N/mm?]

Para un par de engranajes de acero con v = 0,3 [-] y E = 2,06 x 10° [N/mm2], el coeficiente de
elasticidad Z, es igual a 190 [N/mm?]°3
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5.5.2 Factor de condicién de superficie, Zr

El factor de condicidn de la superficie, Zg, se utiliza solo en el calculo del Esfuerzo de contacto

on Y depende de:

e El acabado superficial
e Las tensiones residuales;

e Efectos de plasticidad (endurecimiento de trabajo).

No se han establecidos estandares para factores de condicién de la superficie para los casos en
que hay un efecto de acabado superficial perjudicial. En tales casos se deberia utilizar un factor
de condicion de superficie mayor que la unidad (Zr > 1). En términos generales puede ser

tomado como la unidad si se logra el estado de la superficie apropiada. (Zr = 1).

5.5.3 Factor de relacion de dureza, Zw

El pifibn posee un menor nimero de dientes que la corona, por lo cual esta sujeto a un mayor
numero de ciclos de carga. Si pifion y corona son endurecidas por completo, puede obtenerse
una resistencia de superficie uniforme haciendo que el pifion sea mas duro que la corona. Se
logra un efecto similar cuando un pifién con tratamiento superficial se conecta con una corona

con tratamiento global.

El Factor de relacion de, Zw, se utiliza solo en el calculo del Esfuerzo de contacto admisible o4

adm Y depende de:

e Larelacién de transmision;
e El acabado superficial del pifion;

e Ladurezade pifién y corona.

El valor de Zw para el pifion esta fijado en 1,0. El valor de Zw para la corona puede ser 1,0 0

puede ser calculado como se indica a continuacion.
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5.5.3.1 Engranajes con tratamiento térmico global.

Para engranajes con tratamientos térmicos “globales” como recocido, normalizado, temple y
revenido, en donde la dureza alcanzada regularmente no es superior a los 459 HB y en donde
el pifion posee una dureza superior a la de la corona, se puede lograr un efecto de
endurecimiento por trabajo, aumentando la capacidad de la corona. Los valores tipicos de Zw

se muestran en la Figura 5-11.
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Figura 5-11. Factor de relacién de dureza, ZW. Tratamiento térmico global
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [s). Imagen traducida

Los valores de la Figura 5-11 se pueden calcular a partir de las siguientes formulas.

ZW = 1,0 + AZW (u - 1,0) (EC 5-36)
Hg,
Azw = 0,00898 H_Bz —0,00829 (Ec. 5-37)

Donde

e  Hg: Dureza Brinell para pifién y corona, [HB]

Esta ecuacidn es véalida para el rango
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(] Para Hgi/Hg> < 1,2 utilizar Azw = 0,0
o Para Hgi/Hg> > 1,7 utilizar Azw = 0,00698

5.5.3.2 Engranajes con superficie endurecida

Cuando pifiones de superficie endurecida a través de nitrurado o cementendado, con durezas
superiores a 459 HB, trabajan con coronas con tratamientos térmicos “globales” (180-400
HB), se logra un efecto de endurecimiento por trabajo. El factor Zw varia con el acabado
superficial del pifidn, Rz, y la dureza de la corona que se le acopla. Valores tipicos se muestran

en la Figura 5-12.
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Figura 5-12. Factor de relacion de dureza ZW. Superficie de pifion endurecida.
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [5]. Imagen traducida

Los valores de la Figura 5-12 se pueden calcular a partir de las siguientes férmulas.
ZW = 1,0 + Bzw(450 - HBZ) (EC 5'38)
By = 0,00075(e) %448 (Rz1) (Ec. 5-39)

Donde:

e Ryz: Calidad superficial del pifion, Ra [um]
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5.6 Factoresy valores para resistencias y esfuerzos de flexion

A continuacion se presentan factores y valores exclusivos de los célculos de esfuerzos y

resistencias de flexion.

5.6.1 Factor de espesor de llanta Kg.

Cuando el espesor de la llanta no es suficiente para proporcionar soporte completo a la raiz del
diente, la ubicacion de la falla por fatiga debido a la flexion puede ser a través de la llanta, en

vez que en el filete de raiz.

El factor es Gtil para engranajes exteriores con agujeros lisos, sin entalladuras o chaveteros, no
es lo suficientemente conservador para esfuerzos con componentes tangenciales, muescas 0

ranuras.

Los efectos del uso de rayos y refuerzos pueden ser una mejora, pero no han sido cuantificados
al igual que el efecto de bordes biselados. Cuando la experiencia o el analisis detallado lo

justifique se pueden utilizar valores bajos de Kg.

El factor de espesor de llanta, Kg, ajusta el valor del esfuerzo de flexidn calculado para los

engranajes de llantas finas. Es una funcion de la relacion de respaldo, mg,

tr

mpg = -—
h
t

(Ec. 5-40)
Donde

e tr: Es el espesor de la rueda dentada por debajo de la raiz del diente, [mm]

e hi Es la profundidad total del diente, [mm]

Una relacion de respaldo, mg de 2,0 indica que no habr efectos sobre los esfuerzos de flexion,
pero los efectos se comenzaran a percibir en alguna parte entre 2,0 y 1,0; la curva presentada
para el andlisis se basa en esta condicion. Pero en vista de los datos limitados, es presentada

como dos lineas rectas con un quiebre en 1,2. El quiebre es establecido sobre la base de la
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experiencia de los fabricantes que han operado con éxito engranajes en cargas nominales con

esta relacion de respaldo. Ver Figura 5-13.
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Figura 5-13. Factor de Espesor de llanta, Ks
Fuente: ANSI/AGMA. 2101-D04 [s). Imagen traducida

La preocupacion con las muescas, entalladuras, estrias o chavetas en el agujero del engranaje
es que son concentradores de esfuerzos que pueden inducir a una fractura a través de la llanta,
ver Figura 5-14. El uso de grandes radios en las esquinas de los chaveteros ayudara a reducir
la concentracion de esfuerzos, asi como utilizar materiales dictiles con buena resistencia a la

fractura.

