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INTRODUCCION -

El presente trabajo de tesis se desarrolla a partir de el
interés particular de los que lo elaboran. Este es parte de el
proyecto terminal de la carrera de ingenieria mecdnica en la
Universidad La Salle, que consiste en el disefio y fabricacién de un
vehiculo de todo terreno Minibaja que se lleva a competir a los
Estados Unidos de América en un evento del mismo nombre gque
organiza la Sociedad de Ingenieros Automotrices (SAE).

El disefio comprende todos los componentes del vehicule perc el
mds importante es la transmisién ya que al restringirse la
capacidad del motor (Briggs Straton de 8 Hp.) para que todos los
participantes compitan con las mismas oportunidades, el dptimo
aprovechamiento de la potencia entregada por el motor es el factor
mds relevante de estos vehiculos,

En este trabajo de tesis se desarrolla el disefio de 1la
transmision de este vehiculé tomdndose como el primer paso en el
diseRo de todo el vehiculo partiéndose de las necesjdades que este
implica en cuanto a relaciones de reduccion, velocidad final
deseada, angulo de pendiente que se desea superar, y en general los
calculos de traccion del vehiculo.

La transmision desarrollada en esta tesis es inovativa para
este tipo de vehiculos ya que usa engranes en su teotalidad y cuenta
con 4 cambios y embrague, lo usual en estos vehiculos es usar

transmisiones de cadena o bandas y convertidores de par.



Coﬁol se -dijo la transmisién cuenta con 4 ‘marchas hacia
“adelante yiun embrague de plato seco, de actuacién hidrsulica lo
éualjmejora su funcionamiento reduciendo posibles fallas como én
los sistemas de varillaje y cables.

‘La transmisién se cdmpone por una caja de cambios que contiene

- enéranes sincronizados sumergidos en aceite.Todos los engranes son
heliécidales‘

La relacidén final se logra por dos flechas disminuyendo asi
las dimensiones de la transmisidén al usar engranes de menor
didmetre, dando mayor altura libre al vehiculo.

Las ventajas de esta transmision sobre una convencional de
convertidor de par son:

El uso de engranes en su totalidad le da a la transmisiodn
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 relacién deseada para cada situacidn
de manejo.

Las pérdidas se reducen casi totalmente taniéndose sale
perdidas necanicas en los engranes evitando las perdidas por
friccién que se generan en sistemas de bandas,

Otra ventaja de esta transmisién respecto a la de convertidor
de par es en la evaluacion de diseno mecanico gue dard mayor
puntuaciodn.

Ademas de la aplicacién de esta transmision en la competencia
mencionada permitira a este tipo de vehiculos aumentar su vida util

debido a la alta durabilidad que brindan los ehgranes.



Asi con este trabajo de tesis se pretende desarrollar una
‘transmisidn.que brinde ventajas al vehiculo que la use sobre los
demds vehiculos con'transmisidn de convertidor de par y que ademas
brinde una mejora que pueda ser adoptada en los proéximos vehicules

gque se construyan,
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" " HISTORIA DE':LAS TRANSMISIONES -

Primeros dééaffoilbs,‘
i\ pfj:ncipios de- este sigio ara -dificil fabricar engranes que
fueran silenciocsos yrdurable'sr, especialmente para la relativamente
alté velocidad que se experimenta en la practica automotriz. Por

otro lado, la necesidad de cambiar la relacidén de reduccién en una .
transmision engranada sin llevar al vehiculo a alto total requeria
anular el movimiento relative de los engrahes en rotacion y el
acoplamiente de ellos con diferentes velocidades superficiales.
Fstes retos promovieron la iniciativa de 1los fabricantes
automotrices para desarrollar una variedad de sistemas de
transmision sin engranes, incluyendo la transmision de la potencia
de un elemento a otro por medic de friccion en lugar del

desplazamiento positivo de los dientes engranados.




La transmlsion de polea de- erccxon fue uno de:los primeros
intentos Y como se puede ver en la figura consiste en dos discos de
‘diferentes tamanos‘(A y B) ‘en cada:lado del ciglehal del motor

;correspondiendo con sus discos complementarios (C y D) montados en
:una flecha auxiliar.r : :
Los discos conductores “estaban cominmente 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
lograba utilizando una polea adicional (E) la cual podia ponerse en
contacto con ambas poleas, conductora y conducida, de baja
velocidad.

El arreglo anterlor transmitia 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 poleas conducidas y las relaciones de reduccion
eran identicas. No se contaba con diferencial en este vehiculo,
pues la inevitakle perdida por desplazamiento en los discos
conductor y conducido, al igual que entre las ruedas y los caminos
de tierra, permitian suficiente velocidad relativa entre las ruedas
derecha e izquierda.

Otro arreglo similar en el cual tampoco se necesitaba
diferencial se muestra en la siguiente figura. La flzcha motriz gue
carga las poleas ¢,D y E se novla axialmente para acoplar las

poleas conducidas A y B.
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Los engranes rectos L se wutilizaban para invertir el
movimiento y asi las dos catarinas giraban hacia la mnisma
direccion. Las poleas D y E proporcionaban movimiento hacia
adelante en alta y baja velocidad mientras que la polea C se
utilizaba para la reversa.

La transmision por banda fue uno de los primeros tipos de
transmision automotriz, también llamada en inglés "Belt Change
Gear" cuya primera aplicacion automotriz se le¢ atribuye a Karl
Benz. Consiste en una flecha de 1la salida del notor gue corre
paralela a una flecha secundaria. Comunpmente se utilizaban 3 poleas
de diametros distintos en la flecha del motor, con sus
correspondientes pares en la tlecha secundaria. La polea mas
pequena en la flecha del motor se conectaba a la polea mas grande
en la flecha secundaria por medio de una banda de vuerc floja. La
siguiente polea mas pequena del motor se conectaba de igual manera
a la siguiente polea mds grande de la flecha secundaria y asi

consecutivanente.



Poleas intermedias podian ser accionadas por el conductor para
. tensar.cada banda. Asi tensando la polea mis pequefa resu)ltaba el
acoplamiento de la primera velocidad y asi con las demds. Las
bandas actuaban como embrague ademas de ser parte integrante del
mecanisme de cambios. En las descripclones de este tipo de
transmisiones no existe nada acerca de un mecanismo de reversa lo

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

La primera innovacion satisfactoria en una trasmisién
especificamente enfocada a resolver algunas de las limitaciones del
motor de gasolina fue la transmision progresiva de deslizamiento de
engranes patentada en 1891 por Emile Levassor, ingeniesro de la
compafniia francesa Panhard & Levassor. Consistia en dos flechas
paralelas montadas sobre baleros. La flecha primaria gue estaba
conectada al enmbrague tenia tres engranes. Otros tres engranes
estaban montados en la flecha secundaria. Por medio de una leva
conectada a un extremo de la flecha primaria, el conductor podia
cambiar la posicidén axial de la flecha primaria y poner en contacto
a los engranes en cuestion.

A partir de la posicién neutral, cada engrane debia ser
acoplado en secuencia. Era imposible, por ejemplo, cambiar a
tercera directamente desde neutral. Es por eso qgue el nombre con el
que se conocia a esta transmision era el de transmision progresiva.

Levassor dijo acerca de su transmision: "Es brutal, pero funciona".



T

Los principales problemas de esta transmision eran el ruido,
el desgaste y la innecesaria pérdida de potencia en la velocidad
mds alta. Un problema mayor de la transmisién de Levassor era el
crujir de los engranes cuando el conductor intentaba cambiar de un
engrane a otro, Debido a gue la transmisicon de la potencia se
realizaba a través de un par de engranes todo el tiempo, el ruido
y las ineficiencias asociadas con la transmisién de potencia a
traves 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 solucion comercialmente viable al choque de los engranes
en las transmisiones de dos ejes paralelos no fue encontrada hasta
finales de la decada de los 20's cuando Cadillac introdujo la
transmision sin choque de Earl Thompson llamada en ese tiempo en

inglés "Synchromesh transmission”.



