
~ UNIVERSJi(t~~ SALLE. 

!f ESCUELA DE INGENIERIA 
I INCORPORADA A LA U.N.A.M. 

DISERO Y FABRICACION DE UNA TRANSMISION DE EN. 
GRANES PARA SER UTILIZADA POR UN VEHICULO 

MONOPLAZA PROTOTIPO PARA PRUEBAS EN 
CAMPO TRAVIESA 

TESIS PROFESIONAL 
QUE PARA OBTENER EL TITULO DE 

INGENIERO MECANICO ELECTRICISTA 
( AREA MECANICA) 

PRESENTAN 

CARLOS TORRES GARCIA VILLALOBOS 
JUAN ANTONIO RODAIGUEZ VAZOUEZ 

DIRECTOR DE TESIS: M. EN. l. EZEQUIEL EDUARDO RUIZ MUAIZ 

MEXICO, D. F . 

. TESIS CON 
FALLA LE ORIGEN 

1993 



UNAM – Dirección General de Bibliotecas Tesis 

Digitales Restricciones de uso  

  

DERECHOS RESERVADOS © PROHIBIDA 

SU REPRODUCCIÓN TOTAL O PARCIAL  

Todo el material contenido en esta tesis está 

protegido por la Ley Federal del Derecho de 

Autor (LFDA) de los Estados Unidos 

Mexicanos (México).  

El uso de imágenes, fragmentos de videos, y 

demás material que sea objeto de protección 

de los derechos de autor, será exclusivamente 

para fines educativos e informativos y deberá 

citar la fuente donde la obtuvo mencionando el 

autor o autores. Cualquier uso distinto como el 

lucro, reproducción, edición o modificación, 

será perseguido y sancionado por el respectivo 

titular de los Derechos de Autor.  

 



Indice 

INTRODUCCTO~ -----------------------------------

I HISTORIA DE LAS TRANSMISIONES -----------------

II APLICACION Y CRITERIOS GENERALES DE DISEÑO 31 

III CALCULO DE TRACCION, DINAHICA Y C~NEHATI~A 35 
DEL VllBaCULO 

IV CALCULO DE ENGRANES --------------------------- 59 

V CALCULO DE LAS FLECHAS ------------------------ 79 

VI SELECCION DE RODAMIENTOS ---------------------- 111 

VII SELECCION DEL EMBRAGUE ------------------------ 139 

VIII LUBRICACION DE LA TRANSHISION ----------------- 152 

APENDICE 

CONCLUSIONES 

BIBLIOGRAFIA 



INTRODUCCION 

El presente trabajo de tesis se desarrolla d partir de el 

interés particular de los que lo elaboran. Este es parte de el 

proyecto terminal de la carrera de ingenieria mecánica en la 

Universidad La Salle, que consiste en el diseño y fabricación de un 

vehiculo de todo terreno Minibaja que se lleva a competir a los 

Estados Unidos de América en un evento del mismo nombre que 

organiza la Sociedad de Ingenieros Automotrices (SAE). 

El diseño comprende todos los componentes del vehiculo pero el 

más importante es la transmisión ya que al restringirse la 

capacidad del motor (Briggs Straton de B Hp.) para que todos los 

participantes compitan con las mismas oportunidades, el óptimo 

aprovechamiento de la potencia entregada por el motor es el factor 

más relevante de estos vehículos. 

En este trabajo de tesis se desarrolla el diseño de la 

transmisión de este vehículo tomándose como el primer paso en el 

diseño de todo el vehiculo partiéndose de las necesidades que este 

~mplica en cuanto a relaciones de reducción, velocidad final 

deseada, ángulo de pendiente que se desea superar, y en general los 

cálculos de tracción del vehículo. 

La transmi~ión desarrollada en esta tesis es inovativa para 

este tipo de vehiculos ya que usa engranes en su totalidad y cuenta 

con 4 cambios y embrague, lo usual en estos veh i.culos es usar 

transmisiones de cadena o bandas y convertidores µ,e par. 



Como se dijo la transmisión cuenta con 4 marchas hacia 

adel~nte y un embrague de plato seco, de actuación hidráulica lo 

cual· mejora su funcionamiento reduciendo posibles fallas como en 

los sistemas de varillaje y cables. 

La transmisión se compone por una caja de cambios que contiene 

engranes sincronizados sumergidos en aceite.Todos los engranes son 

helicoidales. 

La relación final se logra por dos flechas disminuyendo asi 

las dimensiones de la transmisión al usar engranes de menor 

diámetro, dando mayor altura libre al vehiculo. 

Las ventajas de esta transmisión sobre una convencional de 

convertidor de par son: 

El uso de engranes en su totalidad le da a la transmisión 

mucha mayor durabilidad y confiabilidad ya que al estar aislados de 

el medio exterior disminuye su deterioro por particulas externas. 

Se logra un cambio de la relación deseada para cada situación 

de manejo. 

Las pérdidas se reducen casi totalmente t2niCndosc solo 

pérdidas mecanicas en los engranes evitando la5 pérdidas por 

fricción que se generan en sistemas de bandas. 

Otra ventaja de esta transmisión respecto a la de convertidor 

de par es en la evaluación de diseño m!]c;lnico que dara mayor 

puntuación. 

Además de la aplicación de esta transmisión en la competencia 

mencionada permitirá a este tipo de vehículos aumentar su vida litil 

debido a la alt,1 durabilidad que brindan los engrane5. 



Asi con este trabajo de tesis se pretende desarrollar una 

transmisión.que brinde ventajas al vehiculo que la use sobre los 

demás vehiculos con•transmisión de convertidor de par y que además 

brinde una mejora que pueda ser adoptada en los próximos vehiculos 

que se construyan. 



CAPITULO I 
HISTORIA DE·LAS.TRÍINSMISIONES 

Prim0ros desarrollOs 

A principios de este siglo era dificil fabricar engranes que 

fueran silenciosos y durable$, especialmente para la relativamente 

alta velocidad que se experimenta en la práctica automotriz. Por 

otro lado, la necesidad de cambiar la relación de reducción en una 

transmisión engranada sin llevar al vehiculo a alto total requeria 

anular el movimiento relativo de los engranes en rotación y el 

acoplamiento de ellos con diferentes velocidades GUperficiales. 

F.!:>tos retos promovieron la iniciativa de lcis fabricantes 

automotrices para desarrollar una variedad de sistemas de 

transmision sin engranes, incluyendo la transmisión de la potencia 

de un eler:lento a otro por medio de friccion en lugar del 

desplazamiento positivo de los dientes engranados. 

5 



La ·transmisión de polea de fricción fue uno de los primeros 

intentos y como se puede ver en la f ígura. ConSis.te en dos discos de 

diferentes tamaños (A y B) en cada' lado del cigüeñal del motor 

correspondiendo con sus discos comple-mentarios (C y D) montados en 

una flecha auxiliar. 

Los discos conductores estaban comllnmente recubiertos con 

papel mientras los discos conducidos se recubrian con aluminio. Los 

discos conducidos se desplazaban axialmente sobre la flecha 

auxiliar hasta que los otros discos los conducieran. La reversa se 

logra~a utilizando una polea adicional (E) la cual podia ponerse en 

contacto con ambas poleas, conductora y conducida, de baja 

velocidad. 

El arreglo anterior transmit1a la potencia a las ruedas 

traseras directamente de la flecha de las poleas conducidas, por 

medio de cadenas y catarinas montadas en ambos lados de la flecha 

de salida. La flecha .auxiliar estaba dividida en dos partes entre 

los dos juegos de polci1S conducidas y las relaciones de reduccion 

eran identicas. No se contaba con diferencial en este veh1culo, 

pues la inevitable perdida por desplazamiento en los discos 

conductor y conducido, al igual que entre las rueda;, y los caminos 

de tierra, pcnaitian suficiente velocidad relativa entre las ruedas 

derecJ1a e izquierda. 

otro <Jrreglo similar en el cuill t,¡tmpoco se necesitaba 

diferencial se muestra en lci siguiente figura. La fl~cha motriz que 

carga laG poleas e, D y E se nav·1d axit1lmente paca acoplai· las 

poleas conducid.1s A y B. 



Las engranes rectos L se utilizaban para invertir el 

movimiento y así las dos catarinas giraban hacia la misma 

dirección. Las poleas o y e: proporcionaban movimiento hacia 

adelante en alta y baja velocidad mientras que la polea e se 

utilizaba para la reversa. 

La transmision por banda fue uno de los primeros tipos de 

transmisión automotriz, tambien llamada en inglés "Belt Change 

Gear" cuya prir:iera aplicación automotri: se le atribuye a Karl 

Benz. Consiste en un~ flecha de la salida del r:iotor que corre 

paralela a una flecha secundaria. comun~ente se utilizaban J poleas 

de diámetros distintos en lu flecha del motor, con sus 

correspondientes pares en la flecha secundaria. La polea más 

pequeña en la flecha del motor se conectaba a la polea más grande 

en la flecha secundaria por 1~edio de una banda de L'Uero floja. La 

siguiente polea mas pequeña del motor se conectaba de igual manera 

a la siguiente polea r.ias grande de la flecha secundaria y asi 

consecutiva~0nte. 



Poleas intermedias podian ser accionadas por el conductor para 

tensar cada banda. Asi tensando la polea mas pequeña resultaba el 

acoplamiento de la primera velocidad y asi con las demás. Las 

bandas actuaban como embrague además de ser parte integrante del 

mecanismo de cambios. En las descripciones de este tipo de 

transmisiones no existe nada acerca de un mecanismo de reversa lo 

que pudiera ser logrado con un par de engranes o una banda torcida. 

Transmisión de engranes 

La primera innovacion satisfactoria en una trasmisión 

específicamente enfocada a resolver algunas de las limitaciones del 

motor de gasolina fue la transmisión progresiva de deslizamiento de 

engranes patentada en 1891 por Emile Levassor, ingeniero de la 

compañia francesa Panhard & Levassor. Consistia en dos flechas 

paralelas montadas sobre baleros. La flecha primaria que estaba 

conectac!a al embrague tenia tres engranes. Otros tres engranes 

estaban montados en la flecha secundaria. Por medio de una leva 

conectada a un extremo de la flecha primari~, el conductor podia 

cambiar la posición axial de la flecha primilria y poner en contacto 

a los engranes en cuestion. 

l\ partir de la posición neutral, cada engrane debia ser 

acoplado en secuencia. Era imposible, por ejemplo, cambiar a 

tercera directamente desde neutral. Es por eso que el nombre con el 

que se conocia a esta transmisión era el de transmisión progresiva. 

Levassor dijo acerca de su transmision: 11 Es brutal, pero funciona 11 • 



Los principales problemas de esta transmisión eran el ruido, 

el desgaste y la innecesaria pérdida de potencia en la velocidad 

más alta. Un problema mayor de la transmisión de Levassor ~ra el 

crujir de los engranes cuando el conductor intentaba cambiar de un 

F.ngrane a otro. Debido a que la transmisión de la potencia se 

realizaba a través de un par de engranes todo el tiempo, el ruido 

y las ineficiencias asociadas con la transmisión de potencia a 

través de un par de engranes estaban siempre presentes. Esto se 

intensificaba con el uso de engranes de corte recto y las 

deficientes posibilidades de fabricar dientes de engranes en esa 

época. 

Una solución cor.iercialrnente viable al choque de los engranes 

en las transmisiones de dos eJes paralelos no fue encontrada hasta 

finales de la decada de los 20 1 s cuando Cadillac introdujo la 

transmision sin choque de Earl Thornpson llamada en ese tiempo en 

inglés "Synchrornesh transmission". 



Mejoras a algunas de las dificultades del diseño de Levassor 

fueron desarrolladas por Louis Renault. El dividió la flecha 

primaria en dos partes. La primera parte estaba conectada por medio 

de un embrague al motor, y se conoció como flecha de entrada. La 

segunda parte de la flecha primaria estaba conectada a las ruedas 

motrices, y se le llamó flecha de salida. En la velocidad más alta 

la potencia se transmitia directamente de la flecha de entrada a la 

de salida por m~dio de estrías. Debido a que en marcha directa no 

transmi tia por medio de engranes, eliminaba el ruido de los 

engranes, la ineficiencia y el dc5guste del diseño do Levassor, 

pero solo en tercera velocidad, Renault patentó la caja de engranes 

directa en 1899. 

A 

Además de la marcha directa la transmisión de Renault 

incorporó una forma ünica para car.ibiar los engranes. Todos los 

engranes estaban rigídamentc acoplados sus flechas. El 

:1.coplamiento de los engranes correspondientes era logrado acercando 



e:> aleja_ndo· :las·- f1~ch~s secundarias· de ·-1a· ·flecha Primaria. Esta 

transm'isión -~e volVió obsoleta a principios de este siglo. 

IJ)cluir una cuarta velocidad a la transmisión de Levassor 

.-_hubiera. producido una transmisión extremadamente larga, la cual 

además de ser dificil de montar en un automóvil, hubiera tenido 

altos niveles de ruido y una corta vida ya que las flechas tan 

largas se hubieran flexionado con las altas ?argas de los dientes, 

provocando mala alineación entre los engranes y rodamientos. 

Wilhelm Maybach de la Daimler Motor Company resolvió este 

problema colocando dos diferentes juegos de engranes en la misma 

flecha. Cada juego de engranes estaba estriado a la flecha, de 

hecho la flecha tenia una secc ion cuadrada y los centros de los 

engranes eran perforaciones cuadradas que se int~oducian en la 

flecha. Esto permitia que los engranes se deslizaran para 

acoplarlos con su correspondiente en la flecha secundaria. Esto 

permit1a que se pudiera seleccionar cualquier engrane desde la 

posición neutra~ lo que le dio el nombre de transmisión selectiva. 

iO 



Mayl:ia'ch. "aplició-- el principio selectivo en· una transmisión 

~ndi~~~t;~~<O-~:~.~~:~~~~-~·~;iap~·¡co:.,a una transmisión directa. 

"P~rye·~-:··:Úii~-i~ó .:·~n ·jUego de engranes planetarios de corte 

~ ~:~c_tO'/~c~~:~:~~~ri~~:?~ió,ri ."dir~cta a través de una cadena en 1897. Con 
·;,¿· 

e:~t:'!(-jj_~p-.!;e~._:·a·rre9lo _planetario, se loqraba marcha directa, baja 

v~·{~-~i~]~~ó~,; ~ r~J"~ersa. 

--o 

Esta fue la primera aplicación tal de los engranes 

planetarios, aunque Lanches ter habia incorporado engranes 

planetarios en autos experimentales desde 1895, pero no los aplicó 

cornarcialmente hasta 1900. 

La popularidad de las transmisiones planetaria~ al principio, 

fue debido a que eran mas ~.;ilenciosas que la;-; de engranes 

deslizantes. Esto se lograba en dos r.ianeras: la primera era que 

evitaba el choque de los engranes al cambiar y la segunda era que 

en una transmision pl~netaria lu curga se reparte en mas dientes 

11 



por. lo que es mas silenciosa. sin embargo existia todavia algo de 

ruido pues los dientes seguian siendo de corte recto. 

La dificultad para producir una transt¡tisión de ese tipo de 

tres velocidades, era la limitación técnica de ese tiempo. El motor 

tenia que estar engranado para aumentar la relación final de 

reducción lo que limitaba la velocidad tope. 

Para 1909, 24 modelos de autos de los 292 realizados en ese 

año usaron un sistema planetario de engranes. Para 1913 Ford era el 

único. En 1909, las transmision~s selectivas de tres velocidades 

estaban en el 61% de los modelos mientras que las ~electivas de 4 

estaban en el 17% de ellos. Por muchos años Ford fue el Unico 

partidario de las transmisiones planetarias en los Estados Unidos. 

El modelo "T" utilizó una transmisión planetaria hasta que el 

modelo fue descontinuado por Ford en 1927. 

El problema del embrague 

Al principio, el acoplamiento suave y confiable con un 

naterial de fricción y mecanismo de operación razonablemente 

durables eran las metas primordiales de diseño. El esfuerzo del 

pedal tenia que ser tolerable, aunque usualmente era grande para 

vencer las grandes fuerzas de los resortes necesarias para 

transmitir el torque de los motores cada vez más potentes. 

Los primeros embragues eran bandas que se expandian o se 

apretaban contra un tambor de metal por medio de un callar 

desli~ante. Diferian de los embragues modernos por ser normalmente 

desacoplados. Se descontinuaron rápidamente en 191~. 

12 



Por muchos· años se 'utilizó el embrague cónico en la mayoria de 

los autos y los camiones de los Estados Unidos. En este tipo de 

embragues se utilizaban conos de 15 grados de inclinación cubiertos 

originalmente con piel y posteriormente con asbestos. Corcho 

también fue usado a veces. 

Alrededor de 1910, se introdujo el embrague de múltiples 

discos secos y por 1915 el de un solo disco. 

El embrague cónico fue desplazado parcialmente par el embrague 

húmedo de múltiples discos. Este tenia discos de acero y bronce 

alternados entre si, Cada tercer disco estaba acoplado a la flecha 

de entrada mientras que los discos alternados estaban acoplados a 

la flecha de salida. 

Fueron desplazados después por los embragues de multidiscos 

~ecos al mejorar los materiales de fricción. El numero de discos 

disminuyó con el mejoramiento del coeficiente de fricción pero aün 

as! tenia demasiada inercia. Para principios de los años 30 1 s este 

tipo de embragues habian desaparecido por completo en los 

automóviles de cambios manuales. Las tranSmisiones automáticas 

modernas, sin embargo, hncen un amplio uso de los embragues de 

discos mültiples hümedos. 

El embrague de un solo disco apareció por primera vez en 1910. 

Gradualmente los méritos de este embrague se empezaron a conocer 

y para 1930, 81% de los autos de pasajeros estaban equipadof; con 

uno. 

13 



Al principio utilizaban discos ·metá.licos sin· recubrimientos de 

fricción pero poco a poco se --~mpez-~,r~~:.'a desarrollar asbestos y 

otros materiales de fricción. para . realizar los cambios más 

suavemente. 

Los descubrimientos acierca de- los--embragues entre 1915 y 1930 

continuaron reduciendo el esfuerzo para completar un cambio de 

velocidad. 

Localización de la caja de cambios 

Durante la primera década y media del siglo veinte los 

ingenieros debatían acerca de la mejor localización de la caja de 

transmisión. Algunos pensaban que esta de.heria ir en el eje trasero 

ya que menos ruido entraria en la cabina de pasajeros. Sin embargo, 

las desventajas de dicha localización incluian la transmisión 

directa de los golpes del camino sobre la caja de transmisión y la 

necesidad de varillaje largo para realizar los cambios. 

La localización en el eje trasero nunca fue popular 

alcanzando su máximo en el ai'lo de 1912 con 78 automóviles, o 21% 

del número total de los fabricados ese año. 

La localización central fue utilizada ampliamente en los 

primeros años, siendo que para 1910 se encontraba en 75% de todos 

los modelos. Entre las ventajas se lncluia la contribución al 

balance del peso del vehiculo y baleros menos cargados debido a la 

utilización de juntas universales antes de la transmisión. 



Pero 1914 fue el año en que cambió radicalmente la 

localización de las cajas de engranes. Ya se sabia entonces de las 

ventajas de tamaño y costo del acoplamiento de la caja de cambios 

al motor. Además eliminaba el material necesario para montar 

rodamientos flechas etc. La tendencia de entonces hacia la 

construcción unitaria daba paso a la construcción, sujeción y 

montura menos compleja de los embragues. 

Desde 1911, cuando la unidad de construcción Motor-transmisión 

se utilizaba ünicamente en 42 vehículos, duplicó sus seguidores en 

dos años y para 1921, 88% de los modelos estaban diseñados así. 

Autos de tracción delantera 

Mientras la mayoría de los ingenieros trabajaban con los 

problemas de conectar el motor a ruedas no dirigibles, algunos 

intrépidos tomaron el reto adicional de transrni tir la potencia a 

través de las ruedas frontales dirigidas. 

De hecho, desde un punto de vista general, llevar la tracción 

a las ruedas delanteras tenia mucho sentido para los pioneros 

automotrices. ¿ No todos los carruajes eran jalados por caballos?. 

También sabemos que el primer vehículo autopropulsado fue de 

tracción delantera. En 1769, Nicolas cugnot construjo un automóvil 

militar de tracción delantera. Su motor de vapor movia la única 

rueda delantera dirigida. 

Los pioneros en los autos de pasajeros de tra~ción delantera 

parecen ser los ingenieros de las compañ1a's Rian~ey y Latil en 

Francia y John Walter Christie en los Estados Unioos. Poco queda 

15 



escrito -de los autos de Latil y Riancey, aunque por lo menos se 

sabe que un Latil fue construido antes del cambio de siglo. Latil 

produjo camiones de tracción delantera por lo menos hasta 1920. 

Tracción en. las ruedas delanteras fue usada en un vehiculo turismo 

Spyker de 40 Hp; producido por los hermanos Spijker en Trrnpenburg, 

Holanda. Un prototipo 1903 Spiker es consi~erado como el primer 

vehiculo de tracción en las cuatro ruedas, utilizando un arreglo 

similar al 4X4 utilizado por las camionetas Pick up modernas. Fue 

también el primero en utilizar frenos en las cuatro ruedas. 

El crédito de llevar la tracción delantera a la comunidad 

automotriz se le ha dado generalmente a John Walter Christie. Su 

primer intento público de auto de tracción delancera, tenia un 

motor transversal montado directamente entre las ruedas delanteras. 

No tenia transmisión. En vez de ella, tenia conectadas a ambos 

lados del árbol cigtieñal dos flechas cortas unidas por medio de 

juntas universales comunes. Cada flecha contaba, además, con un 

embrague independiente a la salida del motor. La diferencia de 

velocidad de ambas ruedas al entrar en curvas, era generalmente 

imperceptible debido a que las llantas podian deslizarse sobre los 

caminos de tierra de ese entonces. Sin embargo, si el conductor 

necesitara maniobrabilidad extra, simplemente podia desembragar la 

flecha de adentro de la curva. 

Para mejorar la aceleración e incluir una reversa Walter 

Christie le añadió a su diseño una flecha secundaria que corria 

paralela al ciglleñal del motor, y tenia una velocidad angular de 

1/2 la velocidad del motor. 

16 



El ímpetu del trab~jo de Christie era su creencia de que la 

tracción trasera ejercia dem.:isiados esfuerzos sobre las ruedas 

delanteras, y era el reGponsable de muchas de las fallas de las 

ruedas de ese entonces. Como las ruedas traseras siempre empujaban 

hacia enfrente, Christie decía que tas ruedas delanteras estaban 

zujetas a fuerzas laterales excesivas al ser giradas. En el caso 

extremo, por ejemplo, si las ruedas delanteras eotuvieran giradas 

QQ grados el auto no se moveria. En cambio cuando las delanteras 

eran las tractoras, no existiria dicha fuerza, pensaba Christie. la 

principal dificultad de los modelos anteriores, era que las juntas 

universales de tipo gancho producen una variación periódica de la 

velociddd de salida a menos que las flechas qce conecta tengan el 

mismo ángulo, lo CUill para do.s ruedas delanteras dirigidas es 

imposible. 

sin embargo, las aplicacione~ de la tracción delantera y 

tracción en las cuatro ruedas en los camiones fueron mas 

satisfactorias. Aunque las dif icultJde~ mecanicas permanecieron, 

17 



las· velocidades eran mucho menores y los engranes y juntas podian 

fabricarse mucho más robustos. De hecho .1a velocidad de los 

camiones era alrededor de 20 mph. Este tipo de transporte tuvo 

mucha popularidad on la primera guerra mundial, para transporte de 

caballos y como ambulancias, ya que como no tenían ejes n.i 

mecanismos de transmisión en la parte trasera, los heridos y los 

caballos podian ser cargados con facilidad debido a que el piso de 

vehiculo podia estar muy cerca del suelo. 

Algunos fabricantes inventaron múltiples soluciones para 

mitigar el problema de la fluctuación de las velocidades en las 

ruedas delanteras. Un sistema por ejemplo, localizó la flecha del 

motor por encima del centro del eje delantero imaginario, y la 

reducción final se daba terminando la flecha, de transmisión con un 

piñón que se acoplaba con un engrane concéntrico a la masa de la 

rueda. 

Las primeras automáticas 

El desarrollo de las transmisiones de fricción fue paralelo a 

la invención y comercialización de la primera transmisión 

automática, construida por los hermanos Sturtcvant, de Doston 

Massachusetts en 1904. Los Sturtevant le hicieron gran número de 

modificaciones antes de que fuera descontinuada en 1908. 

Inicialmente, poseia embrague de pesos centrifugas de dos discos. 

Un embrague era usado para alta velocidad y el otro para baja. Los 

pesos centrifugas acoplaban los embragues en secuencia con el 
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aumento de l~s revoluciones del motor. cuando el embrague de alta 

estaba completamente acoplado, el de baja se desacoplaba con un 

embrague de un solo sentido. 

Una de las principales desventajas de la Sturtevant era la 

inestabilidad de mantener el engrane de alta en velocidades del 

vehiculo más bajas. Se hubiera desacoplado la transmisión por 

completo cuando el frenado con riotor mas se necesitarn. Una 

deficiencia rela.cionad<i er.J. la falta de rangos de velocidades 

traslapados entre las velocidades de alta y de baja. Cuando la 

transmisión cambiaba a alta automáticamente, pero al entrar el 

engrane de alta, este bajar1a la velo,i<ldd del motor produciendo 

una tendencia del embrague a desacoplarse de nuevo. 

Mientras los hermanos Sturtevant se ganaban la precedencic en 

~l desarrollo de la transmisión automotriz norteamericana, un par 

de europeos experimentaban también con cambios automáticos de 

velocidad pero utilizilndo diferentes conceptos. 
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En 1897 un inventor francés, Johabert L. H. Maugras, inventó 

un dispositivo de variación continua e infinita, basado en el 

principio de la división del torque. Un porcentaje del torque era 

transmitido a través de un arreglo de engranes fijo, mientras que 

el restante se transmitia a través de poleas friccionantes. Dos 

elementos de corona piñón estaban conectadof. a los dos partes de la 

transmisión, para combinar la potencia de ambos trenes. Las poleas 

de fricción cambiaban su relación con presión de aire con un servo 

sistema de aire, controlado variablemente por una válvula desde un 

gobernador que sensaba la velocidad del motor. El concepto de 

Maugras, sin embargo, era demasiado complicado, para la tecnologia 

de entonces, elevar el diseño a 11 hardware 11
• 

El segundo inventor francés Leander Megy, desarrolló una serie 

de trenes de engranez acoplados const<1.ntemente y que eran libres de 

girar en sus propias f1echaf';. F.mhr~ry11es individuales r)e fricción 

que giraban con las flechas eran acoplados y desacoplados por un 

mecanismo que era movido por el motor. El mecanismo de cambio 

estaba controlado automática1nente por un gobernador, o podia ser 

operado manualmente. Las unidades de Megy nunca fueron producidas 

en las cantidades que fueron las Sturtevant~ pero fue uno de los 

primeros arreglus de cambio automatice. 