Figura 5-14. Falla a través de llanta.
Fuente: Calculo de engranajes cilindricos 3]
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6 Tolerancias para engranajes

El proceso para determinar las tolerancias dimensionales y geométricas de ruedas dentadas y
trenes de engranajes constituye una fase compleja del disefio. De ellas dependen: el
rendimiento, los materiales, los acabados superficiales, técnicas de fabricacion, inspeccion y
costos. Influyen también en el disefio de los elementos complementarios tales como descansos,
gjes y cajas. En este capitulo se definiran distintos tipos de tolerancias y se presentaran sus

efectos sobre la funcion, fabricacion y costo.

Tolerancia es la maxima magnitud de una variacién admisible de una caracteristica fisica, su
especificacion es parte un procedimiento técnico normado, utilizado debido a las inevitables
fallas humanas y de las limitaciones de la maquinaria que impiden la obtencion de condiciones
ideales durante los procesos de fabricacion y control. Para las magnitudes de las tolerancias de
los engranajes no se pueden establecer valores tipos que correspondan a las diferentes
dimensiones, cada dimensién tiene sus propias tolerancias que varian de acuerdo a
caracteristicas propias de las ruedas dentadas, como el tamafio, precision, material, aplicacion,
etc. De la seleccién de las magnitudes de las tolerancias depende el disefio de los engranajes,

los cuales pueden variar desde un disefio inadecuado hasta una exactitud innecesaria.

Existe una relacion directa entre el margen de tolerancia y el costo del engranaje, por lo cual
las tolerancias deben ser establecidas con el objetivo de lograr costos de fabricacién bajos con
un rendimiento adecuado. Para esto se requiere conocimiento de las dimensiones criticas y no
criticas, de las restricciones que existan y de la interrelacion de las tolerancias (3. Ver Figura
6-1.

Costo de fabricacitn [$]

Magnitud de la tolerancia [mm] o [*]

Figura 6-1. Relacion entre tolerancia y costo de fabricacion.
Fuente: Elaboracion propia.
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6.1 Tipos de tolerancias.

Las especificaciones de una rueda dentada abarcan variadas dimensiones y datos de control,
volviendo el proceso de acotado un problema complejo del cual dependen las tolerancias y sus
efectos sobre la fabricacion, inspeccion y funcionamientos de los engranajes. Las tolerancias

pueden afectar a su vez caracteristicas funcionales y no funcionales de los engranajes. 3

6.1.1 Tolerancia sobre elementos funcionales

Son aquellas tolerancias de las dimensiones que se relacionan directamente con el
funcionamiento de las ruedas dentadas y por lo tanto su correcta seleccion son de importancia.
Se pueden dividir en dos grupos, tolerancias de elementos funcionales que engranan y

tolerancias de los elementos funcionales que no engranan.

6.1.1.1 Tolerancias de elementos funcionales que engranan

Estas tolerancias se relacionan con las dimensiones y caracteristicas de control de los dientes

de engranaje y son:

e Dimensiones de la forma del diente: Adendo, dedendo, angulo de presion y claro
e  Espesor del diente

e  Espaciamiento del diente

e  Perfil del diente

e Angulo de avance

e Angulo de hélice

e Angulo de presién normal

e  Paso axial

e  Dureza del material

e Acabado superficial

e Ancho de la cara

e Diametro exterior

e Excentricidad del didmetro exterior

e Calidad superficial del diente.
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6.1.1.2 Tolerancias de elementos funcionales que no engranan

Estas tolerancias pertenecen a dimensiones y caracteristicas de control no asociadas a los
dientes de las ruedas dentadas, pero que tienen influencia directa sobre el funcionamiento del

engranaje. Son:

e  Diametro de la perforacion de maza.
e  Excentricidad entre los dientes y didmetro de perforacion de masa.
¢ Dimensiones del cuerpo.
o0 Excentricidad del didmetro exterior.
Excentricidad lateral.
Paralelismo.

Convexidad.

O O O O

Concavidad.

A continuacion se entrega una tabla con informacion de referencia

Tabla 6-1. Tolerancias de la rueda dentada

Calidad Engrane 112 |3 |4|5|6|7]|8 9 10 | 11 | 12
@ Perforacion eje ITLIT2|IT3|IT4|IT4|IT6[IT6|IT6| IT7 | IT8 | IT8 | IT8
@ Eje ITLIT2 | IT3|IT4 | IT4A|ITS[ITS5|ITS5| IT6 | IT7 | IT8 | IT8
da IT6 | IT6 | IT7 | IT7 | IT7 | IT7 [IT7|I1T8| IT8 | IT9 |IT11|IT11

Alabeo radial y axial 2,5 0,01d.+5 0,016 d,+ 10 [ 0,25d, +15|0,04 da + 25
Fuente: IS 7504:1995, Gears cylindrical gear-Accuracies-Methods of inspection [13]

6.1.2 Tolerancias sobre elementos no funcionales

Estas tolerancias pertenecen a dimensiones relacionadas con el soporte del diente o sea el

cuerpo, y no afectan directamente al funcionamiento de este. Son:

e Dimensiones de la maza.
e Dimensiones del alma.
o Disefio de elementos de montaje y sujecién. (chavetas, prisioneros, etc)

e Dimensiones del cuerpo
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Las dimensiones no funcionales y de elementos que no engranan se definen de acuerdo a las

consideraciones generales del disefio de elementos de maquinas.