‘Mejoras a algunas de las dificultades del disefio de Levassor
" fueron. desarrolladas por Louls Renault. El dividié la flecha
‘primaria en dos partes. La primera parte estaba conectada por medio
de un’ embrague al motor, y se conocio como flecha de entrada. La
sequnda parte de la flecha primaria estaba conectada a las ruedas
7 ‘motrices, y se le llamd flecha de salida. En la velocidad mas alta
la potencia se transmitia directamente de la flecha de entrada a la
de salida por medio de estrias. Debido a que en marcha directa no
transmitia por medio de engranes, eliminaba el ruido de los
engranes, la ineficiencia y el desgaste del disefo de Levassor,
pero solo en tercera velocidad, Renault patent¢ la caja de engranes

directa en 1899.

Ademas de la marcha directa la transmision de Renault
incorporo una forma unica para cambiar los engranes. Todos los
engranes estaban rigidamente acoplados a sus flechas. El

acoplamiento de los engranes correspondientes era logrado acercando



e alejando las flechas secundarlas de la lecha pr:.maria. Esta

transmision se volvio obsoleta a princlpms de este sigle,
Inclu:.r: una cuarta velocidad-a la transmisién de Levassor
j‘hublera producido Una transm;smn extremadamente larga, la cual
adémas de ser dificil de montar en un automovil, hubiera tenido
altos niveles de ruido y una corta vida ya gue las flechas tan
largas se hubieran flexionado con las altas cargas de los dientes,
provocando mala alineacién entre leos engranes y rodamientos.
Wilhelm Maybach de la Daimler Motor Company resolvicé este
problema colocando dos diferentes juegos de endranes en la misma
flecha. Cada juego de engranes estaba estriado a la flecha, de
hecho la flecha tenia una seccion cuadrada y los centros de los
engranes eran perforaciones cuadradas gque se introducilan en la
flecha. Esto permitia gque los engranes se deslizaran para
acoplarlos con su correspondiente en la flecha secundaria. Esto
permitia que se pudiera seleccionar cualquier engrane desde la

posicidén neutra'! lo que le dio el nombre de transmision selectiva.

4
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© 6l prindipio - selectivo en’ una transmisién

épxicosa'una transmision directa.

utilizo pnf‘jﬁago de engranes planetarios de corte
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Esta fue 1la primera aplicacion tal de 1los engranes
planetarios, aunqué Lanchester  habia incorporado engranes
planetarios en autos experimentales desde 1895, pero no los aplicé
comercialmente hasta 1900.

La popularjdad de las transmisiones planetarias al principio,
fue debido a que eran mas usilenciosas que las de engranes
deslizantes. Esto se lograba en dos naneras: la primera era que
evitaba el choque de los engranes al cambiar y la segunda era gque

en una transmision planetaria la carga se reparte en mas dientes
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por. 1‘c> qh.e es mds silenciosa. Sin embargo existia todavia algo de
ruido pues los dientes seguian siendo de corte recto,

~'La ‘dificultad para producir una transpision de ese tipo de
‘t‘rés velocidades, era la limitacién técnica de ese tiempo. El motor
. tenia "que estar engranado para aumentar la relacion final de
reduccion lo que limitaba la velocidad tope.

Para 1909, 24 modelos de autos de los 292 realizados en ese
afio usaron un sistema planetario de engranes, Para 1913 Ford era el
unico. En 1909, las transmisiones selectivas de tres velocidades
estaban en el 61% de los modelos mientras que las selectivas de 4
estaban en el 17% de ellos. Por muchos anos Ford fue el unico
partidario de las transmisiones planetarias en los Estados Unides.
El modelo "T" utilizé una transmisién planetaria hasta que el

modelo fue descontinuado por Ford en 1927,

El problema del embrague

Al principio, el acoplamiento suave y confiable con un
nmaterial de friccion y mecanismo de operacion razonablemente
durables eran las metas primordiales de disefo. El esfuerzo del
pedal tenia que ser teclerable, aungue usualmente era grande para
vencer las dgrandes fuerzas de los resortes necesarias para
transmitir el torgue de los motores cada vez mds potentes.

Los primeros embragues eran bandas que se oxpandian o se
apretaban contra un tambor de metal por nedio de un collar
deslirante. Diferian de los embragues modernos por ser normalmente

desacopladoes. Se descontinuaron rapidamente en 191E.
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Pcf mucﬁos’ anos se :utilizé el embrague cénico en la mayoria de
“ los "autos y los camiones de los Estadés Unidos. En este tipo de
embragues se utilizaban conés de 15 grados de inclinacién cubiertos
originalmente con piel y posteriormente con asbestos. Corcho
también fue usado arveces.

Alrededor de 1910, se introdujo el embrague de multiples
discos secos y por 1915 el de un solo disco.

El embragque cénico fue desplazado parcialmente por el embrague
hﬂrmedo de miltiples 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
secos al mejorar los materiales de friccion. El numerc de discos
disminuyd con el mejoramiento del coeficiente de friccion pero aun
asi tenia demasiada inercia. Para principios de los afios 30's este
tipo de embragues habian desaparecido por completo en los
automéviles de cambios manuales. Las tranSmisiones automiticas
modernas, sin ambargo, hacen un amplio uso de los embragues de
discos miltiples humedos.

El embrague de un sole disco aparecié por primera vez en 1910.
Gradualmente los méritos de este embrague se empezaron a conocer
y bara 1930, 81% de los autos de pasajercs estaban equipados con

uno.
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Al principio utilizaban discos metalicos sin Frecubrimientos de

friccién pero poco.a poco.se “empe aro desarrollar asbasteos y

otres materiales de friéciéh; para ‘realizar “los cambios mas

‘suavemente.

Los descubrimientos acerca de 1os ambragues entre 1915 y 1930
continuaron reduciends el esfusrzoe para completar un cambio de

velocidad.
Localizacién de la caja de cambios

Durante la primera deécada y media del siglo veinte los
ingenieros debatian acerca de la mejor localizacién de la caja de
transmisién. Algunos pensaban que esta deberfia ir en el eje traserc
ya que menos ruido entraria en la cabina de pasajeres. Sin embargo,
las desventajas de dicha localizacién incluian la transmisidn
directa de los golpes del camino sobre la caja de transmisidén y la
necesidad de varillaje largo para realizar los cambios.

La localizacién en el eje trasero nunca fue popular
alcanzando su maximo en el ano de 1912 con 78 automdviles, o 21%
del numeroc total de los fabricados ese ano.

La localizacidén central fue utilizada ampliamente en los
primeros anos, siendo que para 1910 se encontraba en 75% de todos
los modelos. Entre las ventajas se incluia la contribucion al
balance del peso del vehiculo y baleros menos cargados debido a la

utilizacién de juntas universales antes de la transmisién.



Péro 1914 fue - el ’aﬁd én‘ que ‘cambld radicalmente la
lcﬁalizaéién‘de las cajas de éngranes.’ya se sabia entonces de las
véhtéjas.de tamafic y costo del acoplamiento de la caja de cambios
al- motor. Ademds eliminaba el material necesario para montar
rodamientos flechas etc. La tendencia de entonces hacia 1la
construccion unitaria daba paso a la construccion, sujecién y
montura mencs compleja de los embragues.

Desde 1911, cuando la unidad de construccién Motor-transmision
se utilizaba tnicamente en 42 vehiculos, duplicéd sus seguidores en

dos afos y para 1921, 88% de los modelos estaban disefados asi.