El siguiente adelanto en las automáticas, fue el resultado de 

una apuesta de el Capitd.n F.W. Stanlcy, de que pod1a fabricar un 

automóvil de cambios autom~ticos que mejorara el desempeño de los 

Sturtevant en menos de seis meses. Aunque no fue completamente 

preciso, ya que termino el aparato en nueve meses aproximadamente, 
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la transmisión de Stanley tenia un mecanismo de control mejorado. 

Utilizaba un gobernador para controlar : e!' mecanismo de 

deslizamiento de los engranes y abrir. y ·cerrcir el embrague 

principal en el momento adecuado. 

La transmisión de Stanley probó ser muy cara y compleja para 

ser puesta en producción. 

Mientras los inventores continuaban desarrollando conceptos 

avanzados, muchos de los cuales pertenecen a la tecnologia moderna 

de cajas automáticas, la producción de engranes deslizantes también 

mejoró. Entre las innovaciones se encuentran preselectores, 

materiales para engranes mejorados, tratamientos tP.rmicos, diseño 

general y mejoras en el embrague. 

Transmisiones continuamente variables (CV'r) 

En aquellos tiempos se reconocia a la transmisión de fricción 

como el único modo priicticu para car.ü.Jiar de velocidad, en el que la 

variación de velocidad más alta a la raá~ baja era posible. Hasta 

los ingenieros automotrices de entonces reconocian que era más 

deseable tener un rango infinito de relaciones de re:lucción que una 

selección limitada de relaciones de engranes fijas 

Una forma de transmisión por b~nda como lo muestra la figura, 

ofrecia una selección infinita de relaciones. 
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Estos dispositivos utilizaban una banda de sección triangular 

que corría entre dos poleas de radio variable. En este arreglo 

únicamente la mitad de cada polea estaba fijo a la flecha. Las 

otras partes de cada polca eran libres para deslizarse a lo largo 

de la flecha ya que estaban estriadas a la misma. La distancia 

entre las mitades <letcrrninñba el diámetro al.cual l~ banda deberia 

correr. 

Sin embargo en los primeros dias de los automotores 1 las 

lirnitantes en los materiales hacian i~practicas las transmisiones 

por banda. El coeficiente de fricción de los materiales con que se 

fabricaban las bandas no eran l::aenos por lo que limitaba las 

fuerzas que pod1an transmitirse, y por lo mismo, la potencia de los 

vehiculos que estaban equipados as1. En uso diario, los cambios de 

humedad y temperatura hacian que las bandas se alargaran y 

contrajeran demnsiado, lo que hacia necesario que se tuvieran que 

ajustar frecuentemente. 
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Asi como la· tecnOlogia del corte de engranajes mejoró, las 

transmisiones engranadas se volvieron mas silenciosas y eficientes, 

negando las ventajas de la tracción por medio de bandas. Daimler 

Benz abandonó la tracción.por bandas en 1903, dejando al productor 

francés Fouillaron como ünico productor de vehiculos movidos por 

bandas. Para 1911, la tracción por bandas era prácticamente 

obsoleta para el uso automotriz. 

Tracción por fricción directa 

En 1909 se pensaba que la transmisión del disco de fricción, 

sin duda tenia un gran futuro ya que sobrepasaba todas las 

dificultades que implicaba el uso de engranes deslizantes o cambios 

de engranes planetarios. 

Las figuras siguientes son ejemplos de varios arreglos de 

tales transmisiones. 

23 



Mover el-disco conducido sobre la c8rá del disco conductor, 

cambiaba la relación desde la máxima reducción al centro del disco 

con.ductor hasta la minima reducción en la parte exterior del disco. 

La· reversa se lograba llevando el disco conducido del otro lado del 

centro del disco conductor. 

Pero en el arreglo anterior el torque es dividido en dos 

partes iguales ya que el disco conducido se conecta a dos catarinas 

por medio de una flecha rigida. En la figura sigui~nte se muestra 

un dispositivo divisor de torque, en el que se util~zan dos discos 

motrices y dos discos movidos. Aunque ambos discos conducidos giran 

&n la misma dirección, las flechas son independientes y giran 

descentradas una de la otra. 

El desgaste que era inherente a la operación, o el que el 

conductor forzaba al intentar poner la transmisión en neutral (el 

disco conducido al centro del disco conductor) tarde o temprano 

acababa por destruir el material friccionante. 

Sin embargo, gran número de fabricantes adoptar1:1n este tipo de 

transmisión, y mientras los procesos de fabricación de engranes 

mejoraban, esta fue la transmisión automotriz mas silenciosa y 

eficiente. Todos los trece modelos 1909 de los Estados Unidos 

tenían una transmisión de fricción de una u otra manera. 

Muchos otros tipos de transmisiones fueron experimentados en 

las primeras décadas de este siglo. Algunas punca p~saron la etapa 

de modelo a escala y otras se hicieron en produi:ción de corto 

tiempo. Todas ellas ampliaron el conocimiento de lo que era y lo 

que no era practico. Todas ellas intentaban dar tlexibilidad al 
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todavia limitado motor de gasolina. La mayoria además trataba de 

liberar al conductor de la onerosa tarea de cambiar engranes. 

Los intentos para desarrollar medios para cambiar los engranes 

automáticamente, coincidieron con el deseo de cambiar relaciones de 

engranes en respuesta directa a un cambio en las c:ondiciones del 

camino o a la demanda del conductor de mayor torque. 

El preselector 

Uno de los avances más importantes antes de 1920 fue la 

introducción de cambiadores de engranes preselectivos, Con estos 

dispositivos, el conductor movia una palanca en la posición 

correspondiente al engrane de velocidad que requeriria 

próximamente. Cuando el cambio en torque era ~ecesitado, el 

conductor saca ria el acelerador, apretaria el pedal del embrague u 

operaria algún otro dispositivo para llevar a cabo el cambio por 

medios ya fuera mecánicos, hidráulicos, eléctricos o neumáticos. 

La caja de engranes de preselector de Wilson es quizás la 

transmisión de este tipo mas conocida y de más larga vida. Fue 

diseñada por el Mayor W.G. Wilson, ingeniero responsable de los 

tanques en la primera guerra mundial. Esta transmisirln preselectiva 

utilizaba engranajes planetarios brindando cuatro velocidades hacia 

adelante y una reversa. Bandas de freno cargadas po~ resortes eran 

utilizadas para controlar los engranajes planetarios. 
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La operación de la transmisión de Wilson era completamente 

mecánica y está bien descrita en SAE Transactions de 1935 como 

sigue: 

Moviendo una palanca de cambios a través de un cuadrante 

de la columna de dirección, el conductor selecciona una 

flecha en lu caja. El caPbio de engrane no se lleva a 

cabo hasta que el pedal del c~brague es accionado y 

liberado utilizando el pie izquierdo. EEto causa que una 

barra de transporte oscile en contra de la carga de un 

resorte. El freno previamente en uso es asl soltado. 

Aunque la unidad de Wilson tiene sus origenes en 1898 y fue 

producida para ser usada en un automóvil Wilson-Pilcher, no iba a 

obtener popularidad ha8ta los a11os JO, cuando Armstr.rng-Siddeley la 

introdujo en 1929. 
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En 1917 la mayoria de las fábricas estaban investigando en 

sustitutos electromagnéticos e hidráulicos para la transmisión de 

engranes. Mientras con conceptos nuevos, se produc ian algunos 

imitadores, la transmisión de engranes continuaba mejorando. Las 

transmisiones eléctricas e hidráulicas, con castigos en el peso y 

en el precio, no podian competir. 

Dispositivos de arrancado 

Algunos inventores se enfocaron únicamente a la eliminación de 

la necesidad de ayuda del conductor durante el arrancado. Muchos 

dispositivos que permitieron al vehículo ir desde cero hasta la 

velocidad de un hombre caminando, con la primera velocidad fueron 

desarrollados. Un articulo de 1922 de la revista 11Automotive 

Industries" reportó que la compañia Flexo Orive Corporation habia 

inventado un dispositivo de arranque, que poc.lia ser instalado en la 

parte de atrás de una transmisión convencional, entre la 

transmisión y la flecha propulsora. Esta era básicamente un 

embrague centrifugo de discos húmedos, y solamente requeria una 

extensión de la flecha principal haciu afuera de la caja de 

transmisión. Además el conductor pod1a elegir entre utilizar o no 

el dispositivo. 

Empezando a finales de la década de los 20, los embragues 

automáticos aparecieron, generalmente en combinación con mecanismos 

de cambio preselectores o automáticos. Una de sus principales 

ventajas era que el torque se podia transmitir gradualmente 
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reduciendo el impacto de acoplamiento. 

Probablemente uno de los primeros embragues automáticos que se 

metió en una linea de producción automotriz fue desarrollada por 

National Automobile Gesellschaft, en Berlin derca de 1928. Este era 

un embrague centrifugo el cual tenia tres masas centrifugas en el 

plato de presión. cuando la fuerza centrifuga se incrementaba 

debido al aumento de la velocidad del motor, el soporte de estas 

masas se apretaba contra los otros platos de fricción haciendo que 

se embragara. 

En este tipo de embragues automáticos, la fuerza centrifuga de los 

contrapesos vencia gradualmente la presión de los resortes del 

embrague. 

Uno de los primeros diseños de la transmisión de engranaje 

constante fue el de W. A. Mccarrel a pricipios de los 20 's. La 

transmisión de engranajes helicoidales tenia collares que se 

cambiaban sobre embragues de bolas integramente formados a los 

lados de cada engrane. 
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Cuando un engrane no estaba transmitiendo la fuerza centrifuga 

aventaba las bolas hacia afuera de su carcaza y no transmitía pero 

cuando se pasaba el collarin sobre el embrague entonces transrnitia. 

Aunque las cajas de engranaje continuo eran mas silenciosas, 

su peso y costo no las dejaban competir. 

Sincronización 

Los modelos 1928 de Cadillac y La Salle fueron los primeros 

coches de producción en masa que ofrecieron una caja de cambios 

sincronizados. 

Estos automóviles utilizaban.una tecnología desarrollada por 

Earl Thompson que era comercialmente viable y se convirtió en 

modelo de las posteriores. Thompson que había sido compañero de 

cuarto de Rube Goldberg, se habia intrigado con los cambios sin 

choque desde que era un estudiante. El desarrolló un método para 

cambiar !:iincronizado, durante un cambio completo, por sí solo. 

Después de des.arrollar el dü~eño y el prototipo, se lo mostró a 

varios hombres de la industria, incluyendo a Walter P. Chrysler y 

su ingeniero Fred Zeder. No fue tomado en cuenta por ellos y otros 

porque Thompson no tenia datos acerca de durab il id ad. En ese tiempo 

Thompson mostró su tecnologla a Lawrence Fisher gerente general de 

Cadillac. Cadillac compro la tecnología de Thompson en 1924 y 

retuvo al inventor como consultor. En 1928 Thompson fue hecho 

Asistente Jefe de ingenieros en Cadillac. 

Los cambios sincronizados fueron adaptados a las transmisiones 
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de engranaje continuo y al 

velocidades altas. No fue 

pr incip:Í.o soi"amente en las dos 

hasta 1960 cuando se incluyó 

sincronización a la primera y reversa. 

La transmisión sincronizada era como una transmisión en la que 

los engranes de la flecha principal eran acoplados por medio de 

estriados, o embragues positivos. En vez de que los engranes 

estuvieran montados con estriados a la flecha, éstos eran libres de 

rodar sobre bujes de bronce. Se añadió un embrague de fricción 

cónico de bronce que era parte del engrane a acoplar. La parte 

hembra del embrague cónico formaba parte del collar de 

deslizamiento. El movimiento del collar en cdntra del engrane a ser 

acoplado ponia en contacto ambas partes, hembra y macho, al igual 

que en un embrague cónico. La fricción entre las superficies 

cónicas igualaba la velocidad del engrane y de la flecha. cuando la 

sincronización de la velocidad se llevaba a cabo, los miembros 

estriados eran puestos en contacto y así se conectaba la flecha con 

el engrane. 
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CAPITULO II 

APLICACION Y CRITERIOS GENERALES DE DISEÑO 

Aplicación ~o la Transmisión 

El presente trabajo tiene como finalidad realizar los trabajos 

~e diseño y cálculo para desarrollar una transmisión de engranes, 

la cual será utilizada en un vehículo prototipo. 

El desempeño del vehiculo en las pruebas en las que ha de ser 

sometido, depende de los sistemas que lo conforman. Es decir de la 

transmisión, el motor, la dirección, los frenos etc. ademas de 

otros factores generales como pueden ser el peso, el tamaño y la 

aerodinámica. 

Los trabajos de diseño de cada uno de los diferentes sistemas 

de un vehiculo no se deben analizar aisladamente, ya que aunque a 

primera vista parezcan ser independientes t lenen grandes 

interrelaciones unos con otros. E!; cierto también que u5unlmentc el 

rliseño de cada uno de estos sistemas se realiza por -separado ya que 

la solución de todos los problemas normales de trabdjo se volveria 

muy compleja. Es por eso que cuando se ha de iniciar el diseño de 

un vehiculo se debe plantear un modelo de vehiculo y definir 

ciertos parámetros. Estos parámetros les llamaremos criterios 

generales y son acerca de magnitudes y especificaciones. 
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Modelo de Vehículo 

Es importante determinar el tipo de vehiculo que se pretende 

fabricar además del uso que se le va a dar, ya que eso determinará 

las Velocidades, el torque, la adaptabilidad del motor, el tipo de 

carroceria, neumaticos, etc. 

El tipo de vehiculo que utilizará la transmisión que 

fundamenta el presente trabajo será un automóvil tubular monoplaza 

de campo traviesa de cuatro ruedas para ser utilizado por un 

entusiasta no profesional de fin de semana. 

Como el vehiculo es para ser adquirido por una persona 

entusiasta no profesional debe ser un vehiculo tipo familiar 

divertido y fácil de conducir, seguro, gran traficabilidad y 

dirigibilidad, fácil de transportar, debe ser capaz da circular en 

caminos de tierra, piedras, lodo, arena, pendientes pronunciadas y 

en completa ausencia de ellos. 

Criterios Generales y Parám.atros de Diseño 

Uno de los primeros parámetros que hay que definir es la 

velocidad tope del vehiculo. Debido a que el auto debe ser 

divertido pero seguro hemos elegido un rango de ve~ocidades en el 

que la velocidad tope no sea mayor a 60 Km/h asegurando la 

integridad fisica del conductor, y no menor a 40 Km/h para que sea 

divertido de conducir. 

Debido a que debe ser de fácil transportación y de gran 
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dirigibilidad las dimensiones máximas serán: l.Sm de ancho total 

incluyendo llantas, 2.0 m de largo total incluyendo llantas. 

Por experiencia sabemos que un vehiculo que utilice para su 

estructura tubo de acero de 1 pulg. con un minimo de o. 083 pulg. de 

espesor de pared como lo indican las normas SAE, con las 

dimensiones anteriores, llantas con rines de aluminio, armado con 

todos sus aditamentos incluyendo motor y transmisión, pesa 

aproximadamente 180 Kg. La única carga que ha de soportar es el 

peso del propio conductor el cual se estima en 70 kg. con los datos 

anteriores determinamos el peso de diseño del vehículo incluyendo 

conductor, el cual es igual a 250 kg. 

Basándonos en datos experimentales sabemos que un vehiculo que 

pretenda ir a la velocidad antes mencionada pesando un cuarto de 

tonelada utilizará un motor de 8 Hp aproximadamente. con el fin de 

simplificar la tarea de adquisición y adaptación del motor a todo 

el conjunto, utilizaremos un motor Briggs & stratton de a Hp. 

Se utilizarán llantas para terracería tamaño R-10 con di.:imctro 

exterior de 22 pulg. y 11 pulg. de ancho. 

La transmisión que se va a diseñar es una transmisión estilndar 

de engranes cilindricos con cuatro velocidades hacia adelante (sin 

reversa) acoplada al motor mediante un embrague de fricción, 

compuesta de dos árboles principales y sincronizadores para cada 

velocidad. Esta transmisión no tendrá diferencial debido a que el 

automóvil está destinado a caminar en arenas y en caminos lodosos. 

En vez de éste la relación final s~rá obtenida utilizando 

engranajes cilindricos acoplados rígidamente a la fl.echa tractora. 
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El efecto- del diferencial dU'rant~ .las vue_lt-a_s, ·a~e: reemplazará con 

un mecanismo estabilizador en la susp,e1~'sl.ón~ ~~"11titiendo al auto 

virar sin dificultad. 



CAPITULO 111 

CALCULO DE TRACCION, DINAMICA Y CINEHATICA DEL VEHICULO 

Determinación de los Momentos de Impulsión Aplicados a las Ruedas 

Motrices 

El par motor que es desarrollado por el motor del automóvil ha 

de ser transmitido a las ruedas motrices mediante lo que comúnmente 

se denomina transmisión. Siendo la frecuencia de rotación de las 

ruedas motrices considerablemente menor que la del árbol cigüeñal 

del motor, el par aplicado a las ruedas motrices es mayor que el 

par desarrollado por el motor. 

En adelante el par motor aplicado a las ruedas motrices lo 

denominaremos momento de impulsión M¡~ que esta definido por la 

siguiente ecuación: 

La expresión itr se denomina relacion total de reducción y el 

rendimiento mee.~nico de la transmisión esta dado por '1tr• 

El motor Briggs & Stratton que será utilizado, tiene un 

regulador de frecuencia de rotación, y es por eso que para juzgar 

cómo y porqué causas varia el par motor se analizarán las 

caracteristicas de operación y regulación del motor. 

Al trabajar en vacío el motor desarrolla el máximo número de 

revoluciones nvnc, pero al surgir una carga externa aumenta la 
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alimentación de combustible a los cilindros aumentando el par motor 

y la potencia efectiva al mismo tiempo que la frecuencia de 

rotación disminuye, 

La potencia máxima reglamentada que el motor desarrolla con 

el gobernador se denominará Nn mientras que la potencia efectiva 

alcanza su valor rnaxirno en NeM~· A la potencia Nn le corresponde 

el par motor nominal (calculado) Mn y la frecuencia de rotación 

nominal (calculada) "n· La diferencia nvac - nn depende del grado 

de irregularidad del gobernador. 

En la siguiente tabla están graficadas la potencia efectiva Ne 

y el par motor ~11 como curvas inclinadas, para un motor a gasolina 

en condición de mariposa completamente abierta (W.O.T.). 

El aumento de las resistencias exteriores acarrea el motor a 

trabajar en sobrecarga y se acompaña de una disminución de la 

frecuencia de rotación del árbol cigueñal. 
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El funcionamiento del motor durante las sobrecargas transcurre 

sin la participación del gobernador por lo cual los sectores de la 

curva a la izquierda del punto Nn serán llqmados de sobrecargas, 

durante las cuales el par motor Mm aumenta, primetamente, debido 

principalmente a que al disminuir la frecuencia de rotación se 

mejora el llenado de los cilindros con meicla inflamable, lo que 

permitirá satisfacer la demanda de torque. Al alcanzar la 

frecuencia de rotación el valor n0 el par motor alcanza su máximo 

valor. En lo sucesivo al disminuir la frecuencia de rotación 

disminuye también el par motor a causa del empeoramiento de las 

condiciones de combustión. Por otro lado la curva de potencia 

efectiva desciende constantemente a medida que disminuye la 

frecuencia de rotación. 

Los sectores de la gráfica colocados a ~a izquierda del punto 

n0 en donde el par motor tiene su máximo valor se deben considerar 

inaptos para el trabajo ya que la marcha del motor es inestable y 
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con una sobrecarga adicional puede calarse. Es por eao que a medida 

que aumenta la carga durante la marcha de un automóvil y disminuyen 

las revoluciones del motor es preciso que al llegar al punto de 

máximo torque se cambie a un engrane de relación mayor con la cual 

aumentarán las revoluciones del motor y el torque, lo que evitará 

que el motor se apague. 

Es posible que en algunos momentos de operación, las 

resistencias externas no sean suficientes para mantener al motor 

cargado con plenitud, trabajando este en el régim~n de velocidad 

nominal. En estos casos es racional la disminución da la frecuencia 

de rotación del árbol cigüei\al embragando en la transmisión un 

escalón más elevado para conservar la velocidad de marcha 

requerida. 

Este es el primer parámetro de diseño que utilizaremos para el 

cálculo de la transmisión, es decir, que las relaciones de 

reducción se deben determinar de tal manera que las relaciones 

entre ellas no exceda la relación: 

Las caracteristicas de gobernación o de regulación, son 

elaboradas en función de la frecuencia de rotación, no son cómodas 

para operar ya que las ramas de regulación de las curvas están 

dispuestas en un sector muy pequeño del eje de las abcisas lo que 

dificulta el análisis de la carga del motor. 
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En nuestro caso particular, el vehiculo será impulsado por un 

motor Briggs & stratton de 8 Hp el cual estará gobernado a 4000 

rpm, con máximo par motor a 2400 rpm, por lo que la máxima relación 

entre los cambios de velocidades de la tran~misión será: 

nn = 4000 =l. 66 
n 0 2400 

se debe notar que mientras aumenta la frecuencia de rotación 

nominal nn la relación entre velocidades será mayor lo que hace que 

los cambios sean más espaciados. 

Estos problemas no se presentan en el diseño de una 

transmisión para un vehiculo similar que utilice convertidor de 

par, ya que éstos convertidores a medida que diGminuyen las 

revoluciones del motor van aumentando paulatinamente el torque lo 

que proporciona una marcha más estable. La desventaja de los 

anteriores consiste en que la eficiencia disminuye hasta el o.so, 

mientras que en una transmisión por engranajes puede tenerse hasta 

0.99. 

Una de las características propias del motor que afectan las 

cualidades dinámicas del vehiculo es el aumento del par motor a 

medida que disminuye la frecuencia de rotación durante las 

sobrecargas, ya que esto eleva la adaptación del motor al trabajo 

en régimen variable de carga. 
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La relación: 

se denomina coeficiente de reserva del par motor y la relación-: 

coeficiente de adaptación del motor según el par motor. 

$ste coeficiente de adaptación en los motores para gasolina, 

fluctóa usualmente entre 1.08 y 1.15 mientras que para el motor en 

cuestión ea de K~=l.74/l.61=1.0807. 

El segundo factor que influye en el momento de impulsión es la 

relación de velocidades de transmisión lo cual será tratado más 

adelante en la dinamica de tracción del automóvil. 

El último factor que determina el momento de impulsión es el 

rendimiento mecánico de la transmisión 1'ltr· su valor depende del 

número de pares de engranajes que se encuentren engranados, el tipo 

de engranajes y el método de su acoplamiento, el tipo la 

estructura y la cantidad de apoyos en que giran las flechas, la 

cantidad y tipo de los retenes o estoperos, la cantidad, viscosidad 

y al nivel de aceite que se ornplea, la velocidad periférica de los 

engranajes entre otros factores. 

Parte de las pérdidas depende del valor de los pares 

transmitidos mientras que parte de las pérdidas restantes dependen 

de la velocidad de rotación de las piezas de.transmisión que a una 
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velocidad .prefijada y. a tina :·temperatura estable. dél aceite 

conservan aProximadame~t.a._un v~{º;;:·~~~-~·~;ant~- i~dé~eridiéntemente de 

que trab8je.: e.o~·. c~~ga'· -~ .e~·;·.;~~~i~:~'..:·~~.- ·.;:~~-~:1'. 
Es . po~ e~~ qÚe\el •. ~endi~i.:i~fo'.~e l'i ti~~sml~idrr se· di vide 

; ':- ~ .:~~?: __ ,~:>;' ~-:~~~:;·.-K\-.:-·" -~;:;::: ~,;::~~ 

1'I ~;::Ti ~;~,,~~;fr ;· 
en: 

donde·11vacc es el r~ndimiento· que_ tiene· que Ver c~on las pérdidas con 

la marcha en vacío y '1car tiene- en cuenta las· pérdidas durante la 

transmisión de carga. 

Como supusimos anteriormente las pérdidas en la marcha en 

vacio son constantes asi que se podrán definir como 1 menos la 

relación entre el par de resistencia reducido al árbol primario M...ac 

entre el par motor nominal del motor Mm. 

M M 
1'1vac=l- ~ac=l-~ Mn 

m m 

La letra Xi ~ es el factor que determina qué parte del par 

motor nominal compone el par M
11
ac' Los valores de ~ varian entre 

0.03 y o.os si el aceite está suficientemente caliente. Por lo 

tanto las pérdidas por marcha en vacio serán para nuestro caso: 

1 0.04 (4lbpie) =l- 0.16 
'l'lvac= - M M 

111 m 

En esta última ecuación el valor del rendimiento mecánica en 

vacio varia de acuerdo a la variación del par aplicado a la 

transmisión del motor 1 obteniendo su maxirno valor cuando el par es 
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máximo. 

1l =l- O.l6lbJ?ie=0 . 988 
vac l4lbpie 

Pero el:. valor_ será mínimo cuando el par motor sea 11 -lb pie 

,, =l- O .16lbJ?ie =O. 984 
vac lllbpie 

Es importante anotar que durante la operación del motor, el 

par motor tendrá el valor minimo de 11 lb pie. 
l 

La p;1rte complementaria de las pérdidas que tienen lugar en la 

transmisión son aproximadamente proporcionales a la carga actuante. 

Entre éstas, las pérdidas en el acoplamiento de los engranajes 

ocupan un lugar principal y es por eso que el valor de '1car puede 

calcularse con suficiente aproximación por la fórmula: 

En la fórmula anterior están separados el rendimiento en los 

pares de engranes cilindricos 11 1 y el rendimiento de los pares 

cónicos ya que generalmente los engranajes cónicos tienen más 

pérdidas que los rectos, y los numeras n1 

y n2 son el número de pares de engranes correspondientes. 