6.2 Calidad de engranajes.

Para los engranajes, la calidad es la precision que tienen las propiedades especificas de una
rueda dentada, o el error compuesto de una rueda dentada que gira engranando con una rueda
dentada maestra de precision. Entre los factores que se miden para determinar la calidad se

encuentran [12):

e Variacion de indice: Diferencia, en los circulos de paso, entre localizacion real de un
punto sobre la cara del diente de un engrane y un punto correspondiente en un diente de
referencia. La variacion causa inexactitud en la accién de dientes engranados.

e Alineacion del diente: Es la desviacion de la linea real sobre las superficies del diente en
el circulo de paso, respecto a la linea tedrica. Se toman mediciones a través de todo el
ancho de cara. Para un engrane recto, la linea tedrica es una recta. Para un engrane
helicoidal, es parte de una hélice. Si el desalineamiento es mucho, se producen cargas no
uniformes sobre los dientes del engrane.

o  Perfil del diente: Es la medicion del perfil real de la superficie del diente de engrane
desde el punto de inicio de la cara activa del diente hasta la punta del diente. El perfil
tedrico es una curva de involuta. Variaciones del perfil del diente causan variaciones de
velocidad afectando la uniformidad de movimiento.

e Radio de raiz: Es el radio del chaflan en la base del diente. La variacion respecto del
valor tedrico puede afectar el engranado de los dientes, originando interferencias y
aumentando la concentracion de esfuerzos flexionantes en el diente.

e  Descentramiento: Es una medida de excentricidad y de falta de redondez de un engrane,
provoca que el punto de contacto se desplace de forma radial durante cada revolucion.

e Variacion total compuesta: Es una medida de la variacion en la distancia entre los

centros de un engrane maestro preciso y la rueda dentada que se prueba durante una
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revolucion completa. El eje de una rueda se fija y se permite el movimiento del otro

mientras los dientes se mantienen engranados. El esquema se muestra en la Figura 6-2.

Engrane de trabajo

Micrimetro
de cardtula

Figura 6-2. Diagrama esquematico de un accesorio para medir Variacion total compuesta.
Fuente: Disefio de elementos de maquinas [12).

Las cantidades permisibles de variacion en la forma real de los dientes respecto de la forma
tedrica, 0 la variacion compuesta se especifican en la normas AGMA como Numero de

Precision. En especifico en las Normas:

e AGMA 2015-1:2001 Accuracy Classification System- Tangential Measurements for
Cylindrical Gears (Sistema de clasificacion de precisién. Dimensiones tangenciales
para engranajes cilindricos)

e AGMA 2015-2:2015 Gear Tooth Flank Tolerance Classification System -
Definitions And Allowable Values Of Double Flank Radial Composite Deviations
(Sistema de clasificacion de flancos de dientes de engranajes. Definiciones y valores

permitidos para desviaciones compuestas radiales de doble flanco)

Las que reemplazan a las normas

e AGMA 2000:1988 Gear Classification and Inspection Handbook — tolerances and
Measuring methods for Unassembled Spur And Helical Gears (Clasificacion de
engranajes y manual de inspeccion. Tolerancias y medidas para engranajes rectos y
helicoidales sin ensamblar)

e AGMA 2015-2:2006 Accuracy Classification System- Radial Measurements for
Cylindrical Gears (Sistema de clasificacion de precisién. Dimensiones radiales para

engranajes cilindricos).
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e AGMA 390.03:1980 Gear Classification and Measurung Methods for Unassembled
Gears (Clasificacion de engranajes y métodos de medicion para engranajes sin

ensamblar).

6.2.1 Métodos para identificar la calidad de un engranaje.

Para determinar la calidad de un engrane, se emplean dos métodos: Medicion funcional y

medicion analitica.

Para la medicion funcional se emplea un sistema como el de la Figura 6-2 para medir el error
compuesto. La variacion de la distancia entre centros se registra durante una revolucion
completa, Figura 6-3. La variacion total compuesta es la dispersion méaxima, es decir la
diferencia entre el punto més alto y el més bajo de la gréfica. La variacion compuesta maxima,
es la dispersion maxima para dos dientes adyacentes. El descentramiento se determina a partir
de la desviacion total de la linea media en la grafica. Estos datos permiten determinar el nimero
de calidad AGMA en base, principalmente, a la variacion total compuesta y se considera

adecuada para engranajes de uso general de maquinaria industrial.

Una revolucién (360°) del engrane de trabajo

‘K oolc o oo o0©@00€©COCOST S DO OCOSC TSSO B
I Distancia mdxima de montaje del confunto
 oiin il
{ o S———— P
} ASTT g -~ Variaci maxima de
[ |7~ Y total qop—diente a dient
3 ] 5 — !
I Destentramiento 1 \
i l
1 Iz— |l—

= === === == —====

/ "\ Distancia minima de montaje del confimto

6 & 6 o 0 © & ¢ 08 © 0 6 O 2 9 9 9 0 0O 00 0 G 9 0 a

Figura 6-3. Registro de los errores de geometria de un engrane.
Fuente: Disefio de elementos de maquinas p12).

En la medicién analitica se miden errores individuales de indice, alineacion de hélice, perfil de
involuta, entre otras propiedades. Se requiere de un sistema de medicion de coordenadas, el
cual entrega datos tabulados y un nimero de calidad para cada medicién realizada. También se
pueden determinar dimensiones de propiedades distintas a las de los dientes de engranajes, por
ejemplo, cuando se maquina un engrane junto con el eje se pueden medir diametros,

perpendicularidad y paralelismo entre superficies, concentricidad, etc.

93



UNIVERSIDAD TECNICA Departamento Ingenieria Mecanica

FEDERICO SANTA MARIA

6.2.2 NuUmeros de calidad recomendados

El disefio del sistema de engranajes, incluyendo ejes, rodamientos y cajas, debe ser consistente

en precision. Se debe considerar que

o La calidad de los engranajes serd establecida por el método de fabricacion, y la
magnitud de las tolerancias esta directamente ligada con el método de fabricacion,
herramienta, plantillas, sujecion y técnicas de inspeccion.

e Esposible que una tolerancia no se establezca por requisitos funcionales sino que por
limitaciones de manufactura, la operacién de una maquina puede afectar a la
siguiente.

e Las tolerancias son una funcion del nimero de calidad, el médulo y el nimero de
dientes que la rueda dentada posea.

e El sistema no debe fabricarse con una mayor precisién que la necesaria, debido al

costo.

Los fabricantes de engranajes han recomendado los siguientes numeros de calidad para cada
aplicacién. Ademas es posible relacionar el numero de calidad con la velocidad de la linea de
paso, como se mostro en la Tabla 5-3. Equivalencias y relaciones entre normas de calidad y

métodos de manufactura.