Autos de traccidén delantera

Mientras la mayoria de los ingenieros trabajaban con los
problemas de conectar el motor a ruedas no dirigibles, algunos
intrépidos tomaron el reto adicional de transmitir la potencia a
través de las ruedas frontales dirigidas.

De hecho, desde un punto de vista general, llevar la traccion
a las ruedas delanteras tenia mucho sentido para los pioneros
automotrices. ¢ No todos los carruajes eran jalados por caballos ?.
También sabemos que el primer vehiculo autopropulsado fue de
traccién delantera. En 1769, Nicolas Cugnot construyo un automoévil
militar de traccién delantera. Su motor de vapor movia la unica
rueda delantera dirigida.

Los pioneros en los autos de pasajercs de traccidn delantera
parecen ser los ingenieros de las compafiids Riancey y Latil en

Francia y John Walter Christie en los Estados Unicos. Poco queda
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: ‘escritc::,"de’:losy autos de Latil 'y Riancey, aunque por lo menos se
~ saba qﬁe un _Lat:il fue construido antes del cambio de sigle. Latil

- produjb‘c&miones de traccidn delantera por lo menos hasta 1920.

L Traccién en las ruedas delanteras fue usada en un vehiculo turismo

Spyker de 40 Hp, producido por los hermanos Spijker en Trmpenburg,
Holanda. Un prototipo 1203 Spiker es consigerado como el primer
vehiculo de tracciodn en las cuatro ruedas, utilizando un arregle
similar al 4X4 utilizado por las camionetas Pick up modernas. Fue
tambieén el primero en utilizar frenos en las cuatro ruedas.

El crédito de llevar la traccién delantera a la comunidad
automotriz se le ha dado generalmente a John Walter Christie. Su
primer intento publico de auto de traccion delancera, tenia un
motor transversal montado directamente entre las ruedas delanteras.
No tenia transmision. En vez de ella, tenia conectadas a anmbos
lados del A&rbol ciglefal dos flechas cortas unidas por medioc de
juntas universales comunes. Cada flecha contaba, ademds, 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 embargs, si el conductor
necesitara maniobrabilidad extra, simplemente podia desembragar la
flecha de adentro de la curva.

Para mejorar la aceleracién e incluir una reversa Walter
Christie le anadié a su disefio una flecha secundaria que corria
paralela al cigiiehal del motor, y tenia una velocidad angular de

1/2 la velocidad del motor.
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El impetu del trabajo de Christie era su creencia de gue la
t;-accidn trasera ejercia demasiados esfuerzos sobre las ruedas
delanteras, y era el responsable de muchas de las fallas de las
ruedas de ese entonces. Comc las ruedas traseras siempre empujaban
hacia enfrente, Christie decia que las ruedas delanteras estaban
sujetas a fuerzas laterales excesivas al ser giradas. En el caso
extremo, por ejemplo, si las ruedas delanteras estuvieran giradas
80 grados el auto no se moveria. En cambio cuande 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 variacioén perisddica de la
velocidad de salida a menos gue las flechas gue conecta tengan el
mismo angulo, lo cual para dos ruedas delanteras dirigidas es
imposible.

Sin embargo, las aplicaciones de la traccion delantera vy
traccion en las cuatroc ruedas en los camiones fueron mas

satisfactorias. Aunque las dificultades mecdnicas permanecieron,
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'las;velocidades eran mucho mencres y los engranes y juntas podian

- fabricarse mucho mds robustos. De hecho .la velocidad de los
camiones era ‘alrededor de 20 mph. Este tipo de transporte tuvo
mucha popularidad en la primera guerra mundial, para transporte de
caballos y como ambulancias, ya que como ne tenian ejes ni
mecanismos de transwision 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 multiples soluciones para
mitigar el problema de la fluctuacion de las velocidades en las
ruedas delanteras. Un sistema por ejemplo, localizé la flecha del
motor por encima del centro del eje delantero imaginario, y la
reduccién final se daba terminando la flecha, de transmisién con un
pifidn que se acoplaba con un engrane concéntrico a la masa de la

rueda.
Las primeras automaticas

El desarrollo de las transmisiones de friccién fue paralelo a
la invencion y comercializacion de la primera transmisioén
automatica, construida por 1los hermanos Sturtevant, de Boston
Massachusetts en 1904. Los Sturtevant le hicieron gran numero de
modificaciones antes de que fuera descontinuada en 1908.
Inicialmente, poseia embrague de pesos centrifugos de dos discos.
tin embrague era usado para alta velocidad y el otro para baja. Los

pesos centrifugos acoplaban los embragues en secuencia con el

18



’ aumentq@e las revoluciones del motor. Cuando el embrague de alta
N es’t,apa’fcompleta'mente 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 mds bajas. Se hubiera desacoplado la transmision por
completo cuando el frenade con motor mas se necesitara. Una
deficiencia relacionada era la falta de rangos de velocidades
traslapados entre las velocidades de alta y de baja. Cuande la
transmisién cambiaba a alta automdticamente, pero al entrar el
engrane de alta, eéste bajaria la veloridad del motor produciende
una tendencia del embrague a desacoplarse de nuevo.

Mientras los hermanos Sturtevant se ganaban la precedencic en
21 desarrollo de la transmision automotriz norteamericana, un par
de europeos experimentaban también con cambios automaticos de

velocidad pero utilizando diferentes conceptos.
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: Eﬁ ;18797 uﬁ inventé.r francés, Johabert L. H. Maugras, invents
un - dispositivo .de vériacidn continua e infinita, basado en el
Vprir;cipio de la divisién del torque. Un porcentaje del torgue era
trahsmitido a través de un arreglo de engranes fijo, mientras que
el restante se transmitia a través de poleas friccionantes. Dos
elementos de corona pifén estaban conectados a los dos partes de la
transmisién, para combinar la potencia de ambos trenes. Las poleas
de friccién cambiaban su relacion con presion de aire con un servo
gistema de aire, controlado variablemente por una vdlvula desde un
gobernador gue sensaba la velocidad del motor. El concepto de
Maugras, sin embargo, era demasiado complicado, para la tecnologia
de entonces, elevar el diseno a "hardware'.

El segundo inventor francés Leander Megy, desarrollé una serie
de trenes de engranes acoplados constantemente y que eran libres de
girar en sus propias flechas. FEmbragues individuales de friccidn
que giraban con las flechas eran acoplados y desacoplados por un
mecanismo que era movido por el motor. El mecanismo de cambio
estaba controlado automaticamente por un gobernador, o podia ser
operade manualmente. Las unidades de Megy nunca fueron producidas
en las cantidades que fueron las Sturtevant, pero fue uno de los
p.rimeros arreglos de cambio automatico.

El siguiente adealanto en las automdticas, fue el resultado de
una apuesta de el Capitan F.%. Stanley, de que podia fabricar un
automovil de camblos automdticos que mejorara el dusempeho de los
Sturtevant en menos de scis meses. Aunque no fue completamente

preciso, ya que termino el aparato en nueve meses aproximadamente,

20



la transmnslon de Stanley tenia un mecanlsmo de com:rol mejorado.