Los valores de ry 1 y 112 son constantes, y en la actualidad 

estos toman los valores de ~ 1 =0.985 a 0.99 y ry 2 =0,975 a 0.98. 

La transmisión en cuestion tiene dos árboles con engranajes 

cónicos, lo que nos da un par cónico y el acoplamiento al motor y 
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al tren final· de transmisión serán por engranajes rectos lo que nos 

da d0s· pa~~S .de engranes rectos. Para calcular el valor de la 

eficiencia·· de .la transmisión debida al trabajo con 
. ,; ~ , ~:. --

carga 

u t il iz i. remos los valores máximos para las dos constantes: 

'11car=O. 99 2XO. 98 1 =0. 96 

Multiplicando este valor por el de las pérdidas en vacio 

tenemos la eficiencia total de la transmisión: 

11tr=O. 988XO. 96=0 •. 948 

Es importante señalar la diferencia que existe entre el 

momento de impulsión en marcha estable y en marcha inestable, ya 

sea acelerada o retardada. 

El cálculo del valor del momento de impulsión durante la marcha 

inestable debe realizarse teniendo en cuenta los momentos de 

inercia de las piezas que intervienen on lo transmisión del giro 

del cigüeñal a los órganos motrices incluyendo a ambos. Durante la 

rotación retardada del cigüeñal como consecuencia del momento de 

inercia de las piezas motrices, el par motor transmitido del motor 

al embrague tiene en este caso valor negativo. Cuanto mayor es el 

retardo angular del cigüeñal tanto mas consi~erable es la magnitud 

del momento de inercia, y si el acoplamiento de la flecha primaria 

de la transmisión con el motor se real izara a través de un 

acoplamiento rigido, la magnitud de éste podría crecer 

ilimitadamente lo que provocaria roturas y deformaciones 

inadmisibles en las piezas del motor y la transmisión. Es por esta 
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razón que en los automóviles este acoplamiento es mediante un 

embrague de fricción. Para una transmisión fiable del par motor el 

momento de fricción calculado del embrague, ea decir el momento con 

el cual el embrague resbala se debe tomar con cierto margen en 

relación con el. par motor máximo. La relación de los momentos 

anteriores se denomina factor de seguridad del embrague y se 

tratará en el capitulo Cálculo del Embrague. 

Escribamos entonces la ecuación del balance de tracción 

tomando en cuenta la fuerza de resistencia a la rodadura de las 

ruedas. motrices y la conducidas P1 , las fuerzas de resistencia 

debidas a la inercia Pª, la resistencia debida a la pendiente que 

ser! la componente del peso del vehiculo G en el eje vertical, la 

resistencia del viento Pw y la resistencia debida a un remolque 

P,_,. 

donde P,
9 

es la fuerza tangencial de impulsión y y el ángulo de la 

pendiente. 

Calcularemos ahora cada uno de estos parámetros. 

La fuerza tangencial de impulsión se calcula dividiendo el 

momento de impulsión entre el radio de rodadura del neumático. 

El valor máximo aceptable de la fuerza tangencial de impulsión para 

un vehiculo no depende Unicamente de la cualidades del motor y 

transmisión, sino también de la adherencia de los neumáticos con el 

camino. No debe permitirse que el valor de la fuerza tangencial de 

impulsión según el motor Pta sobrepase el valor de la fuerza 
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tangencial de tracción segün las condiciones de adherencia con el 

camino P,. Este Ultimo valor se determina con la siguiente fórmula 

que es similar a la que se utiliza en mecánica para calcular la 

fuerza de fricción entre dos superficies. 

Pw es la fuerza normal del camino sobre las ruedas motrices y ' es 

el coeficiente de adherencia en los neumáticos, el cual depende de 

las condiciones del camino (ver Apéndice) . 

La fuerza de resistencia a la rodadura de las llantas 

impulsoras y conducidas es proporcional a la carga que aprieta las 

ruedas al camino. La relacion de la fuerza Pt a dicha carga se 

denomina coeficiente de resistencia a la rodadura y se obtiene, 

experimentalmente dependiendo de las condiciones del terreno y de 

los neumáticos. Estos coeficientes se pueden encontrar en el 

apéndice. El valor de la ~uerza P, se calcula mediante la siguiente 

fórmula y será rnáxi~o cuando el valor de y sea cero y mínimo para 

el valor de pendiente máximo que en caso de nuestro particular será 

de 45•. 

Pt=fGCosy 

Pero como el valor de la resistencia debida a la subida 

también depende del angulo de inclinación, se acostumbra utilizar 

una sola variable para las dos resistencias para simplificar el 

cálculo: Resistencia de rodadura y resistencia de ascenso P, 
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(Resistenci8 del. 'ca~lnó); Esta 'v~rlá'i>ie se• c~lcú1a' utÚizándo la 
siguient~ f~rmu{a: ' ,; J,' ~}.. . . 

. ·~-=·~I::···::1"~!~é~~ti~~~a~~~~I- ~~ .. ·· · 
- De la fón;u:í~ ~nterÍ.or ~~ de~uc~ ~l có~Úcie~te de resistencia 

del.camino ú y es igual a: 

11' = ( fCosy +Seny) 

El peso estimado del automóvil en cuestión será de 250 Kg por 

lo que.la resistencia del camino para la máxima pendiente a vencer 

será: 

P~=250Kg(0.05Cos45+Sen45)=185kg 

Se debe aclarar que el valor es muy al to debido a que la 

inclinación es muy pronunciada. Mientras menos inclinación deba 

superar el vehiculo, la resistencia debida a la subida disminuye 

pero la resistencia a la rodadura aumenta. Cuando la pendiente es 

cero el valor de la resistencia debida al camino e~ entonces: 

P7 =250Kg(0.05Cos0)=12.5Kg 

Las fuerzas de resistencia debidas a inercia se pueden reducir 

a una resultante que llamaremos Pª que es directamente proporcional 

a la inercia del vehículo, dependiendo también de un coeficiente 

que toma en cuenta las masas giratorias 6
91

r, y se calcula con la 

siguiente expresión: 
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El coeficiente que toma en cuenta las masas giratorias refleja la 

influencia que se ejerce en el proceso de la marcha irregular de 

avance del vehiculo por sus masas giratorias y su valor depende de 

la magnitud de los momentos de inercia de las masas giratorias 

(tales como el volante, el árbol cigüeñal, los engranajes y árboles 

de la transmisión y las ruedas} 1 de la relación de reducción y del 

rendimiento de la transmisión, del peso del vehiculo y del radio de 

rodadura de las ruedas. De las piezas giratorias juegan el papel 

más importante el volante del motor y las ruedas. Las piezas 

giratorias restantes pueden no tenerse en cuenta sin incurrir en 

errores graves. 

La determinación precisa del coeficiente 6gir es muy complicada 

y es por esta razón que usualmente se lleva a cabo por la via 

experimental. Para cálculos aproximados en la teoria de los 

automóviles se utiliza la siguiente fórmula empirica: 

El primer termino de la fórmula toma t!n cuenta la influencia de las 

ruedas y las piezas de la transmisión directamente ligadas a ellas 

mientras que el segundo término toma en cuenta las piezas 

giratorias del motor y las piezas restantes de la transmisión. 

Es importante notar la influencia que ejerce sobre el valor 

del coeficiente la relación de reduccion y·u que su valor en la 
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fórmulá ·sE!;'."eleva al cuadrado. Mientras menor es el número de marcha 

mayor será el valor del coeficiente. 

El coeficiente crece considerablemente al aumentar las medidas 

de los neumáticos utilizados ya que los momentos de inercia de los 

mismos aumenta. Este criterio se debe tomar en cuenta en la 

selección de los neumáticos ya que los valores de la aceleración 

dependerán directamente del valor de 691 r como lo veremos en la 

siguiente sección. 

La teoria no permite el cálculo completo de la resistencia. del 

viento. (Pw) debido al desprendimiento de la capa limite del cuerpo 

sumergido, es por eso que no existe una teoría satisfactoria para 

determinar las fuerzas sobre un cuerpo cualquiera sumergido en una 

corriente a un número de Reynolds arbitrario. Normalmente se 

utiliza la experimentación para tratar esos flujos externos. 

Existen miles de trabajos experimentales acerca de flujos externos, 

pero no es el propósito del presente trabajo dar una amplia 

descripción de los mismos, sino que para el cálculo de la 

resistencia del viento ejercida sobre el automotor utilizaremos una 

de las fórmulas empiricas desarrolladas. No obstante daremos una 

breve descripción de la teoria de cálculo. 

cuando un cuerpo de forma arbitraria se sumerge en una 

corriente de fluido dada, el fluido ejercerá sobro ól fuerzas y 

momentos. La fuerza sobre el cuerpo en dirección del eje paralelo 

a la corriente se llama resistencia y el momento alrededor de este 

eje se llama momento de balanceo. La segunda componente es la que 

normalmente equilibra al peso, cuando se trata de objetos voladores 
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pero en el caso de los automóviles deportivos, es la que los 

mantiene adheridos al pavimento, se denomina sustentación y es 

perpendicular a la resistencia. su momento se denomina guiñada. La 

fuerza ejercida en el eje restante se denomina fuerza lateral y no 

proporciona pérdida ni ganancia y su momento se denomina de 

cabeceo. 

Si el cuerpo sumergido es simétrico respecto del plano formado 

por los ejes de la resistencia y la sustentación, los momentos de 

la guiñada y el balanceo desaparecen asi corno la fuerza lateral. 

Pero si el cuerpo es ademas simétrico respecto de los ejes de la 

resistencia y la fuerza lateral, el cálculo se simplifica a la 

resistencia, Debido a que el vehiculo a calcular r10 tiene formas 

aerodinámicas podemos considerar que cumple con la Ultima 

condición. 

La resistencia Pw tiene principalmente dos componentes: la 

fricción y la diferencia de presiones entre la parte frontal (altas 

presio11es) y la parte posterior donde la corriente esta desprendida 
1 

(bajas presiones) . La resistencia de fricción e~ muy reducida 

cuando el espesor del cuerpo en la dirección de la resistencia es 

cero, como se considera el caso del automóvil de n11estro caso. 

La resistencia da pre::>ión depende del a.rea fruntal F, de las 

propiedades aerodinamicas que se evaluan con base en un coeficiente 

de aerodiné.mico kw y de la velocidad del vchiculo v. La fórmula que 

expresa lo anterior es la siguiente: 
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k..,FV2 

P==-­
w 13 

_donde la velocidad está dada en Km/hr y la fuerza en Kgf. Los 

valores del coe.ficiente k,. varian en amplios limites desde o. 05 a 

0.06 para camiones hasta 0.015 a 0.02 para autos. En nuestro caso 

utilizaremos el valor O. 06 ya que el vehículo casi no tiene 

propiedades aerodinámicas. El área frontal es i.11 m por 0.70 m lo 

que nos da 0.77 m2. La velocidad maxima a desarrollar es 60 km/hr 

por lo que la resistencia del viento será: 

P = (0.06) (0.77m2
) (60km/hr) 2 =l 2 . 79 kg 

w 13 

Con esto podemos escribir el balance de tracción final para el 

automóvil sin remolque: 

- G ptg-P'!'+oGIR- a+ pw g 

Aceleración del Automóvil 

Por la naturaleza de su trabajo 1 los autbmóviles deben cambiar 

permanentemente la velocidad, por lo que la cualidad dinámica más 

importante de 1 automóvil es su capacidad de aceleración. Las 

variables que caracterizan la capacidad de aceleración son: 

l) el valor de las aceleraciones a del automóvil en el proceso 

50 



de aceleración. 

2) la durabilidad de la aceleración t
111
c, es decir, el tiempo 

qµrante el cual la velocidad del automóvil aumenta. 

3) la distancia de aceleración sac' que recorre el automóvil 

al acelerarse. 

Observando el anterior balance de tracción se puede notar que 

Ptg-Pw es la fuerza de tracción necesaria para vencer todas las 

resistencias exteriores al movimiento del automóvil excepto la 

fuerza del viento. Como se ve, es proporcional al peso del 

vehiculo, por lo cual la relación: 

ptg-Pw 

G 

caracteriza la reserva de la fuerza de tracción que recae por 

unidad de peso del automóvil y se utiliza como indicador de sus 

cualidades dinámicas. La relación anterior se llama factor dinámico 

y se denomina con ln letra D. Al igual que en la fuerza tangencial 

de tracción, se debe tomar en cuenta la ~dherencia de los 

neumáticos. El factor dinámico de adherencia o, será el maximo 

valor que deberá tornar el factor dinámico O y se calcula con la 

siguiente ecuación: 

P'fl-PW 
D=--

<P G 

En el cálculo de la fuerza P, la fuerza normal que el camino 

ejerce sobre las ruedas es igual al peso G multiplicado por un 
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factor.de carga de las ruedas traseras Ar que tiene en cuenta la 

repartición del peso sabre estas ruedas. 

Teniendo en consideración que nuestro proyecta es de tracción 

trasera y que la mayor parte del peso se encuentra repartido en la 

parte trasera debido a la colocación del motor y la transmisión, y 

como el vehiculo generalmente debe arrancar en un plano inclinado 

consideramos ).r::zQ. 9 ¡ además de que bajas velocidades la 

resistencia del viento es despreciable, tenemos: 

Dc¡i=q>A.r=(0.7) (0.9) =0.63 

A lo largo del análisis teórico del proceso de aceleración del 

automóvil no tom~remos en cuenta el tiempo inicial durante el que 

transcurre la nivelación de velocidades angulares del cigüeñal del 

~?ter y el árbol primario de la transmisión mientras resbala el 

embrague, ya que es comparativamente menor y no ejerce una 

influencia sustancial en el tiempo total de la aceleración. 

Además el ami.lisis se debe llevar a cabo en condición de 

mariposa completamente abierta, se supone que el conductor 

acoplando el embrague aprieta instantáneamente el acelerador hasta 

el tope. 

con esta suposición las aceleraciones del automóvil serán las 

mayores, y su valor se determina con la fórmula si9uiente: 

De la fórmula anterior se deduce que la aceleración depende de 
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dos.cósas: el exceso de f8ct6r dinámico D-E y del coefiCiente que 

toma. en cuenta las masas giratorias. Esto quiere decir que con el 

dUmento del factor dinámico la aceleración crece, y con el aumento 

del_ coeficiente que toma en cuenta las masas giratorias disminuye. 

cuanto menor sea el número de marcha tanto mayor es el valor del 

exceso de factor dinámico pero al mismo tiempo el coeficiente ó91 r 

crece de modo proporcional al cuadrado de la relación de 

transmisión. _En algunos casos los valores de las aceleraciones del 

aUtomóvil con la primera marcha pueden resultar ser menores que con 

la segunda a causa del brusco aumento del coeficiente 69 ;r• 

Cálculo de tracción del automóvil 

Las condiciones en las que el vehiculo ~a de trabajar son muy 

diversas incluyendo pendientes pronunciadas, caminos lodosos, 

arenosos, pedregosos y ausencia de ellos. Esto determina las altas 

axigencias de traf icabi 1 idad y sus cual id ad es dinamicas y de 

tracción. 

Una de las tarea~; funUument<.J.lcs del calculo Lle la traccion es 

~ • .=i elección de la potencia del motor para el automóvil que se 

)royecta. La por.encia del motor debe ser suficiente para asegurar 

la marcha a velocidad mdxiMrt en ld:=-; condiciones prefijadas del 

camino. Pero como sucede en el caso p,1rticular de E>~~te trabajo que 

el valor de la potencia del r:iotor e!; un parcimetro de dise1io que no 

se puede modificar, obtenckcmos la velocidad rnaxima con un peso y 

un coeficiente reducido de las resistencias del camino prefijados. 
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. . ' -
Li;l fórmul!i para .d.etermi.ñar e~e ~alar es _1a· siguiente: 

La potencia sera dada en Hp, G y P, en Kg y la velocidad en Km/hr. 

El c0efic.i0nte 'P )_~ calcularemos para una pendiente de J' y para un 

coefiq_iente de resistencia a la rodadura de o. 05 que se lee de 

tablas (ver apéndice). Esto se determina d~ esa manera ya que en 

los camlnos que ha de transitar el coeficiente de rodaduril es 

máximo y los caminos son inclinados generalmente. 

Para las condiciones prefijadas del camino, obtenemos el 

coeficiente de resistencia del ca~ino: 

1:P=fcosy+Seny=0.05Cos3+Sen3~0.l02 

La potencia del motor son B lip, que conver.:imos a 5965.6 

watts, y a 608.11 Kg rn/s por tener congruencia de unidades (ver 

apéndice para tablas de conversión) . 

v , = Nn TJ_~ = _ (_§_Q§ _:Jj__(_g · 9 4 S_L_ = s 4 . 2 Km/h 
max 'f(_;-1p

1
_. (O,] 02) (250) +12, 79 

Este cálculo quiere decir que la velocidad maxima que puede 

desarrollar el vehiculo con lar; condicione~; anterírres es de 54.2 

Km/h, la cual cumple con nuestras expectativas y pasa a ser un 

nuevo parámetro de diseño. 

Para l.:i. clcccíon de las velocidades del automovíl 

deterrnínarcrno:·; primeramente la rel.ición Je reducción de la 
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transmisión principal. Si en la marcha directa el automóvil debe 

desarrollar la velocidad máxima la relación de reducción se calcula 

simplemente dividiendo la maxima velocidad angular del motor entre 

la velocidad angular requerida en las ruedas traseras determinada 

por la velocidad máxima del vehiculo. 

io= 0.377rrnn= 0.377 (0.279) (4000) =7 . 76 
vmáx 54. 2 

En los automóviles de elevada traficabilidad la relación de 

reducción de la transmisión principal se establece un 10 a 20\ 

mayor que en los modelos basicos de empleo general para aur..entar el 

valor del factor dinámico. Por estas consideraciones resulta 

racional la elevación de las relaciones de reducción en el diseño 

de esta transmisión, y por lo tanto i
0 

= (7.76) (1.2) = 9.31. 

Durante los cálculos de traccion so debe determinar el valor 

maximo del factor dinaníco ron lñ primera velocidad, es decir con 

la relacion I7lj,s n1 tl"I. Este se obtiene partiendo de las 

posibilidades de adherencia de1 automovil. Para utilizar plenamente 

las cualidades de adherencia del automóvil, el factor dinámico 

máximo debe ser igual al factor dinár.iico de adherencia 0 41 que como 

ya lo calculamos sabemos que es O.Gl. 

seguidamente determinaremos la relación de reducción del 

primer escalón de la caja de cambios de r~lacion. Partiendo de la 

condición de obtener el valor máxirao del factor dinámico del 

automóvil calculamos: 
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(L2}(0.63) (250) (0.279) 
(1.74) (9.312) (0.948) 

La estructura de la serie de velocidades se elige partiendo 

del Objetivo de asegurar la máxima intensidad de aceleración. Con 

este propósito, las relaciones de reducción deben ser calculadds de 

tal forma que la aceleración con cada marcha comience con las 

mismas velocidades angulares del motor y termine en las mismas 

frecuencias. La observacion de esta regla da la posibilidad de 

utilizar la misma potencia media del motor para todas las 

aceleraciones. 

otra caracteristica de la estructura de cambios es que la 

frecuencia de rotación con la que comienza una velocidad sea igual 

a la frecuencia con la que termina la marcha anterior., por lo que 

la razón entre las relaciones se calcula múdiante la siguiente 

frogresión geométrica: 

en donde z es el nlimero de velocidades e ic2 la relación superior. 

En el caso particular cuando la relación superior es directa: 
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q'=z-1.¡r;;.=3{3:43 =1. 508 

En _realidad al cambiar las velocidades / el rnov imiento del 

automóvil transcurre por inercia durante cierto tiempo y la 

velocidad del vehiculo disminuye. cuanto mayor es la velocidad 

mayor es esta reducción por ello al corregir definitivamente las 

relaciones de reducción se recomienda apartarse un poco del cálculo 

con la progresión geométrica y disminuir la correlación entre las 

relaciones de reducción a medida que se pasa a las marchas 

superiores. Así tenemos que q 1=1. 53, q2=1. 50 y q1=1. 49. 

l 2 3 4 

i 3. 4 3 2.24 l. 49 l. o 

i JJ. 8 20.8 13 .9 9. 3 

Cálculo Cinemático 

Mediante el cálculo de tracción obtuvimos laE relaciones de 

reducción 

automóvil. 

para obtener l~s velocidades requeridas por el 

La distribución de la relacion de reducción de la transmisión 

en cada ~no de sus ~lementos depende del esquema cinemático de la 

transmisión y de los mec~nismos de reducción que se utilizan. Con 

el propósito de redticir las cargas c11 las piezas de transmisión es 
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racional la elevación de las relaciones de reducción de los 

eleméntos ··firiales-. Esto se hace con 91 fin de evitar fallas por 

desgaste-y f~tiga en los elementos finos de.la transmisión. 

La relación de reducción de la transmisión principal del 

automóvil_ es igual a la relación total de la transmisión al 

"trabajar con la velocidad Uirecta. Usualmente si se utiliza la 

relación de reducción de 1 en la cuarta velocidad la relación total 

requerida se obtiene utilizando un par de engranes cónicos o 

hipoide. Después de establecer la distribución de la relación de 

reducción total de la transmisión, al establecer los valores 

definitivos de las razones de reducción en los escalones de las 

diferentes velocidades de la caja de cambios, se debe elegir el 

número de dientes de los engranes de la caja. 
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Cálculo Cinemático 

CAPITULO IV 

CALCULO DE ENGRANES 

Mediante el cálculo de tracción obtuvimos las relaciones de 

reducción para obtener las Velocidades requeridas por el 

automóvil. 

La distribución de la relación de reducción de la transmisión 

en cada uno de sus elementos depende del esquema cinemático de la 

transmisión y de los mecanismos de reducción que se utilizan. Con 

el propósito de reducir las cargas en las piezas de transmisión es 

racional la elevación de las relaciones de reducción de los 

elementos finales. Esto se hace con el fin de evitar fallas por 

desgast• y fatiga en los elemento~ dclicndos tle la transmisión. 

La relación de reducción de 1n transmisión principal del 

automóvil es igual a la relación total de la transmisión al 

trabajar con la velocidad directa. Si se utiliza la relación de 

reducción de 1: 1 en la cuarta velocidad, usualmente la relación 

total requerida se obtiene uti1 izando un par de engranes cónicos o 

hipoide. En el caso de este diseño ~a relación final será dada 

mediante dos pares de engranes cil1ndricos. 

Después de establecer lo distribuciun de 1<1 relación de 

reducción total de la transmisión, al establecE::r los valores 

definitivos de las razones de reducción en los escalones de las 

diferentes velocidüdcs de la caja de cambios, se debe elegir el 

59 



número de dientes de los engranes de la caja. 

Debido a que las medidas de los cortadores de engranes que se 

encuentran a nuestra disposición inmediata se encuentran en sistema 

inglés de unidades todo el cálculo de los engranes se realizará en 

este mismo sistema. (Ver apéndice para cambio de sistema de 

unidades) • 

Las especificaciones de diseño de la caja de cambios exigen 

tener dos árboles de engranajes. En este tipo de transmisiones 

(como se ve en la figura), la suma del número de dientes de todos 

los pares de engranajes debe ser constante,, siempre que se tenga 

paso diametral igual en todos los engranes. E5to c5, que para una 

distancia entre centros dada, la suma de los dientes del piñón y el 

engrane para la primera velocidad sea igual al de la segunda y las 

otras. 

La distancia entre centros se elige partiendo de las 

condiciones geornótricas ele las dcmas piezas de la transmisión, como 

ser los dicimetros de las flechas, sincronizadores y 

elementos finales de transmisión. En este caso lo que determina esa 

distancia es el diámetro de los sincronizadores que se han elegido 

para ser utilizados, el cual es J.5 pulgadas tomando en cuenta el 

espacio necesario para el varillaje. Como la flecha a la salida es 

de 3/4 de pulgada la distancia m1nima Bntre centros que debemos 

tener es 2.125 pulg., pero es racion~l tener un margen de espacio 

entre los mecanismos por lo tanto escogeremos 2.J pulg. 

El nú.mero de la suma de dientes de los engranajes se determina 

a partir de la fórmula: 
I· 
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~,,=2APd 

donde A es ).a_ dista.ncia entre centros y Pd es el paso diametral. 

Utilizaremos engranajes helicoidales para reducir el ruido y 

aumentar la vida útil de las piezas, aunque tendremos que utilizar 

baleros cónicos para soportar la carga axial. Cuando se utilizan 

este tipo de engranajes se debe sustituir ei paso diametral por el 

paso diametral normal PdN en la última fórmula. 

El paso diametral significa el número de clientes que tiene un 

engrane por unidad de diámetro de paso del nismo. El concepto de 

paso diametral normal es similar pero tomando en cuenta que al 

inclinar los dientes un c"lngulo qi, cabrán más dientes en el mismo 

diámetro de paso y es por eso que el paso diametral normal está 

afectado por el ángulo de inclinación de los dientes como se ve en 

la siguiente fórmula: 

Pd PdN=-- =Pd(Seqi) 
Cosq> 

Calcularemos entonces el número ele la suma de dientes de los 

juegos de engranes de nuestra caia de cambios utilizando Pd=lO, ya 

que la experiencia nos indica que es un tamaño de dier.te adecuado. 

Asi mismo daremos 15' de inclinación Je los dientes. 

Pd 10 Pd =--=---- =10. 35 
N Cosq> Cosl 5 º 
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~z=2APdN.;2 (2. 3) (lO .35)=47. 6 

cómo. el : numero .. - de. dientes cteb·e .·-ser· .. ~n·: :::.·~·~~e~o _entero, 

aj~s-t_are~~-~ l~ di~taru~la A par:~ 47_ ci:Í·~.-~te-.~~ 

A= .••.. :Ez = 4 7 · =2. 27pUlg 
2PdN 2 (10, 35) 

Para obt;ener lo_s._ riúmeros de dientes de los .piñones 'y- los 

engranes se utilizan ·1as siguientes fórmulas: 

En las ecuaciones anteriores ir es la relación de reducción de cada 

una de las velocidades de la caja de cambios. 

Cuando los valores de los numoros de dientes del piñon y 

engrane no sean números enteros, los valores se aproximan de tal 

11anera que la relación quede lo ;nás parecido.posibl~ a la deseada, 

y la distancia entre centros no se modificará. 