Tabla 6-2. Nameros de calidad AGMA recomendados.

Aplicacion N. Calidad Aplicacion N. Calidad
Mezclador de cemento 12 Medidor de gas 10-8
Horno de cemento 12-11 Taladro pequefio 10-8
Laminadoras de acero 12-11 Lavadora de ropa 9-7
Cosechadora de granos 12-10 Prensa de impresion 8-6
Gruas 12-10 Transmision automotriz 7-6
Prensas de punzonado 12-10 Propulsion marina 7-5
Transporte de mineral 12-10 Motor de avion 7-4
Maquina para fabricar cajas 11-9 Giroscopio 5-3

Fuente: Elaboracion propia a partir de tabla presentada en “Disefio de elementos de maquinas”. 11
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7 Disefio y calculo de arboles

Un método para transmitir la potencia desde su fuente hacia el punto en que serd utilizada, es
a través de una o varias arboles o flechas, elementos que giran soportando pares de torsion y

transmitiendo potencia. Los ejes no transmiten potencia y pueden ser fijos o giratorios.

El arbol es un elemento que, generalmente, es soportado entre rodamientos y al cual se le
pueden incorporar, engranajes, poleas o sprockets con el objetivo de generar cambios de
velocidad y transmitir pares de torsion. La mayoria de los arboles son cilindricos, sélidos o

huecos, con diferentes didmetros para ubicar de forma axial los elementos sobre él alojados.

El disefio de un sistema de transmision de potencia, como es el caso de un reductor de
velocidad, requiere del calculo y seleccion de variados elementos mecéanicos, los cuales se
encuentran relacionados entre si, para el calculo de un arbol de reductor de velocidad se
requiere conocer las fuerzas que son aplicadas en las ruedas dentadas, por lo tanto, el disefio

suele ser interdependiente e iterativo.

Como ya se menciond el disefio es un proceso iterativo en el cual se pueden realizar algunas
selecciones tentativas y construir un esquema previo. “La configuracién geométrica del arbol
que se disefia, por lo general, se determina con base a la experiencia anterior, y con mayor
frecuencia, en base a modelos existentes. Si no se cuenta con un disefio existente para ser
utilizado como punto de partida, entonces la determinacion de la geometria puede tener muchas
soluciones, se recomienda estudiar los disefios existentes para aprender como se han resuelto
problemas similares y luego combinar los mejores para resolver el problema”iz. Puede
disminuirse el nimero de iteraciones si se comprenden las dependencias entre las piezas del
problema, debido a que esto permite conocer las partes que se veran afectadas por algin

cambio.

En este capitulo se presentan ecuaciones para el disefio de arboles para el método de esfuerzo-
vida, obtenido del libro “Disefio en ingenieria mecéanica de Shigley” o), pero se puede hacer

uso de cualquier otro método de célculo.
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7.1 Ecuaciones de disefio para arboles.

Para el célculo se utilizara el método de ASME eliptico de carga simple fluctuante como
criterio de falla por fatiga, modificado para considerar la combinacién de modos de falla, a

continuacion de entrega un resumen para la obtencion de los valores.

7.1.1 ASME-eliptico

Queda definido por la siguiente ecuacion

0a\2 [on 2 (1 2

(S_e) + S, —(;) (Ec. 7-1)
Donde:

o o Esfuerzo alternante [MPa]

e  om: Esfuerzo medio [MPa]

e Sy Esfuerzo de fluencia [MPa]

e S¢: Limite de resistencia a la fatiga en la ubicacion critica de una maquina en la

geometria y condicion de uso [MPa]

n: Factor de Seguridad [-]

7.1.2 Combinacion de modos de falla

Para hacer consideracion de la combinacion de los modos de falla, los esfuerzos alternantes y
medio de la formula ASME-eliptico seran reemplazados por los esfuerzos alternantes y medio
de VVon Mises

.2 1/2
Gla = {[(Kf)ﬂex(ca)ﬂex + (Kf)axial (G(z)l’)_gglal + 3[(Kfs)t0r('[a)t0r]2} (EC. 7_2)

O'm = {[(Kf)flex(om)ﬂex + (Kf)axial(O-m)axial]2 + 3[(Kfs)tor(ra)tor]2}1/2 (Ec. 7-3)

Si se considera los esfuerzos son completamente invertidos, los esfuerzos alternante y medio

guedan expresados de la siguiente forma
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. (32Mgxkg  FyxKke
Ga_"a_( d3 0,85*A>

(Ec. 7-4)
, T * Kes
O'm = Oy = 16\/_*1_[ e (Ec. 7-5)

Donde:

e ¢’a Esfuerzo alternante equivalente de Von Misses para cargas combinadas [MPa]
e o'm: Esfuerzo medio equivalente de Von Misses para cargas combinadas [MPa]

e ks Factor de concentracion de esfuerzo por fatiga de la flexion [-].

e  ks: Factor de concentracion de esfuerzo por fatiga de la torsion [-].

e ks Factor de concentracion de esfuerzo por fatiga debido a carga axial [-].

7.1.3 Limite de resistencia a la fatiga

El limite de resistencia a la fatiga esta dado por

Se = KakpkckgkeS'e (Ec. 7-6)
Donde:

e  ka: Factor de modificacion por condicién superficial [-].
e  ky: Factor de modificacién por tamafio [-].

e Kk Factor de modificacion por carga [-].

e kg Factor de modificacion por temperatura [-].

e ke Factor de confiabilidad [-].

e S’ Limite de resistencia a la fatiga en viga rotatoria [MPa].

7.1.3.1 Limite de resistencia a la fatiga en viga rotatoria

¢ - { 0,5%Suy  Sur < 1400 [MPa]
¢~ 1700 [Mpa], Sy > 1400 [MPa] (Ec. 7-7)
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Donde

e Sy Eslaresistencia a la tension minima [MPa].

7.1.3.2 Factor de modificacion por la condicion superficial.

— b
ka =Sy (Ec. 7-8)

Tabla 7-1. Pardmetros del factor de modificacién Superficial de Marin.