Utilizaba un gobernador = para controlar :,el' mecanismo de

deslizamiento- de 1los engranes Y. abru: y cerrar el embraque
principal en el momento adecuado._ ) :

La transmision de Stanley probd ser :muy céfa y co;npleja para
ser puesta en produccion. : 7

Mientras los inventores continuaban desarrollando conceptos
avanzados, muchos de los cuales pertenecen a la tecnologia mederna
de cajas automdticas, la produccién de engranes deslizantes también
mejoré. Entre las innovaciones se  encuentran preselectores,
materiales para engranes mejorados, tratamientos tdrmicos, diseno

general y mejoras en el embrague.
Transmisiones continuamente variables (CVT)

En aquellos tiempos se reconocia a la transmisién de friccion
como el unico modo practice para cambiar de velocidad, en el que la
variacion de velocidad mas alta a la mds baja era posible. Hasta
los ingenieros automotrices de entonces reconocian dque era mas
deseable tener un rango infinito de relaciones de reduccion que una
seleccién limitada de relaciones de engranes fijas

Una forma de transmision por banda como lo muestra la figura,

ofrecia una seleccién infinita de relaciones.
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Estos dispositivos utilizakan una banda de seccién triangular
que corria entre dos poleas de radio variable. En este arreglé
unicamente la mitad de cada polea estaba fijo a la flecha. Las
otras partes de cada polea eran libres ﬁara deslizarse a lo largo
de la flecha ya que estaban estriadas a la misma. La distancia
. antre las mitades determinaba el didmetro al,cual la banda deberia
correr,

Sin embargo en los primeros dias de los automotores, las
limitantes en los materiales hacian impracticas las transmisiones
por banda. El ecoueficiente de friccion de los materiales con que se
fabricaban las bandas no eran kuenos por lo que limitaba las
fuerzas gue podian transmitirse, y por lo mismo, la potencia de los
vehiculos que estaban equipados asi. En uso diario, los cambios de
humedad y tenperatura hacian gue las bandas se alavgaran y
contrajeran demasiado, lo gque hacia necesario que se tuvieran gue

ajustar frecuentemente.

22



Asi coma‘lg'tecﬁblogia del corte de engranajes mejord, las
transmisié'nes: engraynadas se volvieron mas silenciosas y eficientes,
neéanao lé; Qeﬁtajas de la traccidén por medio de bandas. Daimler
Benz abandoné la traccion por bandas en 1903, dejando al productor
francés Fouillaronrcomo unico productor de vehiculos movidos por -
bandas. Par#l i91i} la ‘traccién por bandas era practicamente

obsoleta para el uso automotriz.
Traccién por friccién directa

En 1909 se pensaba que la transmision del disco de friccidn,
sin duda tenia un gran futuro ya gue 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.
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Mover el disco conducido sobre la: cara del disco conductot,

cambiaba la relacion desde-la maxima reduccmn al'centro del disco

X conductor hasta la minima reducecién en la parte exterior del disco.
: La reversa se lograba llevando el disco conducido del otro lado del
centro del disco conductor.

i ‘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 siguiente se muestra
un dispositivo divisor de torque, en el que se utilizan dos discos
motrices y dos discos movidos. Auncue ambos discos conducidos giran
en la misma direccién, las flechas son independientes y giran
descentradas una de la otra.

El desgaste gque era inherente a la operacién, o el que el
conductor forzaba al intentar poner la transmisién en neutral (el
disco conducido al centro del disco conductor) tarde o temprano
acababa por destruir el material friccionante.

Sin embargo, gran numero de fabricantes adoptaron este tipo de
transmisién, y mientras los procesos de fabricacisn de engranes
mejoraban, esta fue la transmision automotriz mas silenciosa y
eficiente. Todos los trece modelos 1909 de los Estados Unidos
tenian una transmisiodn de friccién de una u otra manera.

Muchos otros tipes de transmisiones fueron experimentados en
las primeras décadas de este siglo. Algunas punca pasaron la etapa
de modelo a escala y otras se hicieron en produccién de corto
tiempo. Todas ellas ampliaron el conocimiento de lo que era y leo

que no era practico. Todas ellas intentaban dar tlexibilidad al
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tedavia limitado motor de gasolina. La mayoria ademds trataba de
liberar al conductor de la onerosa tarea de cambiar engranes.

Los intentos para desarrollar medios para cambiar los engranes
autométicamente, coincidieron con el deseo de camblar relaciones de
engranes en respuesta directa a un cambio en las «ondiciones del

camino o a la demanda del conductor de mayor torque.
El preselector

Uno de los avances mas importantes antes de 1920 fue la
introduccién de cambiadores de engranes preselectivos. Con estos
dispositives, el conductor movia una palanca en la posicidn
correspondiente al engrane de velocidad que requeriria
préoximamente. Cuando el cambio en torque era necesitado, el
conductor sacaria el acelerador, apretaria el pedal del embrague u
operaria algun otro dispositivo para llevar a cabo el cambioc por
medios ya fuera mecanicos, hidrdulicos, eleéctricos o neumdticos.

La caja de engranes de preselector de Wilson es quizads la
transmision de este tipo mds conocida y de mas larga vida. Fue
disenada por el Mayor W.G. Wilson, ingeniero responsable de los
tangques en la primera guerra mundial. Esta transmisison preselectiva
ﬁtilizaba engranajes planetarios brindando cuatro velocidades hacia
adelante y una reversa. Bandas de freno cargadas por resortes eran

utilizadas para controlar los engranajes planetarios.
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La operacién de la transmision de Wilson era completamente

mecanica y esta bien descrita en SAE Transactions de 1935 como

sigue:

Moviendo una palanca de cambios a través de un cuadrante
de la columna de direccion, el conductor selecciona una
flecha en la caja. El cambic de engrane no se lleva a
cabo hasta que el pedal del embrague es accionado y
liberado utilizando el pie izquierdo. Esteo causa gue una
barra de transporte oscile en contra de la carga de un

resorte. El freno previamente en uso es asi soltado.

Aunque la unidad de Wilson tiene sus origenes en 1898 y fue
producida para ser usada en un automévil Wilson-Pilcher, no iba a
obtener popularidad hasta los anos 30, cuando Armstrong-Siddeley la

introdujo en 1929.
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" En 1917 la mayoria de las fadbricas estaban investigando en
sustitﬁtos electromagnéticés e hidréullco§ para la transmisién de
engr;nes. Mientras con conceptos nuevos, se producifan algunos
imitadores, la transmisidén de engranes continuaba mejorando. Las
transmisiones eléctricas e hidraulicas, con castigos en el peso y

en el precio, no podian competir.
pispositivos de arrancado

Algunos inventores se enfocaron Unicamente a la eliminacidn de
la necesidad de ayuda del conductor durante el arrancado. Muchos
dispositivos que permitieron al vehiculo ir desde cero hasta la
velocldad de un hombre caminando, con la primera velocidad fueron
desarrollados. Un articulo de 1922 de la revista "“Automotive
Industries" reporté que la compania Flexo Drive Corporation habia
inventado un dispositivo de arranque, gue podia ser instalado en la
parte de atrds de una transmision convencional, entre la
transmision y 1la flecha propulsora. Esta era bdsicamente un
embrague centrifugo de discos humedos, y solamente requeria una
extension de la flecha principal hacia afuera de la caja de
transmision. Ademdas el conductor podia elegir entre utilizar o no
el dispositivo.

Empezando a finales de la década de los 20, los embragues
automaticos aparecieron, generalmente en combinacién con mecanismos
de cambio preselectores o automiticos. Una de sus principales

ventajas era que el torgque se podia transmitir gradualmente
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reduciéndo el impacto de acoplamiento.

Probablemente uno de los primeros embragues automdticos que se
metié en una 1linea de produ;cidn 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 presicén. Cuando la fuerza centrifuga se incrementaba
debido al aumento de la velocidad del motor, el soporte de estas
masas se apretaba contra 1os otros platos de friccion haciendo que
se embragara.

En este tipo de embragues automiticos, la fuerza centrifuga de los
contrapesos vencia gradualmente la presion de los resortes del
embrague.

Uno de los primeros disefios de la transmision de engranaje
constante fue el de W.A. McCarrel a pricipios de los 20's. La
transmisién de engranajes helicoidales tenia collares que se
cambiaban sobre embragues de bolas integramente formados a los

lados de cada engrane.