Para la primera velocidad tenemos relacion de reducción ig1:1a1 

a 3.43 por lo que: 

47 zr,= 1+3 .43 =l0.60:::11dientes 
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·:·'-~_..:...:,·_i'~ 
-.,., 

con lo· q~e .1a ']l\~leva·:.·reiá;;ftz.m -cie-~r-edüCCión- es J.21 en vez de J.43. 

U1;-iii~and~'·:~~·: rela~lón"d~ 2.24 obtendremos los valores para la 

segunda ,velocidad:' 

Zv2 = 47 =14. 50::::14dientes 
1+2.24 

Ze2 =47 2 ' 24 =32. 49 ::::33dientes 
1+2.24 

con lo que la relación aumenta a 2. 35. 

De igual forma para tercera y cuarta con sus relaciones 

respectivas; 

47 
ZP3 = =1B.87::::19dientes 

1+1.49 

Ze3 =47 1 · 49 =2B.12"'2Bdientes 
1+1.49 

ZP4 =_!2_=23. S:e23dientes 
1+1 
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ze4= _j2_ =23. 5 ~24dientes 
l+l . . 

En la tabla siguiente están las nuevas relaciones y los 

números de dientes de los pares de engranes para cada velocidad. 

la 2a Ja 4a 

i ..... ;~ J.27 2. 35 l. 47 l. 04 

i 30.41 21.85 13. 67 9. 71 

Piñón 11 14 19 23 

Engrane 36 33 28 24 

A partir de estos valores y sabiendo que todos los engranes 

son de paso diametral 10 y tienen un ángulo de hélice de 15 grados, 

podemos obtener los valores de los diamctros exterior, de paso y de 

raiz. 

El diámetro de paso se obtiene dividiendo el nU~ero de dientes 

entre el paso diametral normal (10/cos 15 ~ 10.J5). Los diámetros 

exterior y rle raiz se calculan a partir de éste sumandole el valor 

del adenclum y rc.standole el valor del dcdcndurn respectiva.mente. 

El valor del adendum y el dedendurn, que sumados constituyen la 

altura total del diente, son funcion line~l del paso diametral y 

son valores constantes indepcndicnter.icntc del númeru de dientes. La 

altura total del diente es 2.2:)/Pd, correspondiéndole 1.25/Pd al 

adendurn y l/Pll al c\e:dendum. 

Ahora calcllldrno;, estos v<ilorp;, para todos los engranes y los 



escribimos en la tabla siguiente. 

z lld 14d 19d 23d 24d 28d 33d 36d 

º--· 1.31 1.6 2.08 2. 47 2.56 2.95 3. 43 3. 72 

º- 1.06 l. 35 l. 83 2.22 2.31 2.51 3 .18 3 .47 

º-· 0.86 1.15 l.63 2.02 2.11 2.50 2. 98 3.27 

Cálculo do los engranes de la caja de cambios 

Esta parte del capitulo tiene como finalidüd obtener los 

espesores de los engranes de la transmisión partiendo de un paso 

diametral definido pero teniendo la opción de! ser modificado ya que 

es tarea del diseñador optimizar los recursos para obtener los 

resultados deseados. 

En ausencia de fricción y considerando al diente como una viga 

en cantilever podemos observar que el esfuerzo es máximo cuando un 

diente soporta toda la carga en su extremo superior o punta. Sin 

embargo, si los dientes son geornetricamente exactos, en la 

transmisión de la fuerza o potencia, participa otro diente cuando 

la parte superior del primero esta en contdcto. Por lo tanto 

durante la transmisión, el punto de aplicación dt:! la fuerza se 

desplaza al centro del diente aproximadamente. Esta fuerza se 

descompone en dos: una fuerza normal que• cruza el centro del 

engrane, que produce un esfuerzo de compresion uniforme sobre 

cualquier sección del diente, y una componente tangente al circulo 
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de paso (F5 ), que produce un esfuerzo flector en el diente. Este 

último esfuerzo produce flexión en un lado del diente y compresión 

en el otro lado. El primero se resta del esfuerzo de compresión 

uniforme produciendo un esfuerzo neto menor en ese punto, mientras 

que el segundo se suma al esfuerzo de compresión uniforme 

obteniéndose un asfuerzo mayor en ese punto. Pero como el esfuerzo 

uniforme de compresión es pequeño comparado con el esfuerzo de 

flexión, su efecto sobre la resistencia del diente se suele omitir 

en los cálculos. 

La fuerza F
5 

actuando sobre el diente con un brazo de palanca 

determinado produce un momento flector. Igualando éste al módulo de 

sección del diente multiplicado por el esfuerzo maximo de trabajo 

del materiales, Wilfred Lewis en 189J obtuvo una ecuación para el 

cálculo de los engranes en función del llamado factor de forma de 

Lewis Y que depende de la forma que tenga el diente. La ecuación de 

Lewis que se encuentra escrita abajo tiene en cuenta además el paso 

diametral Pd que en el caso de ser engranes helicoidales será PdN, 

y el ancho del diente b. 
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F = sbY 
5 Pd 

Puesto que hay un ángulo entrante en los fondos de los dientes 

donde el perfil se une a la parte inferior de los mismos, existe 

alli una concentración de esfuerzos, fenómeno que no se tiene en 

cuenta en la ecuación original de Lewis. Corno la carga que actúa 

sobre el diente se aplica intermitentemente es de esperar que si 

~xist.e alguna falla ésta será por fatiga, y es por eso que se 

utiliza el esfuerzo máximo permisible a la fatiga. 

Utilizando un coeficiente de reducción de resistencia K,, la 

ecuación de Lewis se convierte en: 

Buckingham enuncia que si se supone que la carga actUa en la 

punta del diente, esto es tan previsor que no es necesario 

coeficiente alguno de reducción de resistencia K1 , cuando se elige 

e1 valor de y para la carga aplicada cerca de la parte central del 

diente, debe ser incluido K1 • 

El valor de Kt debe estar entre los limites de 1.4 a 2 para 

esas condiciones. 

Cuando los dos engranajes son del mismo mati¿rial el diente del 

piñón es el más débil. 

En general el esfuerzo de cálculo se elige de acuerdo a la 

experiencia, y la elección depende en parte del grado de 

67 



Concorda.nc:~~-:etj~re_ el, análisis de_ esfuerzos y los hechos reales, y 

de ··~a:.: c_~r\dición.---.-de _Ca;ga admitida o supuesta. Generalmente se 
.. -,_ _, ,. »",, 

'utiliza ··:et limite. de fatiga como esfuerzo de cálculo, el cual 

~~-~:r~e~p-~fl~e ·-·~ la máxima carga previsible, o sea a la llamada carga 

dinámica. ~uckingham propone que para obtener el vnlor del limite 

a la fatiga s" sea la tercera parte del limite máximo su que se 

puede conseguir en tablas para diferentes materiales en sus estados 

más comerciales (ver apéndice). 

Para determinar el esfuerzo de trabajo es importante 

determinar el material a ser utilizado. Para tallar engranes se 

utilizan materiales de todas clases. El hierro gris y el acero 

forjado son los más económicos pero deben ser empleados Unicamente 

cuando sea adaptable a las circunstancias, debido a que su 

resistencia al desgaste es baja. El acero moldeado debe ser 

sometido a recocido para evitar una deformación excesiva. Los 

aceros moldeados como los forjados deben ser tratado;'; para aumentar 

sus propiedades mecanicas. El temple en aceite se utiliza con mayor 

frecuencia que en agua debido a que no es t.an enérgi~o como en agua 

y da lugar a menor deformación. También debido a la menor 

deformación se prefieren ]05 aceros de aleación cuando los dientes 

han de ser tratados termicamentc. naturalmente se puede tratar la 

masa de material en bruto antes de cortar los dientes, teniendo en 

cuenta que a determinada dureza se vuelve complicado el maquinado. 

Cuando el tratamiento de toda la masa no produce superficies 

suficientemente duras para resistir la resistencia a la fatiga de 

superficie, es necesario efectuar un tratamiento tCrmico especial 
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~orno lo es el cianurado para- los aceros de contenido medio de 

·Carbono. Hasta cierto punto, mientras IDás alto es 'el contenido de 

parbono mayor será el endurecimiento superficial. Se dice hasta 

cierto punto debido a que la solución de carbono en hierro se 

satura ·aproximadamente al 4 % , y en adelante se vuelve poroso y 

frágil debido a la formación de grafito. 

Los engranajes de automóvil, que no están sometidos a trabajo 

continuo con plena potencia, fueron antiguamente templados en toda 

su masa. La adición de la cianuración redujo significativamente las 

averias por desgaste. La vida de los dientes cementados mejora con 

la profundidad de la capa superficial, quizás hasta mm de 

espesor. Una regln practica para el c5pesor de la corteza es 0.1 de 

la altura total del diente. Las aleaciones adecuadas para la 

cementación son: 5120, 4118, 8620, 0720, 4720, 4620, 4320 y 4820. 

Utilizaremos acero aleado 8620 cementado pues datos 

experimentales mostraron que dientes de este material cementados 

hasta 0.89 mm funciono 75000 hrs. sin picarse y si se rectifican 

los dientes previamente funcionaria 1?0000 hrs sin aver1~s. 

El estado del acero que se utilizara es 8620 cementado SOQT 

300, lo que significa tratamiento térmico simple en agua y revenido 

a Joo·F. y su resi.stenci,-:, míl.xima eB !'u"" 188000 lb/in2 por lo que el 

limite a la fatiga es s
0

-= 62000 lb/in? (ver upóndice). 

Con el fin de obtener uniformidad en la manufactura de las 

piezas y aprovechando que no existe gran diferencia en los 

espesores de los engranajes de las diferentes velocidades 

elegiremos un solo espesor para todos los engranes. Este espesor 
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será el der. engrane más débil. 

,-cOnlO, 10 mencionarnos anteriormente, en dos engranes del mismo 

máterial el más débil es el piñón, y es en base a este que se 

rea11Za, e1 cá1cu10 de ias car9as. 

Para ·esto se admite que la pieza con menor sY es la más débil. 

El valor de esfuerzo de resistencia a la fatiga es igual para todos 

los engranes por lo que el valor de Y es el que definirá cuál es el 

más débil ya que el valor de Y aumcmta con el correspondiente 

aumento en el número de dientes. Entonces tenemos quo el piñón más 

débil es el de la primera velocidad es decir el de 11 dientes. 

La carga transmitida es la fuerza tangencial Ft media en los 

dientes y se obtiene por la potencia o por el momento torsional 

aplicado. Aunque la fuerza aplicada varia algo cuando el punto de 

aplicación se desplaza desde la parte superior hasta el fondo del 

diente, en el proyecto se utiliza la fuerza nominal actuante en la 

circunferencia primitiva. Entonces se calcula: 

F =33000 Hp 
t vm 

donde Vm es la velocidad en la circunferencia primitiva la cual se 

calcula con la velocidad angular en rpn y la distancia en metros, 

obteniendo la respuesta en libras. 

Entonces la velocidñd en la circunferencia primitiva depende 
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de el diámetro de paso del engrane el cual es la relación entre el 

número de dientes (11) y el paso diametral normal (10.35). Por lo 

tanto el diámetro de paso es 1. 06 pulg. y la velocidad en la 

circunferencia de paso es: 

Vm=n ( 1 • 06 ) 4000 =1110. 02 p~e 
12 min 

y la carga tangencial es: 

Fc=33000 B =237. 83lb 
1110. 02 

Debido a que los perfiles de los dientes no son evolventes 

perfectas y que la separación entre los dientes no es rigurosamente 

exacta, que además el árbol y sus soportes se deforman bajo carga 

y que una carga deforma lo::> diente::> aunque inicialmente sean 

perfectos, la ley de engrane no se cumple rigurosamente y es 

inevitable que se produzcan aceleraciones localP..s. El engrane 

conductor se retarda y las velocidades del engrane conducido 

aumentan, siendo lo probable que cese el movimiento momentáneamente 

el contacto entre los dientes. Luego las fuerzas actuantes vuelven 

a poner los dientes en contacto con un impacto que origina una 

carga dinámica considerablemente mayor que la carga transmitida. A 

alta velocidad el fenómeno cambia, el tierdpo de engrane es tan 

corto que no hay mas que un máximo de carga, cualquiera que sea la 

exactitud inicial de los dientes. Buckingham señala que la carga 

'' dinámica se aproxima asintóticamente desde arribn un valor. del 
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dob.le .·de - la fue-rza transmitida, es decir, cuando la velocidad 

aumenta· ia. carga dinámica pasa por el máximo y luego decrece con 

velocidad creciente, debido a que el punto se alcanza cuando no ha 

transcurrido el tiempo suficiente para que los dientes en contacto 

se separen lo mismo que para velocidades menores. 

Para engranes helicoidales la carga dinamica es menor y la 

ecuación de Buckingham para estos dientes es: 

O. 05 Vm(Ft+CbCos 2 q>) Cosq> 
Fd=Ft+~~~~~~~~~~~~~ 

O. OSV111+ (Ft+CbCos 2 q>) 112 

donde C es la dili.stancia entre centros y b el ancho de la cara. 

Pero como para obtener la carga dinámica es necesario conocer 

el ancho de cara b que es una incógnita todavia, sP. utiliza una b 

propuesta que debe estar dentro de los rangos aceptables. Se puede 

tomar como correcta esta aproximación ya que la misma ecuación de 

auckingharn es aproximada y en ella el efecto de esta variable es 

minimo. La deducción anterior nos lleva a plantear una metodologia 

de calculo para facilitar la tarea de proponer un ancho de cara b 

para calcular la carga dinamica. Los pasos a seguir serán: 

l. Calcular la carga dinamica como si fueran P.ngranes rectos 

2. Calcular b con la fórmula de Lewis utilizando el valor de 

carga dina~ica calculado en l. 

J. Calcular la carga dinámica para engranes helicoidales 

utilizando el valor de b calculado en 2. 

4. Calcular b con la fórmula de Lewis utilizando el valor de 

carga dinamica calculado en 1. 
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Hay. que. hacer. lá aclaráción de utilizar ·al paso· diametral _en 
•, ·.--- .c.--:-··,;:- ';o 

~ y_ el paso_:_diamE!tra·~ nqrm~,l en .4-~ 

Calculadb asi usaremos·,b;,,0,5 pu_l_g._ 

,:F ~2 37, 8 3~0 .bs Ú110::02l (237. ai~ú. 21H~ .5JCos215J cosl5 
' d_ _. 0.05(1110.02)+(237.83+(2.27) (O.S)Cos215) 112 

Teniendo el valor del factor dinámico lo sustituimos en la 

ecuación de Lewis, utilizando Y=0.276 para 14 dientes con la carga 

concentrada en la punta y K,nl. 48 ya que dP.be estar entre 1. 2 y 1. 7 

para carga en la punta, obtenemos el valor real de b: 

b= FdPctt/(t= (418.33) (10.35) (1.48) =0, 374pu1g 
sY (62000) (O. 276) 

cálculo do engranes de la relación final 

La relación final de la transmisión será dada utilizando dos 

pares de engranajes rectos. Esta relación es de 9. Jl: 1 de lo 

calculado en calculo de tracción. 

A reserva de confirmarlo en el Capitulo de cal~ulo de flechas 

se sabe por experiencia que las flechas que soportan los engranajes 

de la relación final, no serán de diámetro más pequeño de 3/4 in. 

Lo anterior sirve para determinar el menor número de dientes que 

puede tener el piñón. 

Utilizando engranajes helicoidales de 15º de Pd= lo, tenemos 
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que par~• 1cigrarcun-~ éspa'cio ?libr:~_ de •o; 25 pulg. entre el diámetro 

i-aiz y ; .. ~1 ~~~~~ri~ ~;~~a~_f.j~.·~i~c~~~- ;~~: diámetro de paso debe ser: 
. --·,···': - ... ,,,. _;·· .. _,,, - -- -

p¡,:,oj~1zi-·:~=]~.75+0. 50) + ;
0 

=l. 45pulg 

Para obtener el número minimo de dientes que ha de tener el 

piñón se multiplica el diámetro de paso por el paso diametral 

normal: 

Z= (Dpaso) (PdN) = (1. 45) (10. 35) =15d. 

Si utilizamos un par de engranajes para obtener la relación 

final, el piñón tendria 15 dientes y el engrane 140 dientes y un 

diámetro exterior de 13.77 pulg. lo que excede los limites 

racionales de diseño, ya que el peso y tamaño del engrane, carcaza, 

rodamientos y aceites, además del costo de fabricación hacen 

prohibitiva su utilización. 

La utilización entonces de dos relaciones de reducción resulta 

ser la solución mas viable. Para lograr obtener el menor tamaño de 

engranes posible, se divide la relación fin~l de reducción en dos 

partes iguales de la siguiente manera: 

Calculando entonces el numero de dientes de los engranes 

~~nemes 45.7 d ~ 46 d, lo que ya es aceptable, y tendremos dos 

pares de engranajes iguales de 15 y 46 dientes. 
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En. ia s~guieñte ·tabla están contenidos los valoÍ'es calculados 

de los diámetros de los engranes. 

z 15 d 46 d 

º··· 1.69 4.69 

D l. 44 4.44 

D l. 24 4.24 

La distancia entre los centros de las flechas se calcula 

sumando la mitad de los diámetros de paso, asi 

C= DpP + Dpg = 1. 44 + 4. 44 =2 . 94pulg 
2 2 2 2 

El siguiente paso es calcular el ancho de la cara de los 

engranes. Este cálculo se debe hacer por separado para las dos 

relaciones ya que mientras más aumenta el torque, el ancho de la 

cara debe ser mayor para evitar el cascado prematuro de las 

superficies de los dientes. Esto SP. deduce de la teoria de 

Buckingham, en la que la carga dinámica se reduce al aumentar la 

velocidad, por lo que la carga dinámica mayor se tendrá en la mayor 

reducción de velocidad, o sea en la Ultima ~elación. 

En ambas reducciones se tomaran los datos embragando la 

primera velocidad de la caja de cambios, por las mismas 

consideraciones que en el párrafo anterior. 
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Debido a que el torque es mayor en los elementos finales de 

reducción, éstos dBben ser más resistentes que los primarios. Esta 

condición se cumple al elevar las dimensiones de las piezas o 

f".ejorando las earacteristicas de los materiales utilizados. En 

nuestro caso elegimos utilizar un material más re~istente que el 

que se utilizó para los engranes de la caja de cambios. Emplearemos 

acero al carbono aleación 9620 SOQT 300 cementado que tiene un 

esfuerzo máximo a la fatiga de sn== 94, 000 lb/ in2. 

La velocidad angular que entrega la caja de cambios en la 

primera velocidad se calcula dividiendo la velocidad angular máxima 

·~.el árbol cigüeñal entre la relación de reducción y tenemos: 

n= 4 000rpm=1223.24rpm 
3.27 

con esta velocidad calcularnos la velocidad lineal en el circulo de 

paso y la carga tangencial: 

Vm=nDn=n ( 1 · 06 ) (1223. 24) =339. 45 p~e 
12 rnin 

Ft=33000 Hp= 33 000 (B) =777. 70lb 
Vm 339. 45 

Utilizando la metodologia planteada para P.l cálculo de 

engranes helicoidales en el inciso anterior, calculamos la carga 

dinámica y el ancho de la cara b para engranes rectos, tomando en 
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cuenta el :valoI" :del fa.c.tor'•de·_forma Y de ~a tabla en el: apéndice 

para·- carga' tomá\}a :en ·~Ía punta:f util~zando entor¡.::es para 1<1 el 

valor _·de .1:;4. 
,:'.( 

F. d.·.·._:_-.·.·-·.-~.·_. ___ ._6_ º .. O+Vj_m~_t_~6Cl0+339.4··- 5 (777._ • 7Ó) '=1217 .6Blb 
' r~cto~-··;600•: ·-·--: 600 

b .. :.. FdPdkt_ (1217 .68) (10) (1.40) =O 627 pulg 
rectos----¡y:--- (94000) (0.289) • 

Siguiendo esta metodologia calcularemos ahora el valor de la 

carga dinámica para engranes helicoidales con el valor de la cara 

b que calculamos arriba: 

Fd•777 . 70 • (0.05) (339.45) (777 .70+(2.94) (0.427)Cos2 15)Cos15 
(O.OS) (339.45)+(777.70+(2.94) (0.627)Cos 215) 112 

Fd=l062. 35lb 

Por último calcularemos el ancho de cara definitivo con la 

ecuación de Lewis: 

b= (1062.35) (10.35) (1.40) =0. 56 ulg 
(94000) (0.289) p 

Para la segunda reducción se toman los valores reducidos de 

velocidad angular 1223,24/3.05= 401.06 rpm o 339.45/3,05= 111.29 

pie/min y de carga tangencial 777. 70 X 3. 05= 2371. 98 lb, y se 

calculan los valores de carga dinámica y ancho del diente para 
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engr~nes. rectos. Es mene~ter a·cl~rar .. -- qui!., se--: t.itlliZará ahora el 

factor de fortria Y=0.697 para lá 68.,~g·a ·ii~,l.f~ada:·:6·érca del-'centro por 

lo que el factor k1 se toma dení:r~ .de ,los ,J.imiies. de l. 4 a l. 7 por 

lo que tomaremos k1=1.-4. 
~: ~ 

Fd= 6 00+111. 2§ c(i~WI"•¡~~·~Ytil31~ • 94]b 
600 . . . .• · .•. 

b (2811.94) (10) (1.4) =0. 6 0pulg 
(94000) (0.697) 

Sólo resta calcular la carga dinámica para engranes 

helicoidales y el ancho de cara b definitivo: 

Fd=2371.98+ (O.OS) (111.29) (2371.98+(2.94) (0.60)Cos 2 15)Cosl5 
. (O.OS) (lll.29)+(2371.98+(2.94) (0.60)Cos 215) 112 

b 

Fd=2607. 02lb 

(2607.02) (10.35) (1.40) =o.s7 opulg 
(94000) (0.697) 
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CllPITULO V 

CllLCULO DE LllB FLECHllB 

En el presente capitulo se calcularan los diámetros de las 

flechas o ejes que soportaran los engranes de la transmisión en la 

caja de cambios y en la relación final. 

El diseño de una flecha consiste primordialmente en la 

determinación correcta del diámetro,con el fin de satisfacer la 

resistencia y rigidez cuando la flecha transmita potencia bajo 

Vdrias condiciones de operación y carga. 

Las flechas a usar en la transmisió11 tratada en esta tesis 

serán de sección circular sólidas, se fabricarán a partir de 

~naterial rolado y será torneado al diámetro y geometria deseadas. 

El diseño de flechas de materiales düctiles, basados en su 

resistencia, se basa en la teoría de corte máximo. 

Las siguientes fórmulas están basadas sobce flechas de 

materiales dúctiles y de sección transversal circular: 
1 

La determinación del diámetro de la flecha a calcular se hace 

a partir de la siguiente ecuación: 

donde: 

d3 =~J (kxMb) 2 + (kxMt) 2 

1t0 

d diámetro de la flecha en pulgadas. 

(l.) 

o e;,fuerzo de diseño en libras por pulg. cuadrada. 

k factor combinado de choque y fatiga. 
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Mb= momento flexionante en libras por pulg. 

M,= momento torsional en libras por pulg. 

E~fuermo Máximo Permisible 

El esfuerzo permisible se calcula a partir de los esfuerzos 

último Ou y de cedencia ºv del material a usar. 

El material a usar para las flechas de esta transmisión es 

acero aleado al Cromo, Molibdeno SAE 4140 revenido en aceite a 

eoo• F con un esfuerzo Ultimo ou= 210 ksi y un esfuerzo de cedencia 

a,• 195 ksi. 

El esfuerzo permisible entonces se calcula usando los 

siguientes factores: 

30% del esfuerzo de cedencia o limite elástico. 

a•= 

18\ del esfuerzo Ultimo o punto de fluencia. 

De estos dos factores se debe escoger el valor menor para 

determinar el esfuerzo máximo permisible al cual se le aplica un 

factor de diseño para flechas con cuñero de 0.75. 

Asi aplicando los factores de seguridad anteriores obtenemos 

como esfuerzo máximo permisible: 

(0.3) 195 ksi = 58.5 ksi 

(0.18) 210 ksi = 37.e ksi 

Siendo 37.B ksi el valor minimo, se le aplica el factor de 

seguridad por cuñero: 
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a•'= ¡o,,is') J7;B ksi = B;JS ksi 
: ... "\;" ·. ::.:.:·' ·-~_,:,.:.::· '. 

• ksi= • kÚopound ~quire inch 1 x l031b/ in2 

_-Poi'_ lo :_(~ntci·:~te~~-mÓs colno esfuerzo máximo permisible: 

a,= 28, 350 lb/in2 

Factoras da Choque y Fatiga 

Además de los factores de seguridad aplicados a los valores de 

esfuerzo para la determinación de el esfuerzo máximo permisible, se 

aplican factores que consideran el efecto de choque y fatiga que 

sufren las flechas, estos se aplican a los momentos torsional y 

flexionante, estos factores combinados se pueden aplicar en uno 

solo y sus valores van de acuerdo a la aplicación de las flechas de 

l.O a J.0 . 

Para una transmisión de automóvil que se somete a al tas cargas 

y debe tener una larga vida útil se usan valores que comprenden de 

2.0 a 3.0 para este caso usaremos un valor de 2.5 que comprende 

aplicaciones de flechas giratorias con carga súbitamente aplicada 

y gran choque. 

Los momentos flexionantes y torsionantes son los factores 

principales que intervienen en el diseño de una flecha. 

El primer paso en el diseño de flechas es trazar el diagrama 

de esfuerzos cortantes y el de momentos flexionantes de la flecha 

cargada o el diagrama de momentos f lexionantes combinados si las 

cargas acttlan en la flecha en mas de un plano. Del diagrama de 
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T = Momento torsional en libras por pulg. 

P = Potencia nominal en HP. 

n = Velocidad angular en rpm 

Primero calcularemos las flechas de la caja de cambios que son 

dos las cuales denominaremos flecha I que soporta los piñones de 

las cuatro relaciones y flecha II que soporta los engranes de las 

cuatro relaciones. 