Acabado Superficial Factor a | Exponente b
Esmerilado 1,58 -0,085
Maquinado o laminado en frio | 4,51 -0,265
Laminado en caliente 57,7 -0,718
Como sale de la forja 272 -0,995

Fuente: Disefio en ingenieria mecanica de Shigley. (o]

7.1.3.3 Factor de modificacion por el tamario.

Para eje rotario en flexion o torsidn y para eje rotatorio con carga axial respectivamente

1,24 d=9107, 2,79 <d < 51 [mm]

Ky = {1,51 d-0157, 51 < 254 [mm] (Ec.7-9)
kp =1 (Ec. 7-10)
7.1.3.4 Factor de modificacion por la carga.
Si se consideran cargas combinadas, considerar K¢ = 1.
1 flexion
k. = f(x) = {0,85 axial (Ec. 7-11)

0,59 torsion
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7.1.3.5 Factor de modificacion por la temperatura kq y Factor de confiabilidad ke

Ambos factores se pueden obtener de la Tabla 7-2.

Tabla 7-2. Factor de Temperatura kq y de confiabilidad ke

Temperatura, °C | Ky | Confiabilidad, % | K.
20 1,000 50 1,000
50 1,010 90 0,897
100 1,020 95 0,868
150 1,025 99 0,814
200 1,020 99,9 0,753
250 1,000 99,99 0,702
300 0,975 99,999 0,659
350 0,943 99,9999 0,620

Fuente: Disefio en ingenieria mecanica de Shigley. [o

7.1.3.6 Sensibilidad de la muesca

El coeficiente de sensibilidad a la muesca se obtiene a partir de las siguientes ecuaciones,
figuras y tabla.

kg =14 qe(ker — 1) (Ec. 7-12)
kes =1+ qs(kes — 1) (Ec. 7-13)
kfo =1+ qq(kiq — 1) (Ec. 7-14)

Donde

e (r Sensibilidad a la muesca debido a carga de flexion [-], ver Figura 7-1.
e (. Sensibilidad a la muesca debido a carga axial [-], ver Figura 7-1.

e ( Sensibilidad a la muesca debido a carga cortante [-], ver Figura 7-2.
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Figura 7-1. Sensibilidad a la muesca debido a flexion inversa de cargas axiales inversas.
Fuente: Disefio en ingenieria mecanica de Shigley. [9
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Figura 7-2. Sensibilidad a la muesca debido a torsion inversa.
Fuente: Disefio en ingenieria mecanica de Shigley. [o

Los valores de algunos factores de la concentracion de esfuerzos tipicos k: se obtienen de la

siguiente tabla.

Tabla 7-3. Factores de concentracién de esfuerzo k:

Flexion | Torsiéon | Axial
Filete de hombro agudo (r/d=0,02) 2,7 2,2 3,0
Filete de hombro redondeado (r/d=0,1) 1,7 15 1,9
Chavetero fresado (r/d=0,02) 2,14 3,0 1,0
Ranura para anillo de retencién 5,0 3,0 5,0

Fuente: Disefio en ingenieria mecanica de Shigley. o
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8 Caso de estudio

En este capitulo se presentard un procedimiento de célculo para el disefio de reducciones de

velocidad.

El disefio de la rueda dentada o del arbol de transmision de potencia, puede obviar algunos
pasos si ya se cuenta con informacion, como puede ser el caso de la fabricacion de una rueda

dentada segun muestra o la modificacion de velocidad de salida de una reduccién existente.

8.1 Guiade calculo

A continuacién se presenta una guia de calculo para engranajes rectos o helicoidales, de

unidades abiertas o cerradas.

1. Determinar los requerimientos de aplicacion, Capitulo 3.1.1 Pardmetros caracteristicos
de un reductor de velocidades. Los datos minimos para iniciar el disefio son la relacion
de transmision, potencia, torque y velocidad. Se simplifica el célculo si se acota la
distancia entre centros y se conocen los didmetros de los ejes de los equipos a acoplar.

2. Determinar el nimero de dientes minimo para pifion y corona, con el fin de evitar
socavamiento e interferencia, para ello se debe hacer uso conjunto de las siguientes
tablas: Tabla 4-2, Tabla 4-3 y Tabla 4-4

3. Estimar la capacidad de carga aproximada, determinar distancia aproximada entre
centros y ancho de la cara, para ello hacer uso de las tablas y formulas del Capitulo
4.2.3 Estimacion de capacidad de carga para engranes rectos y helicoidales.

4. Determinar el modulo normal, una forma de evitar iteraciones es hacer uso del
procedimiento del Anexo A: calculo de médulo normal, my,

5. Determinar la geometria basica de las ruedas dentadas. Se recomienda usar addendum
igual para pifion y corona (desplazamiento de perfil igual a cero), excepto en casos
especiales donde el addendum deba incrementarse para evitar socavacion o que deba
incrementarse la resistencia del pifién. Para la obtencion de la geometria hacer uso de
las formulas del Capitulo 4 Geometria ruedas dentadas

6. Adelgazar los dientes para dar lugar a la holgura lateral, Capitulo 4.3.3 Célculo de

holgura lateral (backlash).
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7.

10.

11.

12.

Verificar que €, < 2 para hacer uso de la norma ANSI/AGMA 2101-D04, Capitulo
4.1.13 Relacion de contacto.

Calcular la resistencia a la flexion y picadura segin normas AGMA, Capitulo 5
Capacidad de carga de engranajes cilindricos, si no es posible cumplir con las
especificaciones se debe intentar aumentar el ancho de las ruedas dentadas, cambiar el
material, modificar el moédulo o modificar el desplazamiento de perfil.

Determinar dimensiones generales a ser determinadas y afectadas de tolerancias segin
Capitulo 6 Tolerancias para engranajes.

Calcular eje con el método de esfuerzo-vida, el procedimiento se encuentra descrito en
el Capitulo 7 Disefio y célculo de arboles.

Seleccionar elementos comerciales: Se pueden seleccionar de catalogos los elementos
comerciales como rodamientos, chavetas, seguros radiales (seeger), etc. Los diametros
pueden ajustarse ligeramente cuando sea necesario.