S 1 sesrinseri,
?I

X
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Cuando un engrane no estaba transmitiendo la fuerza centrifuga
aventaba las bolas hacia afuera de su carcaza y no transmitia pero
cuando se pasaba el collarin sobre el embrague entonces transmitia.

Aungque las cajas de engranaje continuc eran mas silenciosas,

su peso y costo no las dejaban competir.
Sincronizacién

Los modelos 1928 de Cadillac y La Salle fueron los primeros
coches de produccién en masa que ofrecieron una caja de cambios
sincronizados.

Estos automoviles utilizaban una tecnologia desarrollada por
Earl Thompson que era comercialmente viable y se convirtid en
modelo de las posteriores. Thompson que habia sido compaferc de
cuarto de Rube Goldberg, se habia intrigado con los cambios sin
chogue desde que era un estudiante. E1 desarrcllé un método para
cambiar sincronizado, durante un camblo completo, por si solo
Después de desarrollar el disefio y el prototipo, se lo mostrd 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 durabilidad. En ese tiempo
Thompson mostrd su tecnologia a Lawrence Fisher gerente general de
Cadillac. Cadillac compro la tecnologia de Thompson en 1924 y
retuvo al inventor como consultor. En 1928 fThompson fue hecho
Asistente Jefe de ingenieros en Cadillac.

Los cambios sincronizados fueron adaptados a las transmisiones
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de(rénéranﬁje‘ continuo y al.'érincipio spléﬁgnté en las dos
'velécidgde; Altas.( No fue hasta 'Igﬁd ciands’ se incluysé
‘sincronizacién a la primera y reversa.

La transmisién sincronizada era como una transmisién en la que
los ‘engranes de la flecha principal eran acoplados por medio de
estriados, o embragues positives. En vez de que 1los engranes
estuvieran montados con estriados 2 la flecha, éstos eran libres de
rodar sobre bujes de bronce. Se afadié un embrague de friccidn
cdnlco de bronce que era parte del endrane a acoplar. La parte
hembra del embrague conico formaba parte del collar de
deslizamiento. El movimiento del collar en cdntra del engrane a ser
acoplade ponia en contacto ambas partes, hembra y macho, al igual
que en un embrague cénico. La friccién entre las superficies
conicas igualaba la velcocidad del engrane y de la flecha. cuando la
sincronizacién de la velocidad se llevaba a cabo, los miembros
estriades eran puestos en contacto y asi se conectaba la flecha con

el engrane.
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CAPITULO II

APLICACION Y CRITERIOS GENERALES DE DISENO

Aplicacidn de la Transmisién

El presente trabajo tiene como finalidad realizar los trabajos
de disefio y cdlculo para desarrollar una transmisién de engranes,
la cual serd utilizada en un vehiculo prototipo.

El dasenmpeno del vehiculo en las pruebas en las que ha de ser
sometido, depende de los sistemas que lo conforman. Es decir de la
transmisidn, el motor, la direccidn, los frenos etc. ademas de
otros factores generales como pueden ser el peso, el tamafio y la
aerodindmica.

Los trabajus de disefio de cada uno de los diferentes sistemas
de un vehiculo no se deben analizar aisladamente, ya que aungue a
primera vista parezcan ser independientes tienen grandes
interrelaciones unos con otros. Es cierte también que usualmente el
disefio de cada uno de estos sistemas se realiza por separado ya que
ia solucidn de todos los problemas normales de trabajo se volveria
muy compleja. Es por eso que cuando se ha de iniciar el disefio de
un vehiculo se debe plantear un modelo de vehiculo y definir
ciertos parametros. Estos parametros les llamaremos criterias

generales y son acerca de magnitudes y especificaciones,
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Modelo de Vehiculo

Es importante determinar el tipo de vehiculo que se pretende
fabﬂcar ademds del uso que se le va a dar, ya gque eso determinara
las velocidades, el torque, la adaptabilidad del motor, el tipo de
carroceria, neumaticos, etec.

El tipo de vehiculo que utilizard 1la transmisién que
fundamenta el presente trabajo serd un automovil tubular monoplaza
de campo traviesa de cuatro ruedas para ser utilizado por un
entusiasta no profesicnal de fin de semana.

Como el vehiculo es para ser adquiride por una persona
entusiasta no profesional debe ser un vehiculo tipo familiar
divertide y fdacil de conducir, seguro, gran traficabilidad vy
dirigibilidad, fdcil de transportar, debe ser capaz de circular en
caminos de tierra, piedras, lodo, arena, pendientes pronunciadas y

en completa ausencia de ellos.
Criterios Generales y Parimatros de Diseiio

Uno de los primeros parametros que hay que definir es la
velocidad tope del vehiculo. Debido a que el auto debe ser
divertido perc seguro hemos elegido un rango de velocidades en el
que la velocidad tope no sea mayor a 60 Xm/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 facil transportacidén y de gran
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difigibilidad las dimensiones méximas seran: 1.5m de ancho total
 incluyendoki1§ntas, 2.0-m de lafgo total incluyende llantas.

Por experiencia sabemes que un vehicule gue utilice para su
estructura tubo de acero de 1 pulg. con un minimo de 0,083 pulg. de
éspesor de pared como lo indican las normas SAE, con las
dimensiones anteriores, llantas con rines de aluminio, armade con
todos sus aditamentos incluyendo motor y transmisién, pesa
aproximadamente 180 Kg. La unica 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 disefio del vehiculo incluyende
conductor, el cual es igual a 250 kg.

Basandonos en datos experimentales sabemos que un vehiculo que
pretenda ir a la velocidad antes mencionada pesando un cuarto de
tonelada utilizara un motor de 8 Hp aproximadamente. con el fin de
simplificar la tarea de adquisicién y adaptacién del motor a todo
el conjunto, utilizaremes un motor Briggs & Stratton de 8 Hp.

Se utilizardn llantas para terraceria tamaho R-10 con diametro
exterior de 22 pulg. y 11 pulg. de ancho.

La transmisién que se va a disenar es una transmisiodn estandar
de engranes cilindricos con cuatro velocidades hacia adelante (sin
reversa) acoplada al motor mediante un embrague de friccion,
compuesta de dos drboles principales y sincronizadores para cada
velocidad. Esta transmision no tendra diferencial debido a que el
automévil estd destinado a caminar en arenas y en caminos lodosos.
En vez de éste la relacion final sera obtenida utilizando

engranajes cilindricos acoplados rigidamente a la f'echa tractora.
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|El’efecto’del diferencial du"ram:é 1as’ vu"elt:'as,” 'Vs‘e‘réémplazara con

un’ mecanismo estabilizador en la suspensién, pemitiendo al aute

‘virar sin dificultad.
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CAPITULO IXIT

CALCULO DE TRACCION, DINAMICA Y CINEMATICA DEL VEHICULO

Daterminacién de los Momentos de Impulsién Aplicados a las Ruedas

Motrices

El par motor que es desarrollado por el motor del automévil ha
de ser transmitido a las ruedas motrices mediante lo que cominmente
se denomina transmisién. Siepdo la frecuencia de rotacién de las
ruedas motrices considerablemente menor que la del arbol cigliefal
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 impulsién M;,, que esta definido por la

siguiente ecuacion:

Dlimp::bmnl'tr1]tr

La expresion i,, se denomina relacion total de reduccion y el
rendimiento mecinico de la transmision esta dado por n.

El motor Briggs & Stratton gque sera utilizado, tiene un
regulador de frecuencia de rotacion, y es por eso que para juzgar
como Yy porqué causas varia el par motor se analizaran 1las
caracteristicas de operacion y regulacion del motor.