Flecha l 

Para la flecha I que soporta cuatro piñones se calculará el 

momento torslonante de el engrane más critico que es el de primera 

por tener mayor torque debido a que es el de menor diámetro, cabe 

señalar que se calcularon los momentos flexionantes para cada uno 

de los engranes pero solo se mostrará el calculo de los engranes 

~riticos o de mayor momento flexionante para todas las flechas que 

se calculen en este capitulo. 
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Los datos para esta flecha son: 

Potencia Transmitida: 8 Hp 

Velocidad angular w: 4000 rpm 

Diámetro de paso del engrane de 18 : 1.06 pulg. 

Radio de paso del engrane de l': o.5J pulg. 

Asi para el piñón de la primera marcha calculamos el momento 

torsionante con la ecuación 2 : 

Mt= 63000 (8Hp) 
4000 rpm 

Mt= 126 lb 

La fuerza de flexión en el plano horizontal será: 

F _ 126 lb pulg 
I- 0.53pu]g, 

F1 =237.735 lb·pulg 

De aqui hacemos la sumatoria de fuerzas en el plano horizonti\l 

para encontrar las reacciones en los apoyos de la flecha, que en 

este caso son las reacciones en los baleros. 
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~ Fx= Rax+Rbx= 237 .. 735 lb 
•• >' • 

La sumatoria de'.:··m~~~~tos ~o~~~ .. ~e~·P~~to a el apoyo a es: 

:EMxa=237.735]b(3.2p1g.) -Rbx(5.5plg.) =O 

Rbx= 140. 48 ]b. 

Por-lo tanto tenemos: 

Rax=97.2541b 

El punto máximo de momento se da en el punto donde el esfuerzo 

cortante es cero y es en el apoyo del engrane a J. 25 pulg. del 

apoyo a, por lo tanto el momento flexionante en x es: 

Mbx = 97. 254 lb (3. 25pulg) 

Mbx=316. 077 lb·pulg. 

Ahora que se tienen lo valores de los momentos torsional y 

flexionante asi como los esfuerzos cortantes, se puede construlr el 

diagrama de esfuerzos cortantes y el de momento flexionante para el 

plano horizontal. 
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Diagrama Esf.uerzos 9~rtantes y Momer:itos Fleiiani:lntes 

Plano horizontal 

237. 7lb. 

o 

316. 07 lb pulg. 

o 

Para el plano vertical solo tcncnos corno carga a la fuerza de 

separación entre los engranes N1 

La fuerza de separacion del engrune (plano vertical) es: 

N=F tan<!> (3) 

Teniendo un ángulo de evolvente en los engranes de~~ 14.5" 
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Por lo t~nto la fuerza de separación en el engrane es de: 

N1=237.7351b tan 14.5° 

Nl =61. 48 lb 

Asi calculando . l,as r~acciones _ en a y b para este plano 

tenemos: 

I: Fy = Ray + Rby = 6 1 . 4 8 lb 

La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a es: 

:EMya =61.4lb(3.25pulg.) -Rby(s.spulg.) =o 

Rby= 36. 329 lb 

Por lo tanto tenemos: 

Ray= 25 .15 lb 

El punto maximo de momento nuevamente se da en el punto donde 

el esfuerzo cortante es cero, en el apoyo del engrane a 3.25 pulg. 

ó.el apoyo a, por lo tanto el momento flexionante e11 y es: 

Mby= 36. 329 lb (3 .25pulg) 

86 



Mby='81.74 lb·pulg. 

Ahora-con los valores de los momentos torsional y flexionante 

y los esfuerzos cortantes, se puede construir el diagrama de 

esfuerzos cortantes y el de momento flexionante para el plano 

vertical. 

Diagrama Esfuerzos Cortantes y Momentos Flexionantes 

Plano vertical 

3.25" 2. 25 11 

61. 48 lb. 
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Ahora.»,_,~~--º-~~~'~·º ;._l_a ::·;;1;nJm~;~'.; d~·::'.'\~~~ ·'. ··*º~Po_1_1entes -d~l momento 

nexionant~ p~~a<iiis plÍúí~s ·¡:i'~i'iz6nta1 y ~ér~.Ícal i:enémos: · 
.·,·-.\ .,.:· ,-o,; 

Mbx=3l6 .. 07.jJ;'I,:b'Zpr.i19::~;,~:f¡J3y/ff!Bl,74 lb pulg. 

'UJ:/=VúG.677 2·+ s1. 7 42 

Mb=326 .4751b pulg. 

De aqui ya tenemos los valores necesarios para calcular el 

diámetro de la flecha I por medio de la ecuación 1: 

ª• = 28, 350 lb/pulg2 Mt = 126 lb pulg. 

K = 2.5 Mb = 326.475 lb pulg. 

d 3 = 16 J(2.5x326.4) 2 + (2.5x126) 2 

7t(28,350) 

Así el diámetro de la flecha I deberá ser: 

d= O. 539pulg. 

Por fines prácticos utilizaremos la medida standard que es de 

9/16 de pulgada. 
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Ahora calcularemos el máximo ángulo de torsión para esta 

flecha teniendo por especificación permisible para flechas de 

transmisiones hasta 1· por pie de longitud de la flecha y un módulo 

de elasticidad torsional para acero de G = 12xl06lb/pulg2• 

Este ángulo O se calcula por: 

8 = 584xMtxl 
Gxd 4 

8= 584xl26lbpulgxs:spulg 
12xl06 lb/pulgx0.5625 4 pulg 

8=0.336° /ft 

(4) 

Este cumple con la especificación, por lo que el diámetro de 

9/16 de pulgada es suficiente para esta flecha. 

Del mismo modo calculamos el diámetro de la flecha II~ 

Flecha II 

Para la flecha II que soporta cuatro engranes se calculará el 

momento torsionante de el engrane más critico que es el de salida 

a la relación final por tener mayor torque debido a su colocación 

y a que es el de menor diámetro en esta flecha, aqu1 también se 

calcularon los momentos flexionantes para cada uno de los engranes 

pero solo se mostrará el cálculo del engrane crítico o de mayor 

momento flexionante. 
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Los datos para la flecha II son: 

Potencia Transmitida: 8 Hp Reducción: 3. 27: l 

Velocidad angular máxima w: 1223.24 rpm 

Radio de paso del conducido de l': l. 735 pulg •. 

Radio de paso del engrane de salida: 0.72 pulg. 

Asi calcularnos el momento torsionante entregado al engrane 

conducido de la primera relación: 

Mt=237. 7 35 lbx ( 1. 7 35pulg.) 

Mt=412. 47 lb pulg. 

La fuerza de flexión provocada por el engrane de salida sera: 

F = 4 12 . 4 7 lb pul g 
II Ü, 72pulg, 

FII= 57 2. 87 5 lb pll]g 

Ahora hacemos la sumatoria de fuerzas en el plano 

horizontal para encontrar las reacciones en los apoyos de la 

flecha. 
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:E Fx= Rax+Rbx= 572. 87 5 lb 

Rbx'= 89 .113 lb 

Por lo tanto tenemos: 

Rax=661. 9 88 lb 

El punto maximo de momento se da en el punto donde el esfuerzo 

cortante es cero y es en el apoyo del engrane a o.875 pulg. del 

apoyo a, por lo tanto el momento flexionante en x es: 

Mbx = 661. 988 lb (O. 875pulg) 

Mbx= 579. 24 lbpulg. 

Ahora con los valores de los momentos torsional y flexionante 

se construye el diugrama de esfuerzos cortantes y el de momento 

flexionante para el plano horizontal. 
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Diagrama Esfll~rzos cOrtantes y Momentos Flexionantes 

o 

661.9 

o 

Para el plano vertical solo tenemos corito carga a la fuerza de 

separación entre los engranes N 

La fuerza de separación del engrane (plano vertical) es: 

N=Ftancf> 

Teniendo un ángulo de evolvente en los engranes de~= 14.5º 
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,- e 

~ Fy= Ray+Rby= 148 .155 lb 

La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a es: 

EMya =148.llb(.875plg.)-Rby(5.62plg.) =O 

Rby = 23. 046 lb 

Por tanto tenemos: 

Ray=l 71. 201 lb 

El punto máximo de momento nuevamente se da en el punto donde 

el esfuerzo cortante es cero, en el apoyo del engrane a 0.875 pulg. 

del apoyo a, por lo tanto el momento flexionante en y es: 

Mby= 171. 201 lb (O. 875pulg) 

Mby= 149. 8 lbpulg. 
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Ahora con los y~lores de los momentos torsional y flexionante 

y los esfuerzos: co'rfantes, se puede construir el diagrama de 

esfuerzos cortantes,--ÓY e~ de momento flexionante para el plano 

vertical. 

o 

171. 2 

o 

Diagr~.m~- ESfuE!rzos Cortantes y Momentos FlexJ.onantes 

Plano Vertical 

0.875 1 5.625 11 

Rax Rbx 

23 lb 

149.B lb in 

Ahora haciendo la suma de las componentes del momento 

flexionante par.1 los planos horizontal y vertical tenernos: 
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Mbx=416 .. 798lbpulg .. ';M.bx~1:L_1,. 679 lbpul_ 
·····'.··.~~e· .. ··~ ·. ,).'~,:··· 

:,, :>; :.{·'' 

Mb=s98 .29~ ibpuig. 

De aqui ya tenemos los valores necesarios para calcular el 

diámetro de la flecha II por medio de la ecuación 1: 

a, = 28,350 lb/pulg2 

K = 2.5 

Mt = 41~.47 lb pulg. 

Mb = 598,296 lb pulg, 

d 3 = 16 /(2.5x598.296) 2 + (2.5x412.47) 2 

1t (28' 350) 

Asi el diámetro de la flecha II deberá ser: 

d= O. 688 pulg. 

De la mismd manera por razones prácticas la medida que 

usaremos es de 3/4 de pulgada. 

Ahora calcularemos el máximo angulo de torsión para esta 

flecha 

G 12Xl06 lb/pulg'. 

Este ángulo O se calcula por: 
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e:: 584xMtx1 
Gxd 4 

e- 584x412.471bpulgx5.625pulg 
12x 106 x O. 7 5 4 pulg 

8=0.356/ft 

(4) 

Este cumple con la especificación, por lo que el diámetro de 

esta flecha será de 3/4" (0.75 11 ). 

Flecha III 

Ahora calcularemos las flechas de la relación final 

Para la flecha III que soporta dos engranes se calcul~ra el 

momento torsionante de el engrane mas critico que es el de salida 

por tener mayor torque debido a que es el de menor diámetro en esta 

flecha. 

Los datos para la flecha Ill son: 

Potencia Transmitida: 8 Hp 

Radio de paso del engrane conducido: 2.22 pulg. 

Radio de paso del engrane de salida: 0.72 pulg. 
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;Fj;=s72/B751b 

.• •t&~~~;~I~~zÚ·.· 

Mt';s12. .87 ~"1b°X(2. 22pu1g. > 

La fuerza de flexión será: 

FJ= 1260. 325 lb pulg 
0.72pulg. 

FIII= 17 50, 4 lb pulg 

Ahora hacemos la sumatoria de fuerzas en el plano 

horizontal para encontrar las reacciones en los apoyos de la 

flecha. 

:E Fx= Rax+ Rbx= 17 50. 4 lb 

La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a es: 

I:Mxa =1750. 4 lb (. 87 Splg.) -Rbx (2. 25plg.) =O 
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Por lo tanto tenemos: 

Illix=6 80 .. 7 3lb 

Rax= 1069. 71 lb 

El punto ~áximo de momento se da en el punto donde el esfuerzo 

cortante es cero y es en el apoyo del engrane a 0.875 pulg. del 

apoyo a, por lo tanto el momento flexionante en x es: 

Mbx = 680. 73 lb (1. 375pulg) 

Mbx=936 lbpulg. 

Ahora con los valores de los momentos torsional y flexionante 

se construye el diagrama de esfuerzos cortantes y el de momento 

flexionante para el plano horizontal. 
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Cortantes y Momentos Flexionantes 

o 

Para el plano vertical solo tenemos como carga a la fuerza de 

separación entre los engranes N 

La fuerza de separación del engrane (plano vertical} es: 

N=Ftan~ (3) 
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Teniendo un ~-~gulo de. eyolvente .en .1.~.s en~ranes de t/J= 14.s•· 

Por lo ·~antO :lci .·fi..teiza _:de' separación· -en el engrane es· de:-

. J.,,;,.1'7soxtan14·.·s.=452:ss 1~ 

La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a es: 

I:Mya =452.5lb(.87plg.) -Rby(2.2plg.) =O 

Rby = 176 lb 

Por tanto tenemos: 

Ray=276. 576 lb 

El punto máximo de momento se da en el punto donde el esfuerzo 

cortante es cero, en el apoyo del engrane a 0.875 pulg. del apoyo 

a, por lo tanto el momento flexionante en y ¿s: 

Mby= 276. 576 lb (O. 875pu1g) 

Mby=242 lbpulg. 
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Ahora con los valore~.~.q-e_· l~s m9i:nen1;os · torsional y flexionante 
. :,·-- _. :' 

y los esfuerzOs ·cortantes_:, .. sé PUede construir ol diagrama de 
) .. · · .. : . ' 

esfuerzos cortante$ y e;:;_'~~~--:-~·Q~~-~t~· ~~flexionante para el plano 

vertical. 

Diagrama.Es~uerzos ~or~ant~s y Momentos Flexionantes 
· .. :_,: --···'0-;.;· 

Plano Vertical 

0.875 1 1.37511 

Ray Rby 

276.5 

o 

242 lb in 

o 
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Ahora. haciendo la suma de las compon~ñtes del momen:to 

flexionante par~ los planos hor~zo~tal:,Y. v~r-tibal .i:-eñemos: . 

Mbx=936 lbpulg. 

Mb=966. 77 8 lb pulg. 

De aqui ya tenemos los valores necesarios para calcular el 

diámetro de la flecha III por medio de la ecuación 1: 

o, = 28,350 lb/pulg2 

K = 2.5 

Mt = 1260.325 lb pulg. 

Mb = 966.778 lb pulg. 

d 3 = 16 y'(2.5x966.7) 2 +(2.5x1260.3) 2 

1t (28. 350) 

Asi el diáractro de la flecha IlJ deberá ser: 

d= O. 89 pulg. 

Se tomara como diámetro de esta flecha l pulgada. 
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Ahora calculare~·~s· :. ~l ·:~.áxi~~ -~.á~9ulc:> ~e torsión '?ara esta 

flecha -:-

G = 12xio01b/puÍg'. __ _ 

Este ángulo B se c_a~c_ula por: , 
.·-_,,__ 

e: 584xMtxl 
Gxd 4 

e= 584x 1260. 325 lbpulgx2. 25pulg 
12x 106 x1 4 pulg 

8=0.138° /ft 

(4) 

Este cumple con la especificación, por lo que el diámetro de 

esta flecha será de 1 pulgada. 

103 



Flecha IV 

Por Ultimo calcularemos :el diámetro-·.de -la -flecha de 

salida a los elementos de tracción. 

Los datos para la flecha IV son: 

Potencia Transmitida: B Hp 

Radio de paso del engrane de salida: 2.22 pulg. 

Ahora calculamos el momento torsionante 

Mt=F4xr4 

Mt=l 7 50. 45 lbx (2. 22pulg.) 

Mt=3885. 99 lb pulg. 

La fuerza de flexión será: 

Frv= 17 50. 45 lb pulg 

Ahora hacemos la sumatoria de fuerzas en el plano 

horizontal para encontrar las reacciones en los apoyos de la 

flecha. 
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:E Fx= Rax+ Rbx= 17 so·· 45 lb 

La sumatoria de momentos con ~especto a el apoyo a es: 

:EMxa=1750.4lb(.875plg.) -Rbx(2.25plg.) =O 

Rbx=680. 73 lb 

Por lo tanto tenemos: 

Rax = 1O6 9 . 7 l lb 

El punto máximo de momento se da en el punto donde el esfuerzo 

cortante es cero y es en el apoyo del engrane a 0.875 pulg. del 

apoyo a, por lo tanto el momento flexionante en x es: 

Mbx = 106 9 . 7 l lb (O. 87 5 pulg) 

Mbx=936 lbpulg. 

Ahora con los valores de los momentos torsional y flexionnnte 

se construye el diagrama de esfuerzos cortantes y el de momento 

flexionante para el plano horizontal. 
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Di.agrama~ Esfuerzos: Cortantes y ·Momento_s Flexlonantes 

horizontal· 

. ·1 •. J75'n 

o 

Para el plano vertical solo tenemos como carga a la fuerza de 

separación entre los engranes N 

La fuerza de separación del engrane {plano vertical) e5: 

N=Ftan<I> (3) 

Teniendo un ángulo de evolvente en los engranes de ~= 14.5. 
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Por l_?: t~~~-0''· 1~~--~~!·~~~ ,:·.~i ~~~a~~~·i.~~ -~~-· .. e~·~a~~t.ane es de: 

N;17.sÓ'.4~t~frÍ¡.~;388~ ,g~ lb 
-- "> : .';,~(~~ _,_-::~~- .. ~-- .:.~)~ 

. "lo_i'._, ;,~~; :~~--~~'.· " :·:.,-.. ~: .,'<' -

:~~>- ~=.:::~~ ..;..:-;·li_·;~-: .. ::::__:_ ''.'.;- .;:_-_.:.-:f::_ g_ 
Asi-~ CalcufalidO-: 'i~S-~-',· ;:.-~a8~{~óe-S . en a y b para este plano 

"""C 

tenemos: 

EFy= Ray+Rby= 452. 58 lb 

La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a es: 

l::Mya =452.5lb(.87plg.) -Rby(2.2plg.) =O 

Rby= 176 lb 

Por tanto tenemos: 

Ray=276. 57 lb 

El punto máximo de momento se dá en el punto donde el esfuerzo 

cortante es ceru, en el apoya del engrane a 0.87~ pulg. del apoyo 

a, por lo tanto el momento flexionante en y es: 

Mby= 276.571b(0.875pu1g) 

Mby=242 lbpulg. 
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Ahora, c~n .·.ras -.v~1a·~~s :,d~·. l_os.,nÍOmentos torsional y flexionante 

y los· esf~eri~s.:: ~~i.ta~t:e~-,. ·ae: pu~de construir r.l diagrama de 

esfuerzos éOr~~·~·t~~· r.:;-i>~-~ :(de.:- momento flexionante para el plano 

verticai. 

Ray 

_., -:-.-<">'-,'-., 

Diagr8~a:: É·~fU~~-z~~- cOrtaOtes-. y. Momentos Flexionantes 

:·" ;~t P··l· .. ~n: :o<~e.rtical 
,. ' '~::.--: --.:-'/ 

o·. 81s:;1· ·. : .. 
-1.375 11 

276.511-----l 

o 

Rby 

~-------------------~176 lb 
242 lb in 

o 
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Ahora h~Ciendó la Su~a. de· _·las componentes del momento 

flei<ionante. para los planós ho.r.izóntal y vertical tenemos: 

Mby=242 lbpulg. 
:-_;·;· 

·..;-\", - ·, ~-: ·-·· 
--oc, 

i'fl?~~f~~:362 + 2422 
'.{>~~:~,~'.~ :-.:~~~,~-

~b==~~'t.?ia lbpulg. 

De aq\1i ya tenemos los valores necesarios para calcular el 

diámetro de la flecha IV por medio de la ecuación 1: 

a, = 28,350 lb/pulg2 

K = 2.5 

Mt = 3885.99 lb pulg. 

Mb = 966,778 lb pulg. 

d 3 = 16 ../(2.5x966.8) 2 + (2.5x3885.9) 2 

7t(28,350) 

Asi el diametro de la flecha IV deberá ser: 

d= 1. 216 pulg. 

109 



Ahora calcula.remos ·e~ máximo ángulo de .torsipn para esta 

flecha : 

G = 12x106lb/pulg2 • 

Est1{ ángúio 6 · se por: 

6=584xMtX1 
Gxd 4 

e= 584x3885. 9 lbpulgx2. 25pulg 
12x106 xl. 25 4 pulg 

e= o. 17 4 ° ¡ ft 

(4) 

Este cumple con la czpccifícación, por lo que el diametro de 

la flecha IV sera de 1/4 pulgadas. 

Tl\BLl\ DE MEDIDAS DE LOS EJES DE TRl\NSMISION 

Eje Diámetro 

Eje I caja de cambios 9/16 11 

Eje II caja de camhios J/4" 

Eje I relacion final l" 

Eje TI relacion final 1/4 11 
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CAPITULO vr 
SELECCION DE RODAMIENTOS 

Cojinetes o Rodamientos 

Los cojinetes de contacto rodante se proyectan para soportar 

y ubicar partes rotatorias, Transfieren las cargas entre los 

miembros rotatorios y estacionarios y permiten la rotación 

relativamente libre con un mínimo de fricción. 

Constan de elementos rodantes (bolas o rodillos} entre un 

anillo interior y otro exterior, poseen jaulas para mantener 

espacio entre los elementos rodantes. 

Anillos 

Los anillos internos y externos de un cojinete de contacto 

rodante están construidos de aceros especiales para esta aplicación 

( SAE 52100 ) con una dureza entre 60 y 67 Rockwell C. El canal de 

rodadura del elemento rodante está rectificado exactamente con un 

acabado muy fino (16 µ pulg o menos) dentro de los anillos. Los 

anillos se fabrican para propósitos especiales en muteriales como 

acero inoxidable, ceramica y plástico. Estos materiales se usan en 

casos en que la corrosión es un problema. 

Elementos Rodantes 

Los elementos rodantes, bolas o rodillos se fabrican 

normalmente del mismo material que los anillos y tienen el mismo 

microacabado. Otros materiales son usados en la fabricación de 
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plástic~s para ·e1 .. ~rninar p~oblen1aS·.:·débidos a fa corrosión. 

Jaulas 

La-S ji3.uli:ts, ilamadas también separadores o retenes, se usan 

para proveer espacios entre los elementos rodantes. Las jaulas se 

proporcionan en una amplia variedad de materiales y construcciones. 

Las jaulas de acero prensado, de renaches o remachadas, son muy 

comunes. Las jaulas sólidas maquinadas se usan donde se requieren 

mayores resistencias o altas velocidades. Se fabrican de bronce o 

de rnateridles de tipo plástico sintético. A altas velocidades el 

tipo sintetice trabaja rnas silenciosamente y con minima fricción. 

Los cojinetes sin jaula se denominan complemento pleno. 

Anillo. 
ex tenor 

Retén o 
;aula Elementos 

ro:lantes 

Anillo interior 

D 
CD 
o 

Elemento rodante 

Terminología del cojinete de coniacto rodante. 
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Rodillo 
cónico 

Rodillo 

Bola 



Una amplia variedad de caj inetes de contacto rodante se 

fabrican normalmente para dimensiones dentro de la norma (diámetro 

interno, diámetro externo, ancho) y las tolerancias que la AFBMA 

(Anti-Friction Bearing Manufacturers Association) . 

Todos los fabricantes de cojinetes siguen estas nomas, lo que 

permite la intercambiabilidad, el ANSI ha adoptado esta~ normas en 

su mayor parte y las ha incluido en sus normas J.4, 3.7 a 3.10, 

3.12, 3.14 3,16. 

La selección del tipo de cojinete <le contacto rodante depende 

de muchos factores, como es ev id9nte por los di versos tipos 

disponibles. Además cada tipo basico de cojinete se proporciona en 

varias 11 scries 11 de norma. Aunque el diámetro interior es el mismo, 

el diámetro exterior, el ancho y el tamaño de elemento rodante son 

progresivamente mas grandes. Así debido a l.:s gran variación de la 

capacidad para soportar cargas para un tamaño determinado de eje, 

existe considerable flexibilidad para seleccionar los cojinetes 

intercambiables en tamaño de norma. 

En la tcansminión objeto del presente estudio se utilizaran 

cojinetes del tipo de rodillos cónicos debido a su alta capacidad 

para soportar cargas radiales y .:ixiales debidas a la precarga 

generada por los engranes helicoidales. 
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Parámetros de selección de cojinetes 

La selección del tipo de cojinete de elementos rodantes 

depende de muchos factores, como la carga, velocidad, sensibilidad 

al desalineamiento, limitaciones de espacio y necesidad de la 

ubicación precisa del eje, sin embargo para determinar si se debe 

usar un cojinete de bolas o de rodillos se emplea el siguiente 

criterio: 

- Los cojinetes de bolas funcionan sobre el contacto 

teórico de puntos. A.si son más adec;:uados para 

velocidades mas al tas y cargas más ligeras que los 

cojinetes de rodillos. 

- Los cojinetes de rodillos son, en general, más costosos, 

excepto en los tamaños mayores. Puesto que funcionan 

teóricamente sobre contacto de lineas , soportaran cargas 

más grandes, que incluyen las de choque, pero están 

limitados respecto de la velocidad. 

Duración de los Cojinetes 

Es esencial conocer con exactitud la capacidad para soportar 

carga y la duracion esperada para seleccionar en forma apropiada el 

tipo de cojinete a emplear. Los cojinetes que estan sujetos a 

millones de aplicaciones de esfuerzos fallan debido a la fatiga. De 

hecho, la fatig-1 0~~ la única cau:;ñ Ue la falla, si el cojinete es 



~propiadamente lubricado, monta~o y sellado contra suciedad y se 

mantiene· en esta condiC:ión ~ Por es.to, la vida de un cojinete 

individual está definida·como el nümero 'total de revoluciones o de 

horas de trabajO' con una VelOcidad constante especificada con la 

que el cojinete trabaja anteB·de que·muestre la pr1mera evidencia 

de fatiga. 

Vida Nominal L10 

Es el número de revoluciones o de horas con una velocidad 

constante especificada que el 90% de un grupo de cojinetes 

aparentemente idónticos completará o excederá antes que revele la 

primera evidencia de fatiga; es decir, 10 de 100 coj i.netes fallaran 

antes de la vida nominal o m1nima. 

Se llama Capacidad de carga Básica a la carga radial que un 

~ojinete puede resistir por un millon de revoluciones del anillo 

interior. su valor depende del tipo, geometria, exactitud de 

fabricación y material del cojinete. 

Se han desarrollado fórmulas de norma para p1·edecir la vida 

nominal y tabulada de un coj inetc en cualesquiera condiciones 

especificadas. Estas fórmulas se basan en relacione> exponenciales 

cle la carga respecto de la duración que se han establecido por 

investigación y emrnyos extensos. 
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Vida nominal: 

L10 = ( !l_) K x106 
p 

L1~ = vida nominal, revoluciones 

* C capacidad de carga básica, lb 

P carga radial equivalente, lb 

(1) 

K = constante, J para cojinete$ de bolas, 10/3 para 

cojinetes de rodillos. 