Analisis final. Una vez que se ha especificado, iterado y ajustado cuanto sea necesario,
un andlisis completo nos otorgara los factores de seguridad especificos para el sistema

real, tolerancias para ajustes apropiados, etc.

8.2 Referencias de caso de estudio

Se ha solicitado el dimensionamiento de un eje pifién utilizado como parte del sistema motriz

de un molino 14 x 20 [ft] perteneciente a la compafia minera Altos de Punitaqui, ubicada en

Punitaqui, region de Coquimbo.

El actual sistema motriz estd compuesto por un contragje de 20 dientes; se requiere la

fabricacion de uno con 22 dientes para ser reemplazado y cumplir con la velocidad critica

calculada por el cliente para el molino.

Como antecedentes la compafiia entrega dos planos:

RM-002-EP-047 : Plano Corona molino 14x20 [ft]
RM-002-EP-051 : Plano Pifién molino 14x20 [ft]
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Figura 8-1. Molino y sistema motriz.
Fuente: Archivos R. Mena Ingenieria

8.3 Requerimientos y antecedentes

Se ha solicitado el disefio y fabricacion de un contraeje, el cual debe satisfacer el siguiente

requerimiento:

Tabla 8-1. Requerimientos y antecedentes para calculo de pifién

item Cant. | Unidad Comentario
z1 | Dientes pifion 22 uni Requerimiento
X1 | Coeficiente de desplazamiento de perfil | 0,2967 - Consideracion de disefio
a | Distancia entre centros de referencia Libre mm | Consideracién de disefio

Fuente: elaboracidn propia.
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Consideraciones de disefio

1. Se mantendr el desplazamiento de perfil en el pifidn para que se mantenga el punto

de contacto con la corona.

2. Debido al aumento en el nimero de dientes es necesario calcular una nueva distancia

entre centros.

3. Se mantendra la geometria (didmetros y distancias axiales) del contraeje en las otras

secciones.

Para el cumplimiento del requerimiento mencionado se ha recolectado los siguientes

antecedentes relacionados a la geometria y funcionamiento del engranaje.

Tabla 8-2. Antecedentes de geometria del engranaje

item Cant. | Unidad Comentario
z, |Dientes corona 282 uni | Desde plano
mn | Médulo normal 25,4 mm | Desde plano
on | Angulo de presion (ataque) 25 ° Desde plano
B | Angulo de hélice (izquierda) 7,5 ° Desde plano
X2 | Coeficiente de desplazamiento de perfil 0 - Desde plano
¢ | Claro (holgura radial) 0,25 - Desde plano
b 1, | Ancho de engranajes 650 mm | Desde plano

Fuente: elaboracion propia.

El contraeje mantendra sus sistemas de accionamientos actuales, para servicio normal y de

mantenimiento.

Tabla 8-3. Datos sistemas de accionamiento

Item Cant. | Unidad Comentario
Pm | Potencia motor 1620 kW Desde archivos R.Mena
om | Velocidad motor 214 rpm Desde archivos R.Mena
P, | Potencia reductor giro lento 18,5 kW Desde archivos R.Mena
wop | Velocidad giro lento 2,6 rpm Desde archivos R.Mena

Fuente: elaboracion propia.
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De acuerdo a la informacion entregada, el arranque se produce sin carga y con un “partidor
suave”, manteniendo el amperaje menor al 250% de la carga nominal. A partir de esto se
determina que el factor de seguridad debe ser mayor o igual a 3.

B50%

_~Arranque de
" motor de alto
- par de torsién

Arranque de
motor de par de
torsicn normal

I'. Embragado
!
250% > I

| Tiempo para arrancar
molino 6 a 10 segundos

R/
\|/

\

Amperaje

175%

100%

0 Tiempo

Figura 8-2.Gréafico Amperaje-tiempo.
Fuente: Catalogo EATON “Embragues Airflex VC para Molinos Trituradores”

El engrane serd construido en acero SAE 4340. Las caracteristicas de los materiales del
engranaje se exponen a continuacion.

Tabla 8-4. Materiales engranaje

Engrane Material E_s,fuerzo Es_fuerzo !Dureza
Traccion Su [MPa] | Fluencia Sy [MPa] | Brinell [HB]
Pifdn 4340 T&R 1.030 725 353
Corona | GS 35CrMoV104 900 600 280

Fuente: elaboracidn propia.

Consideracion de disefio

4. Los valores de resistencia para ambos engranes, son el promedio de los encontrados

para cada material.
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8.4 Resultados

A continuacién se presentan los resultados obtenidos para geometria de la rueda dentada,

posteriormente se verifica la capacidad de carga de la misma y del contraeje en su totalidad.

A partir de los antecedentes presentados en la Tabla 8-1. Requerimientos y antecedentes para

calculo de pifién y Tabla 8-2. Antecedentes de geometria del engranaje, se obtiene

Tabla 8-5. Geometria de pifion de contraeje.

Item Cant. |Unidad | Ecuacion
u | Relacion de engranaje 12,818 - Ec. 4-1
m; | modulo transversal 25,6 mm Ec. 4-22
or | Angulo de presion transversal 25,2 ° Ec. 4-10
inv o; | Involuta de &ngulo de presion transversal 0,0307 - Ec. 4-11

inv owt | Involuta de angulo de presion transversal de trabajo | 0,0316 - Ec. 4-13-2

owt | Angulo de presion transversal de trabajo 25,4 ° Ec. 4-13-1
a | distancia entre centros de referencia 3894,11| mm Ec. 4-27
aw |distancia entre centros de trabajo 3901,62| mm Ec. 4-49
k | Factor de modificacion de addendum 0,001 mm Ec. 4-34
d: | Didmetro primitivo 563,62 mm Ec. 4-7
dw: | Didmetro primitivo operante 564,71 | mm Ec. 4-8
da | Didmetro de cabeza 629,44 | mm Ec. 4-4
dn | Didmetro de pie 515,19 mm Ec. 4-5
dp: | Diametro de la base 510,03 | mm Ec. 4-3
Sm | Espesor circular normal 46,93 mm Ec. 4-25
Sca: | Espesor cordal normal 38,55 mm Ec. 4-54
he: |Altura cordal 23,92 | mm | Ec.4-55
B, | Angulo de hélice en circulo base 6,8 ° Ec. 4-61
ax | Angulo de engrane en plano frontal 28,2 ° Ec. 4-60
k, | NUmero de dientes para Wn 4 uni Ec. 4-59
W, |Longitud tangente Base hominal 275,04 | mm Ec. 4-58
Ju | Juego lateral 1,29 mm Ec. 4-44
AS, |Adelgazamiento del diente 0,64 mm Ec. 4-46