Al trabajar en vacio el motor desarrolla el maximo numero de

revoluciones n pero al surgir una carga externa aumenta la

vac t
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alimgntaéién.de combustible a los cilindros aumentando el par motor
. y5”1A 'paﬁéncia efectiva al ‘mismo tiempo que la frecuencia de
rotacién disminuye.

La potencia mdxima reglamentada que el motor desarrolla con
el gobernador se denominard N, mientras que la potencia efectiva
alcanza su valor maximo en Ne, . A la potencia N, le corresponde
el par motor nominal (calculado) M, y la frecuencia de rotacién
nominal (calculada) n,. Lla diferencia n,. =~ n, depende del grado
de irregularidad del gobernador.

En la siguiente tabla estdn graficadas la potencia efectiva Ne
y el par motor M, como curvas inclinadas, para un motor a gasolina

en condicién de mariposa completamente ablerta (W.0.T.).

El aumento de las resistencias exteriores acarrea el motor a
trabajar en sobrecarga y se acompana de una disminucién de la

frecuencia de rotacion del arbol ciguenal.
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El funcionamiento del motor durante las sobrecargas transcurre
sin la participacién del gobernador por lo cual los sectores de la
curva a la izquierda del punto N, seran llgmados de sobrecargas,
durante las cuales el par motor M, aumenta, primeramente, debido
prineipalmente a que al disminuir la frecuencia de rotacidn se
mejora el llenado de los cilindros con mezela inflamabla, lo que
permitird satisfacer la demanda de torque. Al alcanzar la
frecuencia de rotacién el valor n, el par motor alcanza su maximo
valor. En lo sucesivo al disminuir la frecuencia de rotacién
disminuye también el par motor a causa del empeoramiento de las
condiciones de combustién. Por otro lade la curva de potencia
efectiva desciende constantemente a medida que disminuye 1la
frecuencia de rotacién.

Los sectores de la grdfica colocados a }a izquierda del punto
1, en donde el par motor tiene su mdximo 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 eso que a medida
qu§ aumenta la carga durante la marcha de un automévil y disminuyen
las revoluciones del motor es preciso que al llegaxr al punto de
.ﬁéximo torque se canbie a un engrane de relacién mayor con la cual
aumentardn las revoluciones del motor y el torgue, lo que evitara
que el motor se apaque.

Es posible gue en algunos nomentos de operacion, las
resistencias externas no sean suficientes para mantener al motor
cargado con plenitud, trabajando éste en el régimen de velocidad
nominal. En estos casos es raclonal la disminucién d2 la frecuencia
de rotacién del arbol cigienal embragando en la transmisién un
escalén mas elevado para conservar la velocidad de marcha
requerida.

Este es el primer parametro de diseno que utilizaremos para el
cadlculo de 1la transmision, es decir, gue las relaciones de
feduccion se deben determinar de tal manera que las relaciones

entre ellas no exceda la relacidn:
f

Las caracteristicas de gobernacion o de regulacidén, son
elaboradas en funcion de la frecuencia de rotacién, no son comodas
para operar ya que las ramas de regulacion de las curvas estan
dispuestas en un sector muy pequeno del eje de las abcisas lo gue

dificulta el andlisis de la carga del motor.
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En nuestro caso particular, el vehiculo serad impulsado por un
motor Briggs & Stratton de 8 Hp el cual estard gobernado a 4000
rpm, con midximo par motor a 2400 rpm, por lo que la mdxima relacién

‘entre los cambios de velocidades de la trandmisién sera:

4000
2400

n
" =1.66
I,

Se debe notar gue mientras aumenta la frecuencia de rotacién
nominal n, la relacién entre velocidades serd mayor lo que hace que
los ‘cambios sean mds espaciados. A

Estos problemas no se presentan en el disefc de una
transmisién para un vehicule similar que utilice convertidor de
par, ya que éstos convertidores a medida que disminuyen las
revoluciones del motor van aumentando paulatinamente el torque lo
que proporciona una marcha mds estable. La desventaja de los
anteriores consiste en que la eficiencia disminuye hasta el 0.80,
mientras que en una transmisidn por engranajes puede tenerse hasta
0.99.

Una de las caracteristicas propias del motor que afectan las
cualidades dindmicas del vehiculo es el aumento del par motor a
medida que disminuye la frecuencia de rotacion durante las
sobrecargas, ya que esto eleva la adaptacidn del motor al trabajo

en régimen variable de carga.
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La-relacion:

sa’dehbmiﬁa‘gbeﬁiéien;e de reserva del par motor y la rélacion:
M

m
coeficiente de adaptacion del motor segun el par motor.

Este coeficiente de adaptacidn en los motores para gasolina,
fluctia usualmente entre 1.08 y 1.15 mientras que para el motor en
cuestién es de K,4=1.74/1.61=1.0807.

El segundo factor gue influye en el momento de impulsion es la
relacién de velocidades de transmisién lo cual serad tratado mas
adelante en la dinamica de traccidn del automovil.

El ultimo factor que determina el momento de impulsion es el
rendimiento mecanico de la transmision n,.. Su valor depende del
nimerc de pares de engranajes que se encuentren engranados, el tipo
de engranajes y el método de su acoplamiento, el tipo 1la
estructura y la cantidad de apoyos en que giran las flechas, la
cantidad y tipo de los retenes o estoperos, la cantidad, viscosidad
y el nivel de aceite gue se emplea, 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 1a velocidad de rotacién de las piezas de.transmision que a una
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estable del aceite .

epe dientemente de

H

donde nm es e1 rendimiento que’ tiene que ver 'con 1as pérdidas con
1a matcha en vacio Y Mear tiene efi cuenta las pérdidas durante la
7 transmlsién da carga.

Como ‘supusimos anteriormente las pérdidas en la marcha en
vacio son constantes asi que se podran definir como 1 menos la
relacion entre el par de resistencia reducido al arbol primario M,

entre el par motor nominal del motor M,.

M M
Nyac™L~ b;ac :l_ﬁﬁ

m m

La letra Xi £ es el factor que determina que parte del par
motor nominal compone el par M,.. Los valores de { varian entre
0.03 y 0.05 si el aceite esta suficientemente caliente. Por 1lo

tanto las peérdidas por marcha en vacic serdn para nuestro caso:

0.04 (41bpie) 0.16
=1- =1~
nvac Mll Mm

En esta ultima ecuacidn el valor del rendimiento mecanico en
vacio varia de acuerdo a la variacién del par aplicado a la

transmision del motor, obteniendo su maximo valor cuando el par es
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max imo .

L. 0.161bpie

= ——=0.988
~l4lbpie

(f_0.16lbpie

; =0.984
1lilbpie

Myac™L

Es imimrtante anotar gue durante la operacion del motor, el
‘pér motor tendrd el valor minimo de 11 1b pie.
l La parte complementaria de las pérdidas que tienen lugar en la
transmision son aproximadamente proporcicnales a la carga actuante.
Entre éstas, las pérdidas en el acoplamientc de los engranajes
ocupan un lugar principal y es por eso que el valor de n,, puede

calcularse con suficiente aproximacion por la formulas

_nl_n2
Near=M1 M2

En la formula anterior estan separados el rendimiento en los
pares de engranes cilindricos n, y el rendimiento de los pares
conicos ya que generalmente los engranajes conicos tienen mas
pérdidas que los rectos, y los numeros n,

Y n, son el numero de pares de engranes correspondientes.

Los valores de n, vy n, son constantes, y en la actualidad
estos toman los valores de n, =0.985 a 0.99 y n, =0.975 a 0.98.