La capacidad de carga puede ser básica e, o estática c
0 

esta 

Ultima solo se usa para calcular si existirá deformación permanente 

de los elementos rodantes. 

Para convertir a horas de duración (L10), esta fórmula se 

vuelve: 

16700 (_f)K 
N p (190) 

en donde N velocidad de rotación, r/min 
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carqa Equivalente 

Existen dos tipos de carga eqúÍvale'~te-·á· .. -~0-~Eúd~rar: ·· 1a ·carga 

radial equivalente que se cons"idera ¡)ara<COj instes :ciue· trabajan con 
·,:-.. ·.' ... ', 

alguna velocidad finita, y-· 1~ 'Ca"rg~ _.~st.~~.ic'!: ---e9~iva:lent8- ·que es 

..::onsiderada en cojinetes que sopo:c_t~rJ :U_n~·,_"'8i~~ carg_a.~·estátic_a. 

Carga radial equivalente 

P=XR+YT. 

en donde: 

P= carga radial equivalente, lb 

R= carga radial, lb 

T= carga axial de empuje, lb 

X y= factores radial y de empuje (tabla l) 

(191) 

Los factores empiricos X y de la ecuación anterior dependen de 

la geometria, de las cargas y del tipo de cojinete, debe usarse el 

par de valores que den la ~ayor carg~ equivalente. 

Tabla l. Factores Radial y de E~puje 

Tipo de cojinete x, Y, x, Yz 

Una hilera do bolas l. o o.o o. !'16 l. 40 

Dos hileras de bolas l. o 0.75 0.63 l.25 

Redil lo esferico l. o o.o l. o o.o 

Rodillo cilindrico l. o 2. 5 0.67 J.7 
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carqa estática equivalente· 

Esta se compara -dir'ectBlneri~i con i~·-.'·,·cap~Ciditd 'de carga 

estática c
0

• Si P
0

- es mayo~ que· c
0 

~,~~~-~r-~f~·,t def~x.:níclción permanente 
... 

del elemento rodante. 

(192) 

en donde: 

Po= carga estática equivalente 

X= o factor radial (tabla 2) 

Y.= factor de empuje (tabla 2) 

R= carga radial, lb 

T= carga (axial) de empuje, lb 

Tabla 2. Factores Radial y de Empuje 

Tipo de Cojinete x, Y, 

Una hilera de bolas o. 6 0.5 

Dos hileras de bolas o. 6 0.5 

Rodillo esférico l. o 2.9 

Rodillo cilindrico l. o o.o 
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capacidad Requerida 

La capacid~d, de é::arg~.bá.sica C:es muy tl~il en la selección del 

tipo. y· del tamaño '(!et 'cojinete,- ~sta :se ·calcula· de la siguiente 
. ' - ·' -~ : : . -

·····• ~1iD;¡>1x 
Cr= Z 

manera: 

En donde: 

Cr= capacidad requerida,lb 

L10= vida ncminal, h 

P= carga radial equivalente,lb 

(193) 

K= constante, para cojinetes de bolas, 10/3 para cojinetes de 

rodillos. 

Z= constante, 25.6 para cojinetes de bolas, 18.5 para cojinetes 

de rodillos. 

N= velocidad de rotación, r/min. 

Limites de Velocidad 

Para determinar los limites de VC!loc.i_dad en los cojinetes 

bolas y rodillos se combinan muchos factores como ~on: tamaño del 

cojinete, rotación de los anillos interno y externo, sellos en 

contacto, juegos y tolerancias radiales, cargas de trabajo, tipo y 

material de la jaula, temperacura y tipo de lubricación. Para el 

establecimiento de los l 1mit0~; de velocid<td pueje usarse una 

función llamada dn, esta asocia direct<lmente el tamaño la velocidad 
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y la. lubricaCión .. del c;oj inete. Se calcula mul tiplicanc:Ío. el diámetro 

. interior :en 11\ilimetros (mm) por la velocidad en r/1nin. 

···dn ·- diámetro interior (mm) x velocidad (r/min) 

Tabla de limites de velocidad 

Máximo valor dn 

Tipo de cojinete series pulg Aceite 

Una hilera de bolas 100 - 400 200,000 300,000 

Doble hilera de bolas 200 . 300 160,000 220, 000 

Rodillo cilindrico 200 
' 300 150, 000 200,000 

Rodillo esférico 22200 120' 000 170,000 

cuando los valores dn señalados en la tabla son excedidos, se 

acorta la vida del cojinete. 

Fricción 

Una de las ventajas de los cojinetes de contacto rodante es su 

baja fricción. El cooficiente de fricción varia apreciablemente con 

el tipo de cojinete, carga, velocidad, lubricación y elemento de 

sello. Los siguientes coeficientes aproximados pUE.•den utilizarse 

para cálculos para condiciones normales y lubricación favorable. 

cojinetes de bolñs de una hilera .......... 0.0015 

Cojinetes de rodillos ..••..........••...••• 0.0018 
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Determinación de Tamaño, Duración y Tipo de Cojinete 

En el análisis de un sistema de cojinetes deben considerarse 

básicamente tres caracteristicas: tamaño, tipo y duración del 

cojinete. Para esto deben conocerse la ca-rga radial, carga de 

empuje y velocidad. 

A continuación se realizará la selección de los cojinetes 

empleados para la transmisión dise~ada en esta tesis. 

Los cálculos serán realizados en base de las tablas de 

manuales de rodamientos en general y de un fabricante en especial, 

debido a que a pesar de la estandarización de rodamientos se deben 

seguir los parámetros de diseño que cada fabricante señala. 

En este caso se utilizara el Bearing Manual y el catalogo 

General de rodamientos SKF. 

Selección del tipo de cojinete 

Para la transmisión objeto de esta tesis se emplearan 

cojinetes de rodillos cónicos debido a que estos son los adecuados 

para soportar cargas axiales debido a la precarga de los ejes y las 

cargas generadas por los engranes helicoidales (ambas en sentido 

axial) . 
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Selección del tamaño de; coj ü1ete 

Flecha I 

Los datos para esta r:r":~~a so~: .·. 
,' ··,·-e ,' .-·-_:,;,. 

DiámetrÓ aioj: .rodamiento: Diani., .i.nterno rodamiento= O, S·pulg. 

n: 4000 rpm 

1 - Vida Deseada para el Diseño 

Uso Intermitente: 500 a 1,000 hrs. 

vida L10 Minima: 1,000 hrs. 

2 - Carga Radial Equivalente P 

P= XR+YT 

Calculamos las cargas radial R y axial T a partir de los 

valores obtenidos en el capitulo de flechas para las reacciones en 

los apoyos de la flecha !: 

R= Vl40.48 2 lb+36.3 2 lb 

R= 145 lb 

T= 237. 7 35 tan 15° 

T= 6 3. 7 lb 
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De tablas de f~ctor de carga radial para , rodamientos de 

rodillos' : ': 

X= r'.o 

Y=- 2.5 

y 

y 

0.67 

J. 7 

Aqui se- debe cal cu far· con ambas parejas de valores tC:nñ.3.-ridó -~n 

cuenta para cálculos posteriores el mayor: 

P= XR+YT 

P= 1 (145) +2.5(63.7) 

P= 304 .25 lb 

P= 0.67 (145) +3 .7 (63 .7) 

P= 256 .4 lb 

4 - Carga Estática Equivalente 

De Tablas del Bearing Manual: 

Para cojinete de rodillos de diámetro interno: 12 mm. 

c0= 1350 lb e= 2540 lb 

P0 = 1 (145 lb) 

P0 = 145 lb 
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Comparan~o··:et ~alor l?o::con: el valor· de e: 
. . ' . 

1?~ = 14.s lb < c 0 =1350 lb 

5 - Vida Nominal 

De tablas para rodamientos· de· rodilfos K= 10/3 

L 167 00 ( C) K 
io= N p 

10 
( 16700 ) ( 25401b ) 3 

4000rpm 304.251b 

L10 4927. 95 hr. 

6 - capacidad Requerida 

De tablas para rodillos: K= 10/3 Z= 18,5 
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Compar~ndo .. CJ:- :'·~~fl :~i.:\;~·i~r~·~:~e ;~·ajú~~·, C: 

i - '~~~~ '], •• ; - 3 

· .· C'ú=;); o4\,~'~1~(4927~:~:rx4000 rpm) 1o 

r:I 2537 • 914 lb 

cr = 2537 .914lb < 2540lb 

Por lo tanto este rodamiento si soportürá la carga a que se 

someterá. 

7 - Limite de velocidad: De la ecuación (6) se revisa que el limite 

de velocidad no sea rebasado. 

dn = <l>i n 

dn O. 5 11 (4000rpm) 

dn = 2000rpm 

De tabla de velocidades del Bcaring Manual: 

Para baleros lubricados con aceite: dn < 170,000 rpm 

2000 < 170000 
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Por lo tanto está.dentro de especificación. 

Para 1.a flecha · 1. se usarán baleros de diámetro interno de 

media pulgadá (0.511 ). 

Al final de este. cap.itulo se muestra ui¡a ·tabla· con los datos 

de los· baleros-· a usar para cad~ flecha. 

nacha Il 

Los datos para esta flecha son: 

Diámetro aloj. rodamiento: Diam. interno rodamiento= 15 mm 

Reducción critica: l.043:1 

n: 3835 rpm 

1 - Vida Deseada para el Diseño 

Uso Intermitente: 500 a 1,000 hrs. 

vida L10 Minima: l,Ooo hrs. 

2 - Carga Radial Equivalente P 

P= XR+ YT 

Calculamos las cargas radial R y axial T a partir de los 

valores obtenidos en el capitulo de flechas para la~ reacciones en 

los apoyos de la flecha 11: 

R= v'661.99 2 lb+l71.2 2 lb 

R= 683.769 lb 
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T= 572. 87 5 tan 15° 

T= 153.5 lb 
. ,<· 

De tablas SKF: ~.e,c.a:rgaradi•Ú:para rqdamientos de rodillos 

cónicos de dianietrl): Í.ntern6.•de 15min : · 

T/R: ll0'.453 lb/~a~>Í6~ lb~ 0,¡61 •.. 

e= 0.28 

X= 1.0· 

Y"' O 

P=l (683.769) 

p = 6 8 3 . 7 6 9 lb 

4 - Carga Estática Equivalente 

De Tablas SKF: 

Para cojinete de rodillos cónicos de diámetro interno: 15 mm. 

c0= 2848. 114 lb 

Y0= O 

C= ·1328.236 lb 

P0 = O. 5 R + Y0 T 

P0 = 0.5 (683.769 lb) + 1.1 (153.51b) 

P0 = 510.7 lb 
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Comparando P0 con el valor de e: 

P0 = 510.7 lb< C0 =2848.114 lb 

Por lo que si cumple 

5 - Vida Nominal 

De tablas para rodamientos de rodillos K= 10/J 

1Xl06 (.!;_)K 
L10 = 60N p 

6 10 
lxlO ) ( 4328,.236lb) 3 

60x3835 rpm 683. 769 lb 

L10 2039 hr. 

6 - Capacidad Requerida 

De tablas para rodillos: K= 10/J Z= 18. 5 

p ( L10N) l/K 
Cr= ------z 
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3 

683.769lb(6060.9hrx3835rpm) 1o 
18.5 

C:r = 4322 lb 

comparando cr con el valor de tablas C: 

CI = 4322 lb < 4328 lb 

Por lo tanto este rodamiento si soportará la carga a que se 

someterá. 

7 - Limite de velocidad: De la tabla SKF de limites de velocidad se 

revisa que los limites no sean rebasados: 

Para baleros lubricados con aceite: dn < 13,000 rpm 

nII: 3835 rpm < 9000 rpm 

Por lo tanto está dentro de especificación. 

Para la flecha II se usarán baleros de diámetro interno de 

l5mm. 

Al final de este capítulo se muestra una tabla con los datos 

de los baleros a usar para cada flecha. 
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Flecha III 

Los datos para esta fl~cha s_on;·, 

Diámetro aloj. rodamiento: oiam. interncl r6c1á~i~nt.~;, 22 mm 

Reducción : 

n: 1253.267 r¡:ím. 

Uso Intermitente: 500 ·ª 1,000 hrs. 

vida L10 Minima: l,OOO hrs. 

2 - carga Radial Equivalente P 

P=XR+YT 

Calculamos las cargas radial R y axial T a partir de los 

valores obtenidos en el capitulo de fle~has para las reacciones en 

los apoyos de la flecha III: 

R= Vl069. 7 2 lb+276. 5 2 lb 

R= 1104. 85 lb 
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T= 1750.4 tan15° 

T= 468. 911 lb 

De tablas SKF de carga radial para rodamientos. de.rodillos 

cónicos de diámetro interno de 22 mm: 

T/R: 1104.85 lb/ 468.911 lb = 0.424 

e= 0.4 

X= 0,4 

'{a l.5 

P=0.4 (1104.85) +1.5 (468.911) 

P=ll45.3lb 

4 - Carga Estática Equivalente 

De Tablas SKF: 

Para cojinete de rodillos cónicos de diámetro interno: 22 mm. 

c0= 3655.45 lb 

Y0= o.a 

C= 4844 lb 

P0 = O . 5 R + Y0 T 

P0 = 0.5 (1104.85 lb) + 0.8 (468.91llb) 

P 0 =927.553lb 
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Comparando Po con el valor de e: 

P0 = 1145, 3 lb < R=ll04. 85 < C0 =3655. 45 

Por lo que si cumple 

5 - Vida Nominal 

De tablas para rodamientos de rodillos K= 10/3 

1X106 (..f')K 
L10 = 60N P 

10 
1X106 

) ( 4844 lb ) 3 
60x1253. 267 rpm 1145. 3 lb 

L10 1627 .12 hr. 

6 - Capacidad Requerida 

De tablas para rodillos: K: 10/3 Z= 18, 5 

p { LioN) 1/K 
Cr= -------z 

Comparando Cr con el valor de tablas e; 

Por lo tanto este rodamiento si soportará la carga a que se 
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1145. 3)1.b(Ü.27. i2hrx1253 .267 i:pm) 1 

18.5 

cr = 4841.74 lb 

CI = 4841. 7 4 lb < 4844 lb 

someterá. 

7 - Limite de velocidad: De la tabla SKF de limit~s de velocidad se 

revisa que los limites no sean rebasados: 

Para baleros lubricados con aceite: dn < 11,000 rpm 

nIIr: 1253. 267 rpm < 11, ooo rpm 

Por lo tanto está dentro de especificación. 

Para la flecha III se usarán baleros de diámetro interno de 22 mm. 

Al final de este capitulo se muestra una tabla con los datos 

de los baleros a usar para cada flecha. 
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!!'lecha IV 

Los datos para esta flecha son: 

Diámetro aloj. rodamiento: Diam. interno-rodamiento= 25.mm 

Reducción : 3.06:1 

n: 406.904 rpm 

1 - Vida Deseada para el Diseño 

Uso Intermitente: 500 a 1,000 hrs. 

vida L10 Minima: 1,000 hrs. 

2 - Carga Radial Equivalente P 

P= XR+ YT 

Calculamos las cargas radial R y axial T a partir de los 

valores obtenidos en el capitulo de flechas para las reacciones en 

los apoyos de la flecha IV: 

R= Vl069.71 2 lb+276.5 2 lb 

R= 1104. 85 lb 

T = 17 5 O . 4 tan 15 º 

T= 468. 911 lb 
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De_ tablas SKF_- de. c_arga radial para_ rodamientos-de rodillos 

cónicos de diámetro int~rno;de 25 mm: 

T/R: 468.911 lb-/ -ll04.85l. lb =-0.424 

e= 0.43 

X= l 

Y= O 

P=l (1104.851) 

P= 1104. 851lb 

4 - Carga Estática Equivalente 

De Tablas SKF: 

Para cojinete de rodillos cónicos de diámetro interno: 25 mm. 

e,= 4103.925 lb C= 5202.854 lb 

'i 0= o.a 

P0 = O. 5 R + Y0 T 

P0 = 0.5 (1104.851 lb) + 0.8 (468.911lb) 

P0 = 927.554 lb 

comparando P0 con el valor de C: 

P0 = 927, 554 lb < R =1104. 85 lb < C0 =4103. 

Por lo tanto si cumple 
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s - Vidá Nominái 

1Xl0
6 (~)K 

60N P 

6 1 10 lxlO ) ( 5202. 854 b) 3 
60x406. 904 rpm 1104. 851 lb 

L10 = 7,169.412 hr. 

6 - Capacidad Requerida 

De tablas para rodillos: K= 10/J Z= 18.5 

e = p ( L10 N) 1/ K 

r Z 

1104. 851 lb (7169. 412 hr x4 06. 9 04 rpm 
18.5 

cr 5195. 467 lb 
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Comparando cr con el valor de tablas e: 

cr = 5195.4671b < 5202.8541b 

Por lo tanto este rodamiento si sopol:tará l~ -carga a que se 

someterá. 

7 - Limite de velocidad: De la tabla SKF de limites de velocidad se 

revisa que los limites no sean rebasados: 

Para baleros lubricados con aceite: dn < 11,000 rpm 

nrv:406.904rpm < 11,000rpm 

Por lo tanto está dentro de especificación. 

Par~ la flecha IV se usarán baleros de diámetro interno de 25 mm. 
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Tabla de Baleros Seleccionados 

Flecha Cantidad Diámetro Diámetro Ancho Marca 

Interno Externo Serie 

I 2 o. 5 11 1. 5° 0.5313 11 Timken 

TS00050 

II 2 15 mm. 42 mm. 14.25 mm SKF 

CT30302 

III 2 22 mm. 44 mm. 15 mm. SKF 

CT320/22X 

IV 2 25 mm. 47 mm. 15 mm. SKF 

CT32005X 

Los baleros serán insertados a presión en las flechas en 

diámetros menores a los de las flechas. 

La lubricación de los baleros será por prelubricación de grasa 

en su instalación y por salpique de aceite de la transmisión. 
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Bml>ragues de fricción 

CAPITULO VII 

SBLECCION DEL EMBRAGUE 

El embrague de fricción consiste en un plato sólido de presión 

comúnmente llamado plato opresor, un plato conducido al cual es 

remachado un recubrimiento de material friccionante y otra 

superficie de f ricclón que usualmente está formada por el volante 

de inercia del motor. El plato opresor y el volante de inercia 

están unidos entre si por medio de tornillos, de tal manera que 

giran con la misma velocidad angular. El plato conducido está 

acoplado a la flecha primaria de la transmisión por medio de 

estrias. A su v~z la flecha primaria de la transmisión se apoya en 

el árbol cigüeñal con un cojinete o balero de agujas para que las 

dos flechas estén concentricas. 

El plato opresor, el volante y el plato conducido son 

apretados entre si por medio de un resorte de diafragma; en este 

estado está embragado y la transmisión de potencia se efectúa. 

cuando se desembraga por ejemplo para cambiar de velocidad, la 

fuerza en el resorte de diafragma del plato opresor es liberada por 

medio de actuadores hidráulicos o mecánicos. Esto se logra a través 

de un balero qur. empuja al resorte de diafragma. 

El esfuerzo de presión en los embragues de fricción de 

contacto permanente se puede crear también por una serie de 
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resort.es .hel fcoidales _;cilíndricos dispuestos por un circulo de 

radio R0 directamente sobre las superficies de rozamiento. 

Selección de las dimensiones principales de las piezas del embrague 

En calidad de embragues principales en automotores se 

utilizan fundamentalmente embragues de fricción de contacto 

permanente, de discos, secos, de uno o dos discos conducidos, en 

dependencia con el valor del par motor que desarrolla el motor. 

El propósito principal del cálculo reside en la elección del 

numero y dimensiones de las superficies de fricción del embrague. 

Como lo mencionamos anteriormente, si el acoplamiento de la 

flecha primaria de la transmisión con el cigüeñal se realizara a 

través de un acoplamiento rigido, la magnitud del momento de 
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inercia podria crecer ilimitadamente lo que acarroaría roturas y 

deformaciOnes en las piezas del motor y la transmisión. Por lo 

anterior los en los automóviles de transmisión directa este 

acÓplamiento se logra mediante un embrague de fricción. Para una 

transmisión fiable del par motor el momento de fricción calculado 

del embrague, es decir el momento con el cual el embrague resbala 

se debe tomar con cierto margen en relación con el par motor 

máximo. La relación de los momentos anteriores se denomina 

coeficiente de reserva del embrague principal y lo escribiremos con 

la letra /J. 

Para calcular este coeficiente simplemente se divide el 

momento del embrague calculado entre el momento nominal del motor 

Usualmente estn relación, pnra tractores está entre 2.0 y J.O, 

para camiones entre 1.e y 2.5 y para los automóviles turismo es 

?eneralmente menor que esos valores. 

Al elegir los valores de Mef!Íl se recomiendan los valores 

anteriores del coeficiente de reserva del embrague principal. 

El momento calculado de rozamiento MCfl'b del embrague puede ser 

calculado por la siguiente ecuación 

Donde µ ec el coeficiente de fricción de cálculo, Q es el 

esfuerzo de presión entre los discos, R
0 

es el radio medio de 
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rozamiento e iroz es el nümero de superficies de fricción. 

El valor de µ se calcula experimentalmente y es particular 

para dos superficies entre si. Es decir que los materiales tienen 

diferente valor de coeficiente de fricción al interactuar con 

diferentes materiales. Por lo mismo el valor de µ se define para 

los materiales que están en contacto. Este coeficiente se define 

como la tangente del ángulo al cual un material comienza a resbalar 

sobre otro, si se inclinan las piezas. 

Muchos factores influyen en el coeficiente de rozamiento µy, 

en el proceao de funcionamiento del embrague, éste puede variar en 

limites bastante considerables, en dependencia de la velocidad 

relativa de resbalamiento de los diseca, del estado y la 

temperatura de las superficies de fricción, etc. Pnrticularmente, 

el coeficiente de rozamiento disminuye al penetrar aceite e11 las 

superficies de fricción. En los cálculos se admite aproximadamente 

que el coeficiente de rozamiento sólo depende del 1.1aterial de las 

superficies de fricción. Hay que considerar también que en un par 

de superficies de fricción los materiales no 'Son iguales para ambas 

superficies, por ejemplo en el volante de inercia hierro-asbesto y 

en el plato opresor es acero-asbesto, por lo que se debe considerar 

el coeficiente menor para no incurrir en errores que provoquen 

resbalamiento. 

En los embragues principales se utilizan elementos de fricción 

remachados a los discos, y se fabrican de diversos materiales, 

principalmente a base de asbesto. Para estos materiales se adopta 

un coeficiente de rozamiento de cálculo de µ=0.3. 
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Actualmente se utilizan también materiales metálico-cerámicos, 

fabricados-de polvo de-dispersión microgranular de cobre o hierro 

y componentes no metálicos, los que elevan las propiedades 

fisicomecánicas y de fricción de dichos materiales. 

Con suficiente aproximación se puede adoptar que 

siendo R1 y R2 los radios exterior e interior de las superficies de 

fricción de el plato conducido respectivamente. La dimensión del 

radio exterior de las superficies de rozamiento R1 se impone por el 

diámetro del volante del motor. Generalmente el radio interior 

Rz =(O. 6 a o. 7) R,. 
El número de pares de superficies de rozamiento es ir01= m+n-1 

siendo rn el numero de discos conductores y n el numero de discos 

conducidos. 

Si se supone que el esfuerzo de apriete Q actúa uniformemente 

sobre toda la superficie de rozamiento de los discos con una 

presión especifica q, entonces 

siendo b= R1 - R2 el ancho de las superficies de rozamiento. 

El valor de la presión especifica permitida oscila entre 2 y 

Kg/cm2• 
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sustitu;~~cÍo 'este ,;,/~for .d~ Q',é1 la écuación del. momento del 

embrague ob~~n:~ini~:,/-: , :~:{·-
·, <':, _:: -.> ·.-

' . ':C ·. 2 • 
·· Meinb;::µq21tR 0 b1.roz 

,Quedan.en esta ecuación dos variables a determinar las cuales 

son R0 y b, la cual depende también de R
0

, por lo que se puede 

reducir términos tomando las relaciones anteriores y obtenemos la 

ecuación particular de nuestro trabajo 

3 

R = l (O. 2167) µq21tÍroz 

Calculamos ahora el momento del embrague utilizando P=2 

Memb= ~Mn=2 ( 1. 7 4) ( 100) =348 kg·cm 
Memb= 3. 48 kg·m 

Para calcular las dimensiones sustituirnos los valores en la fórmula 

de R1 y tenemos 

348 =7. 52cm 
(0.3) (2) (27t) (0.2167) 
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Análisis de l~s condiciones de Trabajo 

~---~~4~~il:-_ 9ue se desgastan las superficies de rozamiento del 

emb_rag~e,· ·'la- _largura del trabajo de los resortes o muelles de 

presión.se acrecienta hasta el valor Af del desgaste total. con una 

curva lineal de los resortes, su deformación axial, estando 

acoplado el embrague, se reduce (f
0 

+ Af)/f
0 

veces en comparación 

con la magnitud inicial f
0 

~· por esta razcin, el coeficiente de 

reserva del embrague disruinuye. Según los datos existentes, el 

desgaste total ~f es igual a 1.5 mm, con lo que el coeficiente de 

reserva del embrague se reduce 15 a 30% dependiendo del embrague. 

En algunos embragues los resortes o muelles se disponen en 

~lispositivos re~1ulables que permiten a.justar la carrera de éstos 

conforme se desi;astan los elementos friccionantes, y de esta manera 

restablecer la reserva del embrügue. 

El factor principal que determina el desgaste de las 

guperficics de fricción del embrague, es su re=balamiento relativo, 

que tiene lugar cada vez gue se acopla el embrague. El 

trabajo de resbalamiento se convierte en calor y a consecuencia de 

esto las pastas friccionantes trrtbajt~n con temperatura elevada. La 

resistencia ;:il rJP.sqastc ul elevarse la temperatura se disminuye, y 

cuando la temperatura excede los limites permitidos para el 

i:taterial de fr i.cción dado, las pastas pierden su capacidad de 

trabajo. El periodo de !.>crvicio del embrague depende de la 

intensidad de s11 trabajo cada vez que su acopla, l~ frecuencia de 
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los·acopla'mieritos y, en gran- medida, de la pericia del conductor. 