Fuente: elaboracidn propia.
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Para el anélisis de la capacidad de carga del pifidén, es necesario conocer cuando éste se vera
sometido a mayores solicitaciones, para ello se compara las fuerzas generadas por los diferentes

sistemas de accionamiento de acuerdo a la Tabla 8-3. Datos sistemas de accionamiento

Tabla 8-6. Fuerzas desarrolladas por diferentes sistemas de accionamiento

item Motor | Girolento | Unidad Ecuacion
T1 | Torque eje pifion 72.289 67.947 Nm Ec. 4-43
T, | Torque corona 926.614 870.956 Nm Ec. 4-43
Fi | Carga tangencial transmitida 256.023 240.644 N Ec. 5-16
Fr | Carga radial transmitida 121.692 114.382 N Ec. 5-17
F. | Carga axial transmitida 33.706 31.681 N Ec. 5-18

Fuente: elaboracidn propia.

De acuerdo a los resultados de la tabla anterior, el pifion del contraeje se vera mas solicitado
cuando sea accionado por el motor. Para la verificacion de la capacidad de carga del engranaje,
pifidén y corona, se utilizaran los siguientes factores de calculo, seleccionado de acuerdo a la
norma ANSI/AGMA 2101-D04

Tabla 8-7. Factores de calculo de acuerdo a norma ANSI/AGMA 2101-D04

Factor Pifi6n | Corona Consideraciones
Ko | Sobrecarga 1,5 De acuerdo a sistema motriz y uso
Ky | Dinamico 1,576 Calidad 12
Ks | Tamafio 1,0 | 1,0 Tamarfio y Material adecuados
Y, | Confiabilidad 1,0 Confiabilidad de 99%
Y, | Temperatura 1,0 Temperatura de trabajo menor a 120 °C
Ku | Dist. de carga 1,884 | 1,884 |Unidad abierta
Zn | Durabilidad contacto 0,792 | 0,914 |50.000 horas de trabajo
Z, | Geométrico 0,269 De acuerdo a norma AGMA 908-B89
Su | De seguridad 1,20 1,20 | Valores recomendados
Ze | De elasticidad 189,81 | 189,81 |De acuerdo a materiales seleccionados
Zr | Condicion de superficie| 1,0 1,0 Condicion superficial es adecuada
Zw | Relacién de Dureza 1,0 1,036 | De acuerdo a materiales seleccionados
Yn | Durabilidad flexion 0,874 | 0,949 |50.000 horas de trabajo
Y; | Geométrico 0,660 | 0,680 |De acuerdo a norma AGMA 908-B89
Sk | De seguridad 1,7 2,2 Valores recomendados
Kz | Espesor de llanta 1,00 1,00 De acuerdo a geometrias obtenidas

Fuente: elaboracién propia.
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De acuerdo a los datos de la tabla anterior es posible obtener la capacidad de carga de cada

engrane.

Tabla 8-8. Verificacion de capacidad de carga de engranaje.

Item Pifion | Corona | Unidad | Ecuacion
o wp | Resistencia de contacto admisible 984 822 MPa | Tabla5-1
o ra | Esfuerzo de contacto admisible 649 648 MPa Ec. 5-3
on | Namero de esfuerzo de contacto 645 645 MPa Ec 5-2
P ., |Potencia maxima para resistencia de contacto| 1.641 | 1.635 KW Ec. 5-4
o rr | Resistencia de flexién admisible 276 238 MPa | Tabla5-1
o ra | Esfuerzo de flexién admisible 142 102 MPa | Ec.5-10
cr | NUmero de esfuerzo de flexion 104 101 MPa Ec. 5-8
P4 |Potencia maxima para resistencia de flexion | 2.219 | 1.649 KW | Ec.5-11

Fuente: elaboracién propia.

Se verifica que

e o 1<0Ha<O np, parapifion y corona

e o0r<0r <0, parapifiony corona

e Py, > Potencia de motor, para pifién y corona
e Pay > Potencia de motor, para pifion y corona

e Por lo tanto el disefio cumple con los requerimientos de servicio solicitados.

Para la verificacion de la capacidad de carga del contraeje se consideraran los datos entregados
en Tabla 8-4. Materiales engranaje, los factores y fuerzas que se detallan a continuacion. Las
fuerzas fueron determinadas a través de diagramas de cuerpo libre (DCL) y a partir de ellos se

calcularon los momentos flectores.

Para la obtencién de fuerzas y momentos se consider6 que los momentos flectantes eran igual

a cero en los apoyos y chavetas. Luego se realizaron sumatoria de momentos y fuerzas
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Figura 8-3.Diagrama cuerpo libre contraeje, Diagrmas de corte y Momento flector.
Fuente: Elaboracion propia

A partir del diagrama y de Tabla 8-6. Fuerzas desarrolladas por diferentes sistemas de

accionamiento, se obtiene:

Tabla 8-9. Fuerzas y momentos de contraeje

Item Valor Unidad Item Valor Unidad
Ra 128.012 N Rx2 33.706 N
Ryt 73.762 N Peso 25832 N
Rz 128.012 N Miz-x 94.409 Nm
Ry2 73.762 N Miy-x 54.399 Nm

Fuente: elaboracidn propia.
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Tabla 8-10. Factores y valores de calculo para verificacién de carga de contraeje

item | Valor | Unidad Consideraciones
Se 304 MPa | Eje laminado en frio; Solicitado axialmente con T° <50 °C
Ke | 4,2 - Caso critico: eje ranurado para anillo de retencion
Kss 2,6 - Caso critico: eje ranurado para anillo de retencion
Kta 4,2 - Caso critico: eje ranurado para anillo de retencion

Fuente: elaboracion propia.