La transmision en cuestion tiene dos drboles con engranajes

cénicos, lo que nos da un par cénico y el aceplamiento al motor y

42



al tren final de transmiaién sardn por engranajes rectos 1o gue nos

‘da dos p es de engranes rectos,Para calcular el valor de la

: eficiencia de 1a transmisién debida al trabajo con carga

utili remos los valores maximos para las dos constantes:

TNear=0.992X0.98%=0.96

7'ﬁu1tiplicando este valor por el de las peérdidas en vacio

ceneﬁoé la eficiencia total de la transmisiodn:
1,,=0.988X0.96=0.948

Es importante seflalar 1la diferenciz gque existe entre el
momento de impulsidén en marcha estable y en marcha inestable, ya
sea acelerada o retardada.

El cdélculo del valor del momento de lmpulsidon durante la marcha
inestable debe realizarse teniende en cuenta los momentos de
inercia de las piezas que intervienen en la transmisién del giro
del cigienal a los dérganos motrices incluyendo a ambos. Durante la
rotacién retardada del cigilefal como consecuenclia 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 cigiefial tanto mas considerable es la magnitud
del momento de inercia, y si el acoplamiento de la flecha primaria
de la transmisién con el motor se realizara a través de un
acoplamiento rigido, 1la magnitud de éste podria - crecer
ilimitadamente 1o gque provocaria roturas y deformaciones

inadmisibles en las piezas del motor y la transmisién. Es por esta
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iazén que en los automéviles este acoplamiento es mediante un
embrague de friccién. Para una transmisién fiable del par motor el
momento de friccidén calculado del embrague, es decir el momento con
el cual el embrague resbala se debe tomar con clerto margen en
relacién con el. par motor maximo. La relacjén de los momentos
anteriores se dencmina factor de seguridad del embrague y se
tratard en el capitulo Cdlculo del Embrague.

Escribamos entonces la ecuacién del balance de traccién
tomando en cuenta la fuerza de resistencia a la rodadura de las
ruedas motrices y la conducidas P,, las fuerzas de resistencia
debidas a la inercia P,, la resistencia debida a la pendiente que
lsera 1la componente del peso del vehiculo G en el eje vertical, la
resistencia del viento P, y la resistencia debida a un remolque

Pgane

P, mP+P,+GSeny+P +P,

donde Py €s la fuerza tangencial de impulsién y y el angulo de la
pendiente.
Calcularemos ahora cada uno de estos pardmetros.

La fuerza tangencial de impulsién se calcula dividiendo el
snomanto de impulsioén entre el radio de rodadura del neumatico.
El valor maximo aceptable de la fuerza tangencial de impulsion para
un vehiculo no depende unicamente de la cualidades del motor Yy
transmision, sino también de la adherencia de los neumdaticos con el
camino. No debe permitirse que el valor de la fuerza tangencial de

impulsion segin el motor P,, sobrepase el valor de la fuerza
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tangencial de traccion sequn las condiciones de adherencia con el
camino P,. Este ultimo valor se determina con la siguiente formula
que es similar a la que se utiliza en mecanica para calcular la

fuerza de friccion entre dos superficies.
Py=pPy

P, es la fuerza normal del camino sobre las ruedas motrices y ¢ es
el coeficiente de adherencia en los neumdticos, el cual depende de
las condiciones del camino {ver Apéndice).

La fuerza de resistencia a la rodadura de 1las 1llantas
impulsoras y conducidas es proporcional a la carga gue aprieta las
ruedas al camino. La relacion de la fuerza P, a dicha carga se
denomina coeficiente de resistencia a la rodadura y se obtiene,
experimentalmente dependiendo de las condiciones del terreno y de
los neumdticos. Estos coeficientes se pueden encontrar en el
apéndice. El valor dc la fuerza P, se calcula mediante la siguiente
férmula y serd maximo cuando el valor de y sea cero y minimo para
el valor de pendiente maAximo que en casoc de nuestro particular sera

de 45°*.

P.=fGCosy

Pero como el valor de la resistencia debida a la subida
también depende del angulo de inclinacion, se acostumbra utilizar
una sola variable para las dos resistencias para simplificar el

calculo: Resistencia de rodadura y resistencia de ascenso Py
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aloula’ utilizando la

ceficiente’de resistencia

) yAésTiéhéI;a
~¥=(fCosy+Seny)
El peso estimado del automévil en cuestién serd de 250 Kg por

lo que la resistencia del camino para la maxima pendiente a vencer

serd:
Py=250Kg(0.05C0s45+5en45) =185kg

Se debe aclarar que el valor es muy alto debido a que la
inclinacién es muy pronunciada. Mientras menos inclinacién deba
sﬁpezar el vehiculo, la resistencia debida a la subida disminuye
pero la resistencia a la rodadura aumenta, Cuando )a pendiente es

cero el valor de la resistencia debida al camino es entonces:
Py=250Kg(0.05C0s0) =12.5Kg

Las fuerzas de resistencia debidas a inercia se pueden reducir
a una resultante que llamaremos P, que es directamente proporcional
a la inercia del vehicule, dependiendo tambien de un coeficiente

que toma en cuenta las masas giratorias § Y se calcula con la

gir

siguiente expresion:
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p.=5.,.C

[:3 gir"g',a

El coeficiente que toma en cuenta las masas gliratorias refleja la

Ainflueﬁcia que se ejerce en el proceso de. la marcha irreqular de
avance del \}ehiculo 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 arbol ciguenal, los engranajes y drboles

de la transmisién y las ruedas) , de la relacién de reduccion y del
rendimiento de la transmision, del peso del vehicula y del radio de

rodadura de las ruedas. De las piezas giratorias juegan el papel
mas importante el volante del motor y las ruedas. Las piezas
giratorias restantes pueden no tenerse en cuenta sin incurrir en

erroras graves.

La determinaciodn precisa del coeficiente Sgic €5 muy complicada

y es por esta razoén gue usualmente se lleva a cabo por la via
experimental. Para cdlculos aproximados en la teoria de los

automdéviles se utiliza la siguiente formula empirica:

8,:,=1.04+0.0512

El primer término de la {ormula towa en cuenta la influencia de las
ruedas y las piezas de la transmisién directamente ligadas a ellas
mientras que el segundo término toma en cuenta las piezas
giratorias del motor y las piezas restantes de la transmisién,

Es importante notar la influencia que ejerce sobre el valor

del coeficiente la relacién de reduccion ya que su valor en la
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" demt%lé”sé, ele;{a al cuadrado. ﬂientras menor es el numero de marcha
: ma&oi, sera ‘el valor del coeficiente.

: “E1 c‘oefiéiente crece considerablemente al aumentar las medidas
-dre'blos neumdtices utilizados ya que los momentos de inercia de los
ﬁismos aumenta.- Este criterio se debe tomar en cuenta en 1la
seleccién de los neumaticos ya que los valores de la aceleracidn
dependeran directamente del valor de §4r GOmMO lo veremos en la
siguiente secciodn.

La teoria no permite el cdlculo completo de la resistencia del
viento (P,) debido al desprendimiento de la capa limite del cuerpo
sumergido, es por eso que no existe una teoria satisfactoria para
determinar las fuerzas sobre un cuerpo cualguiera sumergido en una
corriente a un nmimero de Reynolds arbitrario. Normalmente se
utiliza la experimentacion para tratar esos flujos externos.
Existen miles de trabajos experimentales acerca de flujos externos,
pero no es el propésito del presente trabajo dar una amplia
descripcion de 1los mismos, sino que para el cdlculo de la
resistencia del viento ejerclida sobre el automotor utilizaremos upa
de las férmulas empiricas desarrolladas. No obstante daremos una
breve descripcion de la teoria de calculo.