Para los embragues de fricción de automóviles , el régimen de 

trabajo más intensivo es el arranque del conjunto partiendo del 

reposo cuando, al final del primer periodo de aceleración la 

velocidad angular de rotación del cigüeñal se reduce hasta la 

magnitud minirna permitida, limitada por la posibilidad de que el 

motor se apague. 

Determinemos el valor del trabajo de rozamiento de embrague en 

las condiciones anteriores. Para excluir la influencia en los 

resultados obtenidos de una magnitud tan indefinida como la 

duración del proceso del acoplamiento de embrague, convendremüs en 

considerar que el embrague se acopla instantáneamente y que el 

momento de rozamiento se mantiene durante todo el periodo de 

aceleración constante igual al valor calculado. 

El valor del trabajo de resbalamiento se calcula por la 

fórmula 

siendo w la velocidad angular del motor antes del acoplamiento y r 1 

la duración del primer periodo de aceleración. Este valor depende 

del valor de la acelcracion el cual a su vez e,i; directamente 

proporcional a la reserva de factor dinamice e inversamente 

proporcional al coeficiente que torna en cuenta las musas 

giratorias. La reservo de factor dinamice aumenta conforme aumenta 
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la rela.ción de Í'educción, y el coeficiente que toma en cuenta las 

masas giratorias disminuye con la velocidad, por lo que se debe 

calcular la aceleración para cada una de las relaciones de 

reducción. 

Debido a que la fuerza del viento interviene también en la 

fórmula de-factor dinámico será lo primero que calcularemos 

?w1 = 1.53 Kg 

Pw2 = 3.28 Kg 

PW1 6, 26 Kg 

PW4 12, 79 Kg 

La fuerza tangencial de impulsión depende de la relación de 

reducción por lo que Se calcula para todas las relaciones 

Ptg1 178. 27 Kg 

?tg2 128. 09 Kg 

Ptg1 BO. 1J Kg 

Ptg4 56. 92 Kg 

Con lo anterior y utilizando el peso t.lel coche se puede 

calcular el factor dinamice as1 como el coeficiente que toma en 

cuenta las masas giratorias para cada una de las marchas 
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o, 0.70 ó, 47.27 

'·o . 2 =' 0.49 ó2 24.91 

il = io:Já 

ó, 5. 75 

Calcula'mCJS entonces los valores de la aceleración utilizando 

el , coeficiEtnte reducido de las resistencias debidas al camino 

•=0.102 

a 1 = 0.124 m/s2 

a2 = 0.152 m/s2 

a3 0.177 m/s2 

a4 0.116 m/s2 

La duración de la aceleracion puede ser representada en forma 

de la integral de los intervalos de tiempo elementales dt, en el 

transcurso de cada uno de ellos la velocidad del automóvil recibe 

sucesivamente un incremento infinitamente pequeño dv. 

La solucion de dicha ecuacion se dificulta por no haber una 

dependencia analitica entre a y v, al igual que para el cálculo de 

la distancia recorrida no existe una dependencia entre v y t. Por 

esto se acostumbrtl utilizar el rnctodo aproximado. Este método 

utiliza las formulas sencillas de cinematica de particulas para 

determinar los valores de la duración y la distancia recorrida para 

los diferentes periodos de aceleración. 
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Para el tiempo se: tiene 

t= Vf-Vo 
. · .. a 

y la distancia recorrida se calcula tomando un promedio de 

velocidades multiplicadas por el tiempo del intervalo 

s= (Vf-Vo) t 

Asi obtenemos los valores antes mencionados en sus intervalos 

de aceleración correspondientes 

t, 30 s s, 115.2 m 

t, 9.8 s s, 14 •. , m 

t, = 18. 07 s s, 57 •• 82 m 

t, 30. 68 s s, 104.9 m 

con lo que podemos deducir también el tiempo final de aceleración 

para alcanzar la velocidad maxima 43 Km/hr en 87.95 s. 

Solamente resta obtener el valor de la velocidad angular del 

motor a la hora de embragar. Esta velocidad depende en gran parte 

de las condiciones del camino y de los hábitos del conductor a la 

hora de conducir. Si el automovil esta estacionado en una 

pendiente, por ejemplo, el conductor deberá acelerar más que en el 

caso <le que el automóvil estuvierñ en un plano horizontal. Se puede 
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considerar cualquier valor entre la velocidad angular minima 

permitida por el motor antes de apagarse y la velocidad angular 

nominal o máxima para este tipo de motores. Tomaremos pues este 

valor considerando que el conductor acelera un poco antes de 

comenzar a sacar el pedal del embrague con lo que el motor llega a 

1400 rpm. Cuando el conductor comienza a desembragar la demanda de 

torque obliga al motor a reducir su velocidad de rotación con lo 

que llega al valor minimo de revoluciones permitidas cuando el 

automóvil comienza a caminar. 

Una vez obtenidos los valores anteriores, estamos listos para 

calcular el valor del trabajo de resbalamiento en el embrague 
; 

principal, utilizando la fórmula mencionada anteriormente. 

L= (3.48Kgm) (1400rpm) (O.Smin) =l 2 lSKgm 
2 

La evaluación comparativa de diferente~ embragues se lleva a 

cabo por medio de el trabajo especifico de resbal.:u:iicnto Le~p• cuya 

magnitud se calcula por medio de la siguiente fórmula 

L =-L-
"'"'P Fi IOZ 

En este caso purticulu.r solamente utilizarnos un par de 

superficies de rozamiento por lo que ira: tendrá valor de l. 

El area de un par de superficies de fricción se calcula por 

fórmulas geométricas sencillas de arca utilizando los radios r 1 Y 

r 2 , y obtenemos el urea F=225.78 crn2 • 
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L. = 1218Kgm _ 
esp 225 ,7 Bcm 2 

5. 39 kgm 
cm 2 

Se conoce ~or experiencia que los valores permitidos para Lesp 

deben ser menores o iguales a 6 kgm/cm2 , lo que confirma que el 

embrague seleccionado trabajará correctamente, es decir, sin 

resbalar durante el trabajo normal, poro sabiendo que si la 

sobrecarga excede el valor de la reserva del embrague, éste 

patinará protegiendo asi las piezas del motor y la transmisión. 

Una gran influencia en el periodo de servicio del embrague 

ejerce la frecuencia de su acoplamiento. Si circulando un automóvil 

por buenas carreteras fuera de la ciudad recae generalmente entre 

20 a 50 desembragues, para un tráfico urbano intenso para el mismo 

recorrido, al embrague se debe desacoplar varios cientos de veces. 

Todo ello acarrea la elevación de la tensión térmica de los 

embragues. Por estas razones, en las nuevas estructuras se presta 

especial atencion al cnfri<lmicnto intensivo de la~i superficies de 

rozamiento de los embraguc,s a~-: 1 como también la protección contra 

el calentamiento de los mt1clles de presión, ya qua al calentarse 

los resortes pierden el br10, es decir sus propiedades de 

restricción a l<l fuerza. 
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CAPITULO VIII 

LUBRICACION DE LA TRANSMISION 

La transmisión de potencia realizada por cualquier medio 

origina desgaste en los mecanismos, para el caso de los sistemas de 

transmisión de engranes el desgaste es un factor muy importante 

para su funcionamiento correcto y vida, 

El desgaste que se origina por la fricción entre dos 

superficies es debido a GUs imperfecciones que causan interferencia 

en el deslizamiento entre ambas y tendencia a soldarse entre si, 

desprendiéndose particulas de las superficies en contacto 

originándose asi calor y desgaste, 

La forma de reducir al minimo el desgaste y generación de 

calor debido al deslizamiento entre superficies es mediante 

lubricación. 

La palabra lubricar viene del latin lubrificare que significa 

separar, asi para redu<;Ír el Jesgctste entre dos superficies en 

desliiamiento se interpone una pel1cula de lubricante (separador) 

entre .:tmbas superficies, pura el caso de maquinaria se emplean como 

lubricantes fluidos (grasas y aceites). 
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Pá..~á ,~a- lubricación de la transmisión que es objeto de esta 

tesis _es necesario.enfocar la lubricación en dos componentes: 

- Lubricación de engranes. 

- Lubricación de rodamientos. 

Lubricación de engranes: 

La transmisión descrita en este estudio funciona atravez de 

engranes helicoidales. La forma de los dientes de los engranes 

helicoidales hac~ que en el engrane, un componente de la fuerza 

transmitida produzca un empuje o deslizamiento axial entre los 

mismos, cuya magnitud varía del 10 al 15 % de la fuerza que ellos 

trasmiten, de acuerdo al ángulo dfe la hélice, siendo este Ultimo 

factor el que limita su aplicación, a pesar de que los cojinetes de 

rodillos cónico5 pueden soportar grandes cargas axiales. 

En los engranes rectos, la potencia transmitida actúa en forma 

brusca en cada diente, la duración del engrané es corta en 

comparación con los helicoidales pues el contacto entre dientes se 

realiza a lo largo de una sola linea. 

En los engranes helicoidales se reemplaza una linea de 

contacto por muchas, con lo que se obtiene marcha silenciosa y 

repartición uniforme de la carga que varia desde un valor cercano 

a cero hasta llegar a un milxirno y después disminulr nuevamente a 

cero. La duraciun de un engrane puede mejorarse en base al ángulo 
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de inclinación de sus dientes. 

Desgaste de Engranes 

El desgaste normal de engranes se produce por el resbalamiento 

y rotación entre los dientes y es el que origina el asentado 

inicial logrando un mejor funcionamiento de las transmisiones. Un 

tipo de desgaste anormal en los engranes es el picado que provoca 

faltantes de material en la superficie de los dientes que al ir 

aumentando origina que dicha superficie se torne irregular 

provocando un mayor desgaste y fricción. La abrasión es otra forma 

anorr.tal de desgaste que daña la Sl1perficie de los dientes a nivel 

general rápidamente y es provocada por la presencia de materia 

extraña entre los engranes o dispersa en el lubricante. En general 

el desgaste de los enqranes debido a una insuficiente lubricación 

se convierte en un mal progresivo para los trenes de engranes ya 

que al desprenderse particulas de los engranes estas son atrapadas 

entre los dientes en contacto generando abrasión y picaduras 

terminando rápidamente con los engranes. 

Ventajas de una Lubricación Adecuada 

La lubricación adecuado en un sistema de engranes reduce al 

minirno el desgaste y las pérdidas en el sistema debido a la 

friccian asi como el ruido generado por su operación. 
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~Boria de Lubricación de Engranes 

Entre las superficies en contacto de los dientes de un engrane 

existen tres tipos de movimiento: 

Rodamiento, deslizamiento, o una combinación de ambos. 

A pesar de que los perfiles de los dientes se proyectan para 

obtener una maxirna aproximación al movimiento de rodamiento para 

obtener un mayor rendimiento, la mayor parte del movimiento es de 

tipo deslizante. Basándose en este Ultimo, se puede desarrollar una 

teoría de lubricación por cuña de aceite entre les dientes, ya que 

el deslizamiento favorece la formación de dicha cuña. 

Estos dos factores deben ser necesariamente balanceados en el 

diseño de los perfiles para, para lograr junto con un buen 

rendimiento una máxima resistencia al desgaste. 

Para ejemplificar la manera en qua se lubrican los dientes de 

un engrane supnndrer.io~ 1:~ situt"1c:i0n de do~ rul?di'\~ que giran y 

deslizan una sobre otra. Si estas ruedas tienen el mismo diámetro 

y sus ejes velo~idades iguales, o si sus diametros son diferentes 

pero ambas tienen la misma velocidad tangencial,no existiria sobre 

ellas deslizamiento. 

j \•"Hldflo•Uf .. tO• 
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Si se lubrica el punto en donde ambas hacen contacto, el 

lubricante debido a su adhesividad, formará una fina pelicula sobre 

la superficie de las ruedas, que en razón de la viscosidad del 

lubricante tendera a separar las ruedas. 

El roda~iento es nulo cuando el engrane comienza a girar, y 

aumenta gradualmente hasta alcanzar su máximo a la altura de el 

circulo primitivo disminuyendo hasta llegar a cero conforme se 

desplaza hacia la punta de los dientes. El ejemplo considerado 

ocurre cuando el punto de engrane lleva al circulo primitivo. Este 

es el lugar donde comúnmente ocurren algunas fallas, por ser la 

lubricación limitada; en este lugar la dirección del movimiento se 

invierte , lo que hace más dificil al.in la permanencia de la 

pelicula de lubricante. 

(NGllAN.C.Jf DE lOS Q1E~IES 
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Si ahora suponemos que la velocidad de una de las ruedas del 

ejemplo es diferente, el suministro de lubricante será el mismo que 

en el caso anterior. Ahora existe una combinación de rodamiento y 

deslizamiento; este Ultimo aumentaria en función d~ la diferencia 

entre las velocidades tangenciales de ambas•ruedas. 

El lubricante suministrado no solo se adherirá en forma de fina 

película a la r.ara de las ruedas, sino que será introducido en 

forma de cuña, con la velocidad de la rueda más veloz. En este 

caso, aún con un suministro menor de lubricante, las cantidades de 

este que serán forzadas al pasar por el huelgo entre las dos 

superficies en contacto, serán mayores. De esto se concJ.uye que en 

tales condicion~s, la lubricación será más segura } efectiva. 

Lo que se h;t mencionado para ambas ruedas de fricción puede 

aplicarse perfectamente a lo que ocurre entre dos dientes durante 

el periodo de engrane. Debido a las diferentes curvaturas de las 

partes de los dientes que entran en contacto, el movimiento es una 

combinación de rodamiento y deslizamiento. El deslizamiento es 

máximo al comienzo para disminuir y al llegar al circulo primitivo 

el punto de c:ontacto desaparece. 

De igual manera la lubricación es de máxima eficiencia al 

comenzar el engrane para llegar a condiciones limitadas al llegar 

al circulo primitivo. 
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CON1ACTO $0Uf lA l!NfA PllMl!IVA 

FOIMACION O! lA CUÑA DE ACEIU 

La formación de una buena pelicula lubricante depende de los 

siguientes factores: 

- Perfiles de los dientes. 

- carga que transmiten. 

- Velocidad a la que funcionan. 

Perfiles de los Dientes 

Algunos dientes tienen sus perfilés más planos que otros, 

es decir con menor curvatura, en estos la formación de la formación 

de la cuña de lubricante es favorecida. 

Mientras mas plano sea el perfil de los dientes de un engrane, 

estos soportaran mayores cargas debido a que quedan, distribuidas 

sobre una superficje mas extensa, es decir, la presión sobr2 los 

dientes disminuy12. (P= F/A). La pelicula de aceite entre las 

superficies de los dientes en contacto soporta cargas más leves, 

~en lo que disminuyen las posibilidades de que ésta se rompa. 

158 



Teóricamente el contacto de los dientes, se realiza a lo largo 

de una-linea transversal. En la practica y d~bido a la def~rmación 

~l~stica la li~ea se convierte en un área de ancho variable. 

En los engranes rectos, helicoidales y cónicos el 

deslizamiento se produce en dirección radial alejándose de los 

ejes," lo cual favorece la formación de la cuña lubricante. 

En los engranes espirales y de tornillo sinfin, se suma a este 

tipo de deslizamiento otro de tipo lateral producido por el 

movimiento de rotación del eje motor. La combimición de estos 

movimientos da como resultado una linea de contacto oblicua y un 

gran deslizamiento. 

cargas que Transmiten 

Las cargas que transmiten los engranes tienen relación directa 

con la formación de una buena película lubricante, ya que aquellas 

tienden a desalojarla de las superficies en contacto. 

cuanto mayor sea la carga mayor sera esta tendencia, 

resultando por lo tanto que la viscosidad y la resistencia de la 

pelicula del lubricante son dos factores que determinan la carga 

que se puede transmitir. 

Es importante no exponerse a posibles ~aturas de la pelicula 

debido al uso d0 lubricantes liquidas de viscosida.d excesiva, ya 

que ello implicaría una perdida innecesaria de fuerza. Las 
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vari~C~onés ~~--.la :.ca~~·~-·-p-~odu~·en eleváciones en la temperatura que 

deben. ser. soportadas. por .el lubricante. 

Es ··por ·10 tánto indispensable que para la lubricación de 

engranes que transmiten cargas variables se usen aceites de alto 

indice de viscosidad, para asegurar uniformidad en la viscosidad. 

Los aceites que no tienen la capacidad de mant~ner viscosidad 

uniforme , se adelgazan al aumentc:.1r la carga y se espesan al 

disminuir, disminuyendo la protección contra desgaste del engrane. 

Volocidad do Funcionamiento 

La velocidad es otro f~ctor a considerar en la lubricación de 

los engranes, esta determina el tiempo de duración del contacto 

entre dientes, que a bajas velocidades es apreciable presentándose 

asi la oportunidad para la separación de la pelicula lubricante y 

el consiguiente desgaste. 

Las altas velocidades presentan como inconve~iente para la 

lubricación el aumento de la fuerza centrifuga que arroja el aceite 

de los dientes permitiendo el contacto metal a metal. 

La fuerza centrifuga aumenta en proporción al cuadrado de la 

velocjdad tangencial, as1 que para pequeños aumentos de velocidad 

se tienen variaciones apreciables en la fuerza centrifuga. Es aqui 

en donde entra la import;;incia de otra caracteristica de los 
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lubr,iccintes, la ·adhEisividad 'qlle hacé ·que el lubricante permanezca 

en contacto ·coh él engrane. 

ApÚcación de Lubricante 

Para la aplicación de lubricantes a cajas de engranes se 

utilizan muchos métodos como son inmersión, por gravedad, 

lubricación cen~ral, neblina, etc. 

La transmisión objeto de este estudio será lubricada por el 

método de inmersión, en estos sistemas la distribución de aceite se 

realiza por medio de uno o más engranes que sumergidos en él lo 

levantan y salpican a los puntos que necesitan lubricación 

(puntos de contacto entre los dientes y cojinetes de los ejes). 

El nivel de aceite correcto, depende del tipo de engranes y su 

velocidad. Para los engranes rectos y helicoidales el nivel de 

aceite debe sobrepasar apenas el circulo base para así salpicar el 

aceite a su máxima distancia generando las menores pérdidas de 

potencia por agitamiento e incremento de la temper~tura. 

Es importante mencionar que para la transmisión de la que es 

objeto esta tesis debido a que el montaje de los trenes sera de 

forna vertical, no es suficiente con que el ti:en de engranes 

inferior toque el nivel de aceite pues solo lubricaria a este y no 

lo haria con los que se encuentran por arriba de este, es por esto 

9ue en esta transmisión se usara un sistema de salpicado de 

lubric:ante que levante el aceite y lo distribuya por toda la 

Carcaza de tal forma que mantenga mojados los trenes de engranes 

superiores todo el tiempo. 
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Lubricación de Rodamientos 

Los rodamientos que tendrá la transmisión son de tipo cónico 

de rodillos por ser los únicos capaces de absorber la carga axial 

de diseño para la transmisión. 

Los 1~odamientos deben estar cubiertos con grasa lubricante que 

se les aplica de origen o cada vez que se desarme la transmisión 

con fines de mantenimiento; sin embargo requieren lubricación 

constante y esta será provista por el salpicado de aceite de los 

engranes en movimiento. 

La relubricación de los rodamientos depende del tipo de 

rodamiento usado, de su tamaño, de la velocidad de giro, de la 

temperatura de operación y de la grasa usada. 

El periodo de relubricación se relaciona con la vida útil de 

la grasa y se calcula de la siguiente manera: 

donde: 

tf= K 14x106 -d 
nfa 

tf= vida util de la grasa o intervalo de relubricación (hrs). 

K= factor del rodamiento. 

n= velocidad (rprnJ. 

d= diámetro interior del rodamiento(mm.). 
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La cantidad de grasa requerida para relubricación se obtiene de 

G = 0.00504 D B 

donde: 

G= peso de la grasa en gramos. 

D= diámetro externo del rodamiento (mm.) 

B= ancho del rodamiento(mm.) 

Lubricantes para Sistemas de Inmersión 

Los aceites para sistemas de inmersión están sujetos a un 

servicio más severo que los usados para sistemas de circulación ya 

que su enfriamiento es menor por no ten~r movimiento. 

El aceite en los sistemas de inmersión esta sujeto a trabajo 

constante y tiene poca oportunidad para enfriarse o para librarse 

del agua, cieno y los residuos que se puedan acumularse. 

Es por esto que para estos sistemas deben usürsc aceites de 

alta calidad y refinacion, con demulsif icantes y que resistan la 

oxidación. 

A causa de que su temperatura de funcionamiento es al ta (hasta 

70"C ) su viscosidad debe ser alta. 

Lubricantes Para Transmisiones de Engranes 

Los aceites usados para la lubricación de transmisiones deben 

ser derivados de petróleo de tipo parafinico de origen mineral con 

indices de viscosidad entre 30 y 60 ( El indice de viscosidad de un 

lubricante se define como la variación de la viscosidad en función 

a la variación an la temperatura dV/6T 
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Aditivos para Aceites de Transmisiones 

Un aditivo es definido como un material que imparte o mejora 

una propiedad deseada al lubricante. 

Antioxidante 

Aumenta la vida del aceite evitando el ataque por oxigeno, 

previene o controla la formación de lodos, barnices y compuestos 

corrosivos, resultado de la oxidación del aceite. Evita 

polimerización del aceite que resulta en aumentos de viscosidad y 

puede llegar la solidificación. Descompone los peróxidos 

inhibiendo así la formación de radicales libres. 

Inhibidores de corrosión 

Protegen cojinetes, engranes y flechas contra el ataque 

quimico de los ácidos orgánicos que se forman en los aceites 

producto de su oxidación. Este aditivo forma una pelicula 

protectora sobre los metales que permanece aún después de 

desaparecer el lubricante. 

Xnhibidores de Desgaste 

Reducen el desgaste rápido bajo condiciones de lubricación en 

el límite, el contacto metal con metal causa del desgaste se puede 

evitar formando una superficie metálica por adsorción física o por 

reacción química, estos aditivos forman una pelicula en las 

superficies a lubricar mantenióndosc aun después de desaparecer el 
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lubricante. 

Detergentes 

Mantiene limpia la superficie lubricada al suspender los 

insolubles en el.aceite. 

¡:>iapersantes 

Previenen y retardan la formación de lodos y depósitos en 

condiciones de operación a bajas temperaturas, mantienen los 

insolubles en suspensión. Los dispersantes tienen una fuerte 

afinidad por particulas ajenas y las rodean con moléculas solubles 

en aceite manteniendo los lodos sin aglomerarse o depositarse. 

Aqontes Alcalinos 

Neutralizan loz ácidos presentes en el aceite que pueden 

provenir de oxidación del propio aceite o de contaminación. 

Inhibidor de Herrumbre 

Previene la formació~ de herrumbre en lns superficies 

metálicas, actuando en la fase liquida (cuando la maquinaria esta 

detenida} o en la fase vapor sobre el aceite. 

Depresor de Punto de Escurrimiento 

Disminuye la temperatura de escurrimiento o punto de 

congelación de los aceites parafinicos. 
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Hejora<lor <le Indice de Vbcosi<la<I 

Disminuye la relación ···de cambio de viscosidad con la 

temperatura. 

Agentes de Aceitosidad 

Estos son llamados también modificadores de fricción,y son 

agentes que incrementan la lubricidad de un aceite. Son compuestos 

que forman puentes de Hidrógi:mo entre si y con las superficies 

metálicas, formando así largas cadenas que forman películas de 

aceite resistentes manteniendo separadas las superficies y 

disminuyendo la fricción entre ellas. 

Aqentes de Extrema Presión 

Este es un aditivo indispensable para transmisiones de 

engranes. Bajo condiciones de extrema presión la pelicula 

lubricante escurre, este tipo de aditivos reacciona quimicanente 

con la superficie metálica formando compuestos lubricantes de gran 

resistencia a la presión, evitando fricción y desgaste. 

Estos aditivos se adhieren al metal solctanctose a él y 

soportando el desgaste en lugilr del metal. 

Inhibidores de Espuma 

Estos aditivos previenen la formación de espuma estable, 

useguran el colap8o rápido de las burbujas de aire previniendo de 

tal forma la oxidación excesiva del aceite y problP.mas en los 

equipos por falta de lubricación. Estos reducen la tensión 
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fJ.Uperficial_ de las burbujas de 'aire ~ausando la formación de 

grandes burbujas fáciles· de romper·, son generalmente insolubles en 

aceite. 

Agentes de Adhesividad 

Bajo condiciones de lubricación a pelicula delgada es 

necesario evitar que el lubricante escurra de la superficie 

lubricada, este aditivo incrementa la adhesividad del lubricante 
l 
por estar constituido de productos de gran peso molecular, son 

cadenas que forman "hilo" en el aceite fomentando su retención en 
f• 
las superficies a lubricar. 

Factores para una Lubricación Adecuada de la Transmisión 

Elementos a lubricar 

a) Engranes 

• Tipo de engrane: helicoidal 

b) Cojinete 

• Tipo de cojinete: Cónico dé rodillos 

Condiciones de Diseño 

a) Dimensiones 

• Diámetro engranes 

b) Material 

• Acero SAE 8620 

e) Terminado 

* Maquinados 
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d) Tratamiento 

• Templado y Revenido 

• Cementado Superficial 

Lubricante 

a) Aceite 

• Parafinico de:éivado --de -petiófeO-

• Aditivos (mencionados anteriormente) 

Requerimientos del Lubricante 

a) Viscosidad 

Esta es una de las caracteristicas más importantes en el 

lubricante y tenemos qlle paro las transmisiones se encuentran 

clasificados en una escala realizada por la AGMA { American Gear 

Manufacturing Asociation en grados que van en valor de 

viscosidad del lubricante ascendente del 1 al 7, que equivalen a 

viscosidades de 36.1 a 440 centistokes@ 40• e existe otra escala 

que es la usada para transmisiones automotrices, la escala SAE de 

engranes que c1 CJ~i f ica a los aceites en grados ascendentes de 

viscosidad desde el 75W hasta el 140, que equivalen a valores de 

viscosidad desde 20 hasta 807.5 centistokes @ 40• C. 