Con estos factores se procede a calcular

Tabla 8-11. Verificacion de capacidad de carga de contraeje

Seccién | Chaveta| Rod1 Pifi6n Rod 2 | Unidad Ecuacién
eje 260 300 515,19 300 [mm] Desde plano
Mt 0 0 196.497 0 [Nm] Desde DCL
Fa 33.706 | 33.706 33.706 33.706 [N] Ec. 5-10
T1 72.289 | 72.289 72.289 72.289 [Nm] Ec. 4-43
oa 3,1 2,4 62,3 2,4 [MPa] Ec. 7-4
o'm 94 61 12 61 [MPa] Ec. 7-5

n 7,66 11,76 4,86 11,76 [-] Ec. 7-1

Fuente: elaboracidn propia.

Se verifica que

e n>1 en todas las secciones del eje, por lo que resiste las cargas nominales

e n> 3 por lo que resiste los maximos de potencia desarrollados durante el arranque

e Por lo tanto el disefio cumple con los requerimientos de servicio solicitados.
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8.5 Resumen de resultados

De acuerdo al capitulo 5, el contraeje calculado presenta los siguientes pardmetros como
resultado.

e Material: Acero SAE 4340 con las siguientes caracteristicas minimas
0 Limite traccion: 1.030 [MPa]
0 Limite de fluencia: 725 [MPa]
0 Dureza: 353 [HB]
e Geometria de pifidn
o0 Desplazamiento de perfil: 0,2967 [-]
Didmetro primitivo: 563,62 [mm]
Didmetro primitivo operante: 564,71 [mm]
Diametro de cabeza: 629,44 [mm]

Diametro de pie: 515,19 [mm]

O O O O o

Distancia entre centros de referencia: 3894,11 [mm]
o Distancia entre centros operante: 3901,62 [mm]
e Verificacion de geometria
0 Espesor cordal normal 38,55 [mm]
0 Altura cordal 23,92 [mm]
0 Longitud tangente base (4 dientes) 275,04 [mm]
e Potencia méaxima de accionamiento
0 Motor de 1.620 [KW] a 214 [rpm]
0 Reductor planetario de 18,5 [KW] a 2,6 [rpm]

e Planos disponibles en Anexo B: Planos de Fabricacion.

111



DA B Departamento Ingenieria Mecanica

FEDERICO SANTA MARIA

CONCLUSIONES

El trabajo tuvo como objetivo principal el desarrollo de una guia técnica de disefio y célculo
de engranajes para reductores de velocidad, como ejemplo se desarrollé el célculo de un
contraeje perteneciente a la cadena motriz de un molino de bolas, en donde fue posible observar

que la guia:

e Cumple la funcion para la cual fue creada. A través de su uso es posible el desarrollo
de una memoria de célculo y la posterior elaboracion de planos; permite la
trazabilidad y estandarizacion de los resultados obtenidos. Ademas de un menor
tiempo de desarrollo y costo asociado.

e Contiene una identificacion completa de la geometria de las ruedas dentadas y de los
factores a considerar para los calculos de esfuerzos.

e Contiene valores sugeridos para cada factor a considerar en los calculos de esfuerzos
de las ruedas dentadas, a excepcion de:

0 Factores geométricos para Esfuerzo a la picadura y a la flexion. Para
determinar ambos factores es necesario hacer uso de la Norma AGMA 908-
B89

o Caracteristicas de los materiales de fabricacion (esfuerzo limite de traccion,

esfuerzo de fluencia y dureza del material)

Algunas recomendaciones para quien haga uso de la guia o quiera seguir desarrollandola son

incluir normas relacionadas a:

e Tolerancias dimensionales asociadas a la geometria del diente.
e Caélculo de holgura lateral o Backlash.
e Seleccion de Calidad de ruedas dentadas y su relacion con: tolerancias dimensionales

y geométricas, Holgura radial y métodos de fabricacion.
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I.  Anexo A: calculo de médulo normal, mn

Para acelerar el procedimiento de célculo y asegurar la resistencia del diente a la flexion, es
necesario considerar el espesor de llanta durante la obtencion de la geometria de la rueda, paso
previo al célculo de resistencia.

A partir de la norma ANSI/AGMA. 2101-D04 y del estudio de la geometria de las ruedas
dentadas considerado en este trabajo, es posible obtener una expresion que relaciona: los datos
del equipo a conectar al reductor que se esta disefiando, la geometria de la rueda disefiada y el
calculo de resistencia. Para lo cual es necesario conocer el diametro del eje del motor, y las
dimensiones de la chaveta de acoplamiento y/o conocer el didmetro requerido para el eje de
salida y forma de acoplamiento.

= : da - —

D
T[T LR
he tr t2

Figura I-1. Nomenclatura para la obtencion de Ks
Fuente: Elaboracion propia

Se debe considerar Kg=1, para lo cual es necesario que

tI‘
mg=—=2=1,2 (Ec. I-1)
he
Entonces
tr = 1,2h;

dr dej

?_ ;]e_ tz > 1,2ht

ds — de]-e — 2t, >24h; (Ec. 1-2)
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Si se considera

e x=0

e k=0

e ¢=0,25m,
Entones

hy = 2,25m,,
df=d—2,5m,
Al reemplazar
d — deje — 2t; > 7,9m, (Ec. 1-3)

Si se conoce el diametro primitivo de la rueda dentada se obtendra

(d — deje — 2t,)

Ec. I-4
79 ( )

m, <

Si se desconoce el diametro primitivo, o si se quiere obtener ambos valores limites se obtendré

deje + 2t
my > — (Ec. 1-5)
—F—179
cosf

Se recomienda el uso de las dos Ultimas relaciones para obtener los limites del médulo normal
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Anexo B: Planos de Fabricacion.
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