Cuande un cuerpo de forma arbitraria se sumerge en una
corriente de fluido dada, el fluido ejercera sobrz él fuerzas y
momentos. La fuerza sobre el cuerpo en direccion del eje paralelo
i
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 automoviles deportivos, es la que los
mantiene adheridos al pavimento, se denomina sustentacién y es
perpendicular a la resistencia. Su momento se denomina guiniada. lLa
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 simetrico respecto del plano formado
por los ejes de la resistencia y la sustentacién, ios momentos de
1a guifiada y el balanceo desaparecen asi como la fuerza lateral.
Pero si el cuerpo es ademas simétrico respecto de los ejes ds la
resistencia y la fuerza lateral, al calcule se simplifica a la
resistencia, Debido a que el vehiculo a calcular no tiene formas
aerodinamicas podemos considerar gque cumple con la dltima
condicidn.

La resistencia P, tiene principalmente dos componentes: la
friccion y la diferencia de presiones entre la parte frontal (altas
presiones) y la parte posterior donde la corriente esta desprendida
}bajas presiones). La resistencia de friccién es muy reducida
cuando el espesor del cuerpo en la direccién de la resistencia es
cero, como se considera el caso del automévil de nuestro caso.

La resistencia de presion depende del drea fruntal F, de las
propiedades aerodinamicas que se evaluan con base en un coeficiente
de aerodindmico k, y de la velocidad del vehiculo V. La férmula que

expresa lo anterior es la siguiente:
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5 Kk VR
vooo13
.donde- la velocidad esta dada en Km/hr y la fuerza en Kgf. Los
valores del coeficiente %k, varian en amplios limites desde 0.05 a
0.06 para camiones hasta 0.015 a 0.02 para autos. En nuestro caso
utilizaremos el valor 0.06 ya que el vehiculo casi no tiene
propiedades aerodinamicas. El drea frontal es 1.11 m por 0,70 m lo
que nos da 0.77 m?. La velecidad maxima a desarrollar es 60 Km/hr

por 1o que la resistencia del viento sera:

p = {0,06) (0.77m?) {(60km/hr)?
v 13

=12.79kyg

Con esto podemos escribir el balance de traccion final para el

automdévil sin remolque:

- G
PCg‘P'P”’ﬁcm‘éa +P,

Aceleracion del Automdvil

Por ia naturaleza de su trabajo, los autbméviles deben cambiar
permanentemente la velocidad, por 1o que la cualidad dindmica mas
importante del automovil es su capacidad de aceleracién. Las
variables gque caracterizan la capacidad de aceleracion son:

1} el valor de las aceleraciones a del automovil en el proceso
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de aceleraciédn.

é)‘laydurabilidad de la aceleracién t..: és decir,ﬁel tlémpc
durante el cual la velocidad del autcﬁévil'aumenﬁa. )

3) la distancia de aceleracidén S, que recorre el automévil
al acelerarse.

Observando el anterior balance de traccién se puede notar gue
Pm-Pu as la fuerza de traccién necesaria para vencer todas las
resistencias exteriores al movimiento del automévil excepto la
fuerza del wviente. Como se ve, es proporcional al peso del
vehiculo, por lo cual la relacidn:

Ptg—Pw

G
caracteriza la reserva de la fuerza de traccién que recae por
unidad de peso del automdvil y se utiliza come indicador de sus
cualidades dinamicas. La relacion anterior se llama factor dindnmico
y se denomina con la letra D. Al igual gque en la fuerza tangenclal
de +traccién, se debe tomar en cuenta la adherencia de los
neumdticos. El factor dindmico de adherencia D, serad el maximo
valor que debera tomar el factor dindmico D y se calcula con la

siguiente ecuacion:

En el calculo de la fuerza Py la fuerza normal que el camino

ejerce sobre las ruedas es igual al peso G multiplicado por un

51



'factgr’defcaréa.de las ruedas traseras A que tiene en cuenta la
teéarticién de)l peso sobre estas ruedas.

Teniendo en consideracién gque nuestro proyecto es de traccion
ffaséra ¥ .que la mayor parte del peso se encuentra repartido en la
parte trasera debido a la colocacién del motor y la transmisien, y
como el vehiculo generalmente debe arrancar en un plano inclinado
consideramos 1,=0.9; ademids de que a bajas veloclidades la

resistencia del viento es despreciable, tenemos:
D,=9A,=(0.7) (0.9)=0.63

A lo largo del analisis tedrico del proceso de aceleracidn del
automévil no tomaremos en cuenta el tiempo inicial durante el que
transcurre la nivelacion de velocidades angulares del cigienal del
m?tor y el arbol primaric de la transmisidén mientras resbala el
émbrngue, ya que es comparativamente menor y no ejerce una
influencia sustancial en el tiempo total de la aceleracién.

Ademdas el analisis se debe llevar a cabo en condicicn de
mariposa completamente abierta, se supone gue el conductor
acoplando el embrague aprieta instantaneamente el acelerador hasta
el tope,

Con esta suposicién las aceleraciones del automdvil serdn las

mayores, y su valor se determina con la férmula siguiente:

pe la fermula anterior se deduce que la aceleracion depende de
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dos:casas: ellé*ceso'ae'facﬁb: dinamico D-X’y del voeficiente que.
;omgbeniépeﬁta ias ﬁasaé é£fa£ofias.iEsﬁo guiere decif que con el
‘dﬁmento‘del ﬁacﬁor dinAmiéo ia aceleracion crece, y con el aumento
'_del;cbefiéiénﬁe qﬁe toma enrcuenta las masas giratorias disminuye.
éuahﬁo menor:sea el ﬁumEro de marcha tanto mayor es el valor del
exceso de factor dindmico pero al mismo tiempo el coeficiente 4.,

crece de modo Vpropbrcional al cuadrado de la relacién de
transmisién. En algunos casos los valores de las aceleraciones del
aﬁtoﬁévil con la primera marcha pueden resultar ser menores que con

la ‘segunda a causa del brusco aumento del coeficiente 6.
Cédlculo de traceién del automévil

Las condiciones en las gue el vehiculo ha de trabajar son muy
diversas incluyendo pendientes pronunciadas, caminos lodosos,
arenosos, pedregosos y ausencia de ellos. Esto determina las altas
aexigencias de traficabilidad y sus cualidades dinamicas y de
traccién.

Una de las tareas fundamentales del calculo de la traccion es
1a eleccién de la potencia del motor para el automédvil gue se
aroyecta. La potencia del motor debe ser suficiente para asegurar
la marcha a velocidad maxima en las condiciones prefijadas del
camino. Pero como sucede en el caso particular de este trabajo que
el valor de la potencia del notor es un parametro de diseho que no
se puede modificar, obtendremes la velocidad maxima con un peso y

un coeficiente reducido de las resistencias del camino prefijados.
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1a formuta

l.El coeficient V‘i’ ‘lo calcularemos para una pendiente de 3* y para un
v, Vcoeficient:e de res.\stencla a la rodadura de 0.05 que se lee de
_tablaS' (ver apéndice). Esto se determina de esa manera ya gue en
'lds ‘caminos ¢que ha de transitar el coeficlente de rodadura es
méi(imq y los caminos son inclinados generalmente.

Para las condiciones prefijadas del camino, obtenemos el

coeficiente de resistencia del canmino:
¥ =fcosy+Seny=0.05Cos3+Sen3=0.102

La potencia del motor son 8 Hp, que conver:iimos a 5965.6
watts, y a 608.11 Kg m/s por tener congruencia de unidades (ver

apéndice para tablas de conversion).

v, =M.  (608.1)(0.948) =54 .2Km/h

méxT P3P (0.102) (250) +12.79

Este cdlculo guiere decir gue la velocidad maxima gque puede
desarrcllar el vehicule con las condiciones antericres es de 54.2
¥m/h, la cual cumple con nuestras expectativas y pasa a ser un
nuevo parametro de diseno.

Para la eleccion de las velocidades del automovil