El aceite usado en la transmisión será de 85W para dar buena 

protección y reducir las perdidas por viscosidad en la transmisión. 

b) Aditivos 

Para una transmisión de engranes es necesario que el 

aceite posea los aditivos mencionados anteriormente. 
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Método de Aplicación 

El lubricante será aplicado a la transmisión por medio de 

salpicado de aceite por el movimiento de los engranes que 

abastecerá de aceite a los engranes y a los cojinetes también. 

Mantenimiento 

El aceite de la transmisión debe ser cambiado para asegurar 

que se encuentre totalmente libre de particulas ajenas que dañarían 

los componentes de la transmisión. 

El aceite en una nueva transmisión debe ser drenado tras las 

primeras cuatro horas de operación, operarse con un aceite delgado 

por unos minutos para lavarla y colocar aceite nuevo. 

Después de el periodo de asentamiento el aceite debe ser 

reemplazado a intervalos de 500 horas de trabajo para asegurar las 

propiedades del aceite estén en operación. 
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Conclusiones 

La aplicación de una transmisión de engranes es muy variada 

además de la aplicación que se le pretende dar en el caso 

particular de esta tesis y el diseño de esta implica un estudio 

detallado de el tren de impulsión para un vehiculo ya que se debe 

diseñar en base a las necesidades especif icqs del vehiculo al que 

impulsara siendo la más importante el motor en cuanto a sus curvas 

de potencia y torque, debe considerarse también el terreno en el 

que se moverá el vehículo, la pendiente máxima a superar, la masa 

del vehículo, las dimensione~ de las ruedas etc. 

Con esta tesis se concluye después de la construcción y 

pruebas funcionales a que se ha sometido la transmisión objeto, que 

la potencia puede ser utilizada mucho más efectivamente reduciendo 

las pérdidas en la transmisión y brindando la posibilidad de el 

~ambio de marcha para cada condición de manejo a que se someta el 

vchiculo mejorando la respuesta de este. 

Durante las pruebas que se efectuaron con el vehiculo que usó 

esta transmisión se notó una notable mejora en el torque entregado 

ya que comparándolo con los vehículos con transmisión de 

convertidor de par logró superar pendientes mfis. inclinadas y 

ascendiendo mucho mas en las pruebas de ascenso de colina. 



se conSiguip con él u~~ grán economia de combustible haciendo 

Posiblia. el< stiPr1fui-r ·una~j>.~.r~.~·a, a'· pits durante la carrera de 

~asistencia. 

se .obtuvo _;una gran ¡;>Untuación en la evaluación de diseño 

mecánico e inovacfones. 

Cabe mencionar que el vehiculo que usó esta transmisión (carro 

# 2) obtuvo el sexto lugar en la competencia Hinibaja BAE West que 

tuvo lugar del 23 al 25 de Abril de 1992 en EL Paso Texas, en la 

que compitieron 52 vehículos de 37 Universidades de Estados Unidos 
,. 
y México. 

Durante el desarrollo de este estudio de tesis se pudo 

apreciar un panorama muy amplio sobre el diseño y la manufactura de 

trenes de impulsión para cualquier vehiculo. 

Al término de este trabajo puede concluirse que la transmisión 

diseñada y construida es un proyecto que se desarrolló 

satisfactoriamente y que brinda muchas ventajas al vehiculo que la 

usa. 
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PROPIEDADES TIPICAS DE ACERO EN DIVERSOS 
TAMAf<OS Y ESTADOS l' •1 

(a) TomHdo. lb) 10 Y.. (e) Inconsistente, de dlfenntes factor las. 

NÜM, 
. 1 PUNTO DE ! ALARG. I' REDUc-

1¡ . 
Dli.Mf.TR.0 MAXIMA FLUENCl~ .. J ~ EN C ó . 1200 

DE BAUA R.ESISTENCIA EN TRACCl~s,Os cm Á~~ I NOB ~----
AISI ESTADO 

1" 1 '• 112pulsl1 •· 1
1
"'"

1 
cm pul¡ kg1cm 1 ksi •kg1cm 1 ls1 , ! ' ¡ 1 k&m pit·ll 

CIOI S Laminado simple 
Recocido 
Normaliz.ado 
Norma\iudo 
Normalizado 
Normali:r.ado 

1.27 y, 4288 61 3198 4l.51 39 61 1 126 11,19 11 
2,l4 1 3937 56 29l2 42 1 )7 69,7 ' 111 11,47 ll 
1,27 y, 4429 6) 3374 48 )8,6 71 126 ll,7l !l 
2,54 1 432) 61.l ll04 47 )7 69,6 121 ll,7l 8$ 
l,08 2 4218 60 3128 44,5 l7,l 69,2 116 11,89 16 
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Recocido 
Norma\iz.ndo 
Normaliz.ado 
Normaliz.ado 

CIOJO Laminado simple 
Recocido 
Normalizado 
Norma\iz.:ido 

___ WQT 1000 

CI 137 Laminado simple 
Recocido 
Normaliudo 
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Estirado en rrto 

1,27 ~1 
2,l4 1 
1,27 Yt 
l,08 2 
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2,54 1 
1.27 Yt 
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2,l4 1 

1,27 y, 
2,l4 1 
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2.l4 1 
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Estirado en frlo (b) .S,08 2 
WQT 1000 (ll8 'CJ 1,27 )j 
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WQT 1000 (ll8'C) 10,16 4 
WQT 1200 (649'C) 10,16 4 

CI050 Laminado simple 1,27 M, 
Recocido 2..S4 1 
Normaliudo 1,27 ~1 
Normali:r.ado 10.16 4 
Es1irado en frlo 2.S4 1 
OQT 1100 (l9l'C) 1,27 Y, 
WQT 1100 (l9l'Cl 1,27 Y, 
OQT 1100 (l9l'C) l,08 2 
WQT 1100 (l93'C) l,08 2 
OQT 1100 (l9l'C) 10,16 4 
WQT 1100 (59l'C) 10.16 4 

496) 70,6 3114 
4ll9 62 2847 
4900 69,7 316) 
4710 67 2911 
4478 6),7 2460 

l624 80 ll86 
4710 67 J44l 
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l096 72,l ) 304 
6187 88 4780 

44,l )) 
40,.S 32,8 
4l )4.l 
41,5 ll.l 
ll )4,J 
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:; 1 i:·' 
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6890 91 •011 58 2l 
6749 96 344l 49 22 
7241 10) 6538 9) ll 
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6960 99 
6116 87 
70)0 100 
9140 1 JO 
77)4 110 
7734 110 
6890 98 
6609 9-1 
6l38 9) 

7170 102 
6408 92 
7804 111 
70)0 100 
79-ll lll 
8l77 122 
8366 119 
7874 112 
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3867 
4288 
)797 
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61 
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2l 

54 27 
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l9 1 2l 
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l4 
l8 
ll 
l6 
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126 11,61 
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126 7,0l 
ll6 9,J.I 
137 8,4) 
179 12.72 
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174 l,11 
201 9,.l4 
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ll 
ll 
69 
61 ! 
92 1 

61 ' 
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69 
1 
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PROPIEDAOES TI PICAS DE ACEROS TRATADOS 
TEHMICAME~Tf.I~ •;4J 

lts \alortJ de esra rabio han sido lomados de abacos tales como lo' de 111 fi¡uras AF l·AF 3. 
sqra obltncr l<1 ushlenda o ti numtro Drlnl?ll p:ira cualquiu aira lcmptrarura de rc\ltnldo1 

llftrpolar ton rrpanlrlon llntal en1rc 101 \'óllorrs dndo1. La ulr.ipoladon p:ara rempera1uras 
ttt h11ja1 puede d'.Jr ;J H~cu un3 euimación r.izonublc, pcro no se pucd,e confiar en ella. 

1.11 :'oio lnlcrpolar urilizando t!lt \1ilor. 

i PL'~O DE Í ALAl<.Ci 

1 ~V.XIMA 1 FLUEt-CJA • EN 1 

TAMA~O 11.E\E~JDO A¡ RESlSTE'CIA : CN TRl\CC!O~ ~OD 1 J,08 ' IZOO 

'• '• ! {RHN) ! cm ---- 1 (2 
•m f'Ulg ·e ·~.~~~¡ kg1.m· '" 

1 p'Jig) ; kgm p1C'lb . -
2.S4 1 H6 600 11296 118 t. 116 871 2-io 1 

11 i l,5) 40 
2.54 1 5)8 IUOO 7 J70 102 51.12 i.1 i 100 1 22 7,88 57 
2.,4 1 704 1 JOO .L.~ 976 85 4 007 S7 i 170 1 29 12,8l •l 

1.27 '1 427 800 t 12 .17.l 176 7 874 112. ~6) 11 1 0,8) 6 
1.27 'i 593 1100 1 111194 145 6 187 aa I 29.l 

1 
17 0,83 6 

10.16 4 59) 11110 ¡ 91411 1 ~o 4 5iU 6.S ! "!!l2 17 0,69 l 

U.7 ., n1 700' •1491 115 8 U8S 115 277 12 11.79(•1 IJtal 
1.27 !í 15)6 ~:1 

7 tl04 111 b 181 88' 229 23 18,4) bl 
l.08 l lJi 7.llJJ 105 4 429 6.\ i 217 23 JI 4,28 

1.27 "l i H6 bOO J 14 16U l!U 1.1710 19.S l 429 
1 

ll l l,l9 )9 
1.27 1.; li.•s 1000• 9491 13~ 8 8l8 126 277 

1 
20 10,64 77 

1.27 1.j j704 IJOO ~ 7 '22 IU7 6 )97 91 1 217 1 26 15,07 1()9 

111.16 4 1l)8 1000, 7 '81 (Ol I 5Q76 85' 207 1 26 112,02 87 
--¡j; 

l,27 
l.!7 

10.16 

1.27 
1,27 

!) 
!~ 
!"i 
4 

H 
'·' ,, 

260 
427 
649 
649 

421 
649 

i~ i :: ~~~ ;~~ l :~ ~~~ ;;1 5341 
11 

429 ll 
12~ 1 9 140 1 JO 1 8 085 lll 277 21 
1200 7 874 112 i 5 835 8) 229 2l 

800' 16 029 228 115 llO 215 1 444 1 10 
1200 11118 ll9 9913 141 lll i 16 

i ' 
1.27 Vi 427 800 14760 210 1 ll 710 1951415 1 11 
1,27 Vi 538 1000 11 249 160 1 10475 149 l21 ¡' 15 
1,27 V, 649 1200 8929 121' 8226 117 269 21 

1,27 !1 371 7UO 17"!94 246 15748 224: '495 10 
1.27 ~. ll8 1000 12936 184 12163 173. J7l 1 12 
1,27 !1 649 1200 9 98) 142 Q 210 131 11 

29) 18 
5,08 l 649 1200 8507 121 6608 94 241 ' 21 

--1~2; ;¡ 427 800 1) 006 185 12 2ll 17' 1 J7l 1 " 

1b:~~ !'~ ~~~ ~:~ :~~; J~ ~~~ i;; i ~; j i~ 
2,54 1 371 700 1 J 888 226 14 271 203 
2,54 1 649 1200 9 140 130 7 734 110 

10,16 4 649 1200 8 296 118 6 397 91 

1,27 ~ 
1,27 \i 
1.27 !1 

427 
482 

l 649 

2,54 
2,54 

ll,24 

1 ¡ m 
1 649 
6 l ll8 

800 18 208 259 
900 ll 110 215 

1200 !Olll 147 

700 16 662 2J7 
1200 9 84) 140 
1000 10616 lli 

16 029 218 
IH98 192 
8 718 124 

ll 04l 214 
8 431 120 
9 210 131 

m¡ 11 
262 21 
2Jl ' 22 

514 
•29 
311 

470 
230 
302 ' 

10 
11 
17 

11 
19 
16 

/ 1,IO(a) 8(>) 
1 2,90 21 
¡ 11,47 83 
, ll,Ol 87 

\ i.66Cal 121•) 

1 
7,l2ia) llfal 

¡ 2.35(al 17(•) 
5,39 39 
8,IS 59 

¡ 1.l4(a) 9(¡) 

1 4,14 JO 
1 8,98 65 
1 6,22(a) 4S(a) 

i 8,01 58 

113,ll 95 
14,'.\7 104 

11,9)(•1 14(.11) 

9,26(•1 67{¡) 

11,66 12 
1,19 13 

. 4,8)(¡) H(a) 

11,38(11 IO(al 
8,98(•) 6l(a) 



PROPIEDADES TIPICAS DE MATERIALF.S 

fVbn~c lambl~n tibaco1 para C1040, 3140, .Sl40: y tablas AT 8°AT 10, lnclushe,,) 
Para lodos l0t1 aceros forjados: 

JJOdulo de f!laeticldacl en lracclón o compresión, ¡.; = l 109 000 k¡/cm• (o bien 
JO X IO' psi). (Pana hleno dulce, E = J 968 000 k¡/cm', o bien 28 X 10• psi.) 

;J/Odulo de tlasticidad en cizalladura o loniOn, G = 8011 .500 kg1cm 1 (o. bien J 1,.5 X JO' 
~I). (P.llMl hierro dulce, G = 703 000 kg/cm 1

1 o bien IO X IO' psi.) 
L:a reaíaltMia de lluMda en lor&ión (dzalladura) u!.11 ('Omprendlda frecuememtnlt 

enrre 0.5s,, y 0,6a~. Se emplea 0,6".,. 
l.inrilt d~ fotioa de una probe1a pulida, no.Ión lnurilda, aproximadameme 1.1l; 

lablu AT 10. 
Mmitf' df' /alitia en torsiOn invntidn, •prodms1d.11mente o,6s·~: vtine ~ .a 7, 
El rof'firientf' dt Poi11on es 11proxlmadamenlt de O,l.5 a 0,33. Se emplea O,J para el acero. 
La denaidnd es 11pradm•d.11mcn1e 7,85 k¡¡fdm' (o bien O.l!W lb1pul¡¡'), (Para hierro dukt, 

7,7! ka1dm1
, o bltn 0,28 lbipul¡1

.) 

MA)(IMA us1~-¡Er-C1.o. •ALARGA•! 

ESTADO RESISTENCIA Ot FLUE,..CIA 1MIENTO RF.O~C· 

""' '-iHEll.IA\ EN TRACCIÓN r, El" 1 CION 
'~' .-1'/.\/ [<) 1 ,, J,(d) Iw \5,Üa i:m "~~" (8111'1) 

1 kgJcm' ku kg¡cm' ksi kg:cm' k¡i f2 pulgJI ·• 

' Hierro dulce L 1n11nado simple 13374(a)48{a) 2 $31 36 1757(a)2Sfal 3l 
Accru foqadu 
CIOIU{k) Est1radu en !rlo 4 7!0 61 3lll lO 3 661 ll 2l ll ))7 
CIOl~lk) Eslirado en trio l 41) 77 ·4077 l8 4429 6) 2l 6) 110 
CIOlll Laminado s1h'lp\c 4 l69 6l l44l 49 ) Jl4 48 )6 l9 10 
c1020 Nurmalizado 4 499 64 ) 191' l4' llll lO )9 69 lll 
CIOlO Recocido 4 001 ll )02) 4) 29l2 42 )6,5 66 111 
CI0201kl Es1irado en fr\o 548) 18 4 077 l8 4 640 66 20 l9 ll6 
CI022 Laminado simple l 062 n ) 191 l4 ) 656 12 )5 61 149 
CIOJfl Laminado aimple 5 624 80 4 218 60 ) 586 51 32 J6 179 
CIOJ5 Laminado simple l 916 8l 4499 64 3 861 ll 29 l8 190 
C104l Laminado aimple 6 749 96 l 062 72 4148 l9 22 4l lll 
CI09l Normal1ndo 9 91) 141 1)81 IOl 5 624 BU 8 16 21l 
BI 11.\fkl Acabado en trio J 83l 83 4ll9 62 l 062 72 14 40 170 
8111.1 Lamtnado aimple 4 921 10 ) lól 4l 2l 40 lll 
Clll8 Laminado aimple l 27) 7l )9)7 l6 l 2l4 46 l2 10 119 
Clll8(kl Es1irado en hlo l 624 80 4 218 60 l21) ll 16 51 180 
Cll44 OQT 1000 (ll8' CI 8 296 118 6 187 88 l8)l 83 19 46 2ll 
1.140 OQT 1200 (649' Ci 7 945 lll $ 90~ 84 6468 9l 21 61 229 
1)84l. OQT 800 (421' C) D 147 181 9843 140 12 )0) 115 

1 

16 l6 
l31l(cl OQT 1000 (538' C) 7 451 106 s ll4 79 4 991 11 27 7l 220 
2HO(cl OQT 1000 il38' Cl 9 6Jl 137 1241 10) 8 4Jl 120 22 60 28l 
lllO OQT 1000 (ll8' C) 10616 lll l 94l 113 9 140 DO 16 l4 )()() 

.lllO(eJ QT 1000 (ll8' C) 11 blO 106 8 l77 lll IO 264 146 i 16 52 340 
406) OQT 1000 1ll8' Cl 12 65l 18íl 9491 1)5 11 249 160 14 43 Jll 
4130 WQT 1100 (59)' Cl 8 929 121 6bi!) 9l 8 015 114 

1 
18 62 260 

41JO(cl Esuradu en frio 8 ~77 122 6 398 91 7)81 1!15 
1 

16 45 2<1 
4J40(c) Eslirado en lrio 8 511 122 6 .\98 91 7381 l!J5 

1 

ll 4l 211 
4640(c) OQT 1000 tll8' CJ 10686 ll2 n11 104 9 140 1)0 19 ~6 JIO 
l140(e) OQT 1000 (l38' C) 10 l46 150 l 94l 113 8 999 128 

1 
19 ll 300 

Sl40(c) Esündo en (río 

1 

7 J81 lOl s 5~4 79 6 187 88 

1 

18 ll 212 
8630 Elt1rado en frlo 10 ;; 8 085 11 S 6046 86 7 0.lO 100 22 l3 222 
8640 

1 

OQT 1000 !538' Cl 11 249 160 

18437 

120 \O l46 1 lO 

1 

16 ll 330 
1160 OQT 800 (421' CI ll 468 llO 11 600 16l 14068 200 12 

1 

43 42! 
92ll OQT 1000 il38' CI lr2 6ll 180 9491 lll '1 249 lbO ll ll ll2 
'U-10 OQT 1000 (l38' C) ¡10 686 1 ll 7HI 104 9491 1 Jl 18 61 311 
9150 OQT 1100 (l9l' Cl 12 65l 180 9491 1.ll 11 108 ll8 ll 48 )6Q 



Rodamiento• de rodllloa ciinlco1 
d 15-35 mm 

Olm•n•lonH C1p1cld1dd1 Clftll 
princlp1l11 dinim. .,1111. 

o Co 

15 " , ... 25 '9300 1;:100 

17 "' 13,25 16 300 ,, 000 

" 15.25 23600 16000 

" 20,25 :JOOOO 21 :100 

20 " 15 20800 15600 

" 15.25 23600 16600 

" 16.25 29000 20000 

" 22.25 37!100 28500 

22 " 21600 18:JOO 

- 25 " " ":100 18300 
52 Hi.25 l6500 19:JOO ,, 22 "'500 32500 
62 18.25 38000 26500 

" 18.25 "500 23:100 
62 25.25 "000 39000 .. 52 16 '7000 21600 

30 " 17 :J0500 2'500 

" 17 25 ,. 500 25500 
6l 21.25 <3000 3'000 
62 25 55000 '5500 

72 20.75 '8000 3'000 
72 20.75 "'"" 29000 
72 20.75 65500 02000 

32 58 17 31500 26000 

"' 62 18 36 500 :J0500 
72 US.25 4'000 32500 
72 24,25 58000 '5000 
72 28 72000 "2000 

Umtt•d• Mua De1lgn.c.J6n 
velcckf•d 
Lubnc1c10n con 
grasa ICOl!e 

9000 13000 0.095 = 
9000 ,, 000 0,075 30203 
8500 12000 0.13 ..... 
•ooo 11000 0.17 32343 

8500 12000 0.097 ..... x 
8000 11 000 0,12 "''°' 8000 11 000 0.17 "'"" 7500 10000 0.23 32304 

8000 11 000 0,10 320/22X 

. •ooo 11000 a.11 3::005X 
7500 10000 0.15 >020• 
6700 9000 0.23 ..... 
6700 9000 0.26 :ID30• 
5600 7 500 0.26 31:S05 
6000 8000 0,36 32305 

7000 9 500 0,15 uomx 
6700 9000 0.17 3200U 
6300 8 500 0.23 >0208 
6300 • 500 0.28 32206 
'600 7 500 0.37 >3206 

•600 7'00 0,39 ..... 
5000 ""' 0.39 31300 
5300 7000 0,55 32300 

•:ioo 8500 0.19 320/UX 

8000 8000 0.22 32007X 
5:JOO 7 000 0.32 30207 
5300 7 000 0."3 ...., 
'800 8300 0.58 33207 



OtrH dlmentlon•• 

•• 8 e '• . mln 

15 27,3 13 \\ '" º·' • 
" " 12 \\ 1,5 º·' 10 

30.4 " 12 1.5 º·' 10 
31 19 \6 1,5 º" 12 

20 3U " 12 1 0.3 10 
33.2 " " 1,5 0.5 \\ 
343 " 13 2 o.e " 34.5 21 16 2 0.6 " 

22 33.4 15 11,5 1 0.3 \\ 

25 36.5 " 11.51 0.3 \\ 
37,4 " \3 1,$ 0.5 12 
38.6 22 16 1,5 0.5 " 4\,5 17 ,, 2 0.6 13 
•5.8 17 13 ' 0.6 20 
'1,7 " 20 2 0.6 " 

:a 40,6 16 " 1,5 0,5 I~ 

30 43 17 13 u. o.s 13 .... \6 " 1.5 0.5 " •5.2 20 17 1,5 0.5 " 45.8 " 19.5 1.5 º" " .... ,. \6 o.e " 52.1 19 " 0.6 22 .... 27 23 º·' 16 .. 45.0 17 13 1.5 º" " 
" <U \8 ,. 1,5 0,5 15 

!iU 17 " 2 0,6 " 52,1 23 19 2 0.6 17 
53,4 26 22 ' o.a 18 

54,5 ,, 
" 2.5 o.• 16 

59.6 21 " 2.5 º·' 25 
54.S 31 25 2.5 º·' 20 

Dlmtn1lonH do rtultu 

.. •• o, o, o, 
ml.ll mln mln mt.t mln 

22 ,, 36 36 36 

23 23 34 34 37 
25 23 .. " 42 
24 23 39 " " 
25 25 36 37 " 27 26 .. " " " 

,., ... " 47 

" 21 43 " 47 

" 21 36 " " 
30 30 "' " .. 
JI JI « .. 46 
30 JI 43 .. 49 
34 32 .. 55 !7 
34 32 47 55 59 
33 32 " 55 !7 

33 ,. 
" .. .. 

JI 36 .. " 52 
37 36 " '' !7 
37 36 " 56 56 
36 36 " " 59 

"' 37 62 65 .. .. 37 " 65 .. 
39 37 59 " .. 
36 36 50 52 " .. ., 54 56 59 .. A2 62 . 65 67 ,, 

" 
., 65 ., 

42 " 61 . " .. 
" .. 'º " 74 .. .. 62 " 76 .. .. .. 71 74 

e, 

Rodamlentoa de 1odlllo1 cónico• 
d 15-35 mm 

Ca.rgaequnralenle 
ó1nam1ca tslit1c1. 
P•XF,+YF, Po•0.5F,t-YaF. 
Si Po<F,, i&toma Po• F, 

Factorn da ur9a 
d1n1m est!I 

F.¡F,:ie F¡JF,>e 
c. '• • X y X y Yo 

mln mln mb 

2 0.28 1 o º" 2.1 \.\ 

0.35 " 1.7 0.9 
0.28 º" 2.1 u 
0.26 º" 2.1 1,1 

0.6 0.37 0.4 1.6 0.9 
1 0.35 0.4 1.7 0.9 
1 0.30 º' "º 1,1 
1 O.JO º" "º 1,1 

3.$ 0.6 º·"º 1 o º·' l.> o.6 

"' o.e 0.43 º·' 1.4 0.6 
3 1 0.37 º" 1.0 0.9 

• . 0.35 º" 1.7 0.9 
3 1 030 º" '·º 1,1 
5 1 0.63 º" 0.72 º" 5 1 0.30 º" 2.0 1,1 

0.43 1 o º" 1.4 o.e 

0.4J , 
º" 1.4 o.e 

o 37 0.4 16 0.9 . o 37 º" 1.6 0.9 

" o" º" 1.7 0.9 

., OJI 1 º" 1.9 1,1 

" 0.63 º·' 0.72 º" '" OJI º" 1,9 1,1 

º·" 1 o º" 1.3 0.7 

º·" º" 1.3 0.7 
o.~1 º" 1.6 0.9 
0.37 º" 1.6 0.9 
0.35 º" 1.7 0.9 

..• 1,5 0.31 º" 1.9 1.1 

'" 1,5 0.63 º" 0.72 º" 7.5 1.5 0.31 º" 1.9 1,1 



Selección del tamaño 
del rodamiento 
Capacidad do carga y duración 

-IC 



6 
4 
3 
2 

10000 
8 
6 
4 
3 
2 

1000 
8 
6 
4 
3 
2 

100 
8 
6 
4 
3 
2 

10 2 3 4 6 00 2 3 4 6 1000 3 4 6 10 000 
Velocidad del e¡e. · rpm 

Guia para 1,a selección de cojinete de bolas o de rodillos. 



150 42 

775 40 

700 38 

825 36 

550 34 

32 

30 

400 28 

385 26 

315 2~ (.) 

(J ~ ~ 280 22 
(!j) @) 
¡¡; 240 20 ¡¡; 
u u 

205 18 

17:i 16 

1•0 14 

115 12 

85 10 

'º 
40 

20 
22 5W 

10 

.o o o .o ó 
ISO AGMA SAE SAE ACEITE VG 

ENGRANES llOTOR BASICO 

Lubrizol' 


	Portada
	Índice 
	Introducción 
	Capítulo I. História de las Transmisiones
	Capítulo II. Aplicación y Criterios Generales de Diseño 
	Capítulo III. Cálculo de Tracción, Dinamica y Cinemática del Vehículo 
	Capítulo IV. Cálculo de Engranes 
	Capítulo V. Cálculo de las Flechas 
	Capítulo VI. Selección de Rodamientos 
	Capítulo VII. Selección del Embarque 
	Conclusiones
	Bibliografía 
	Apéndice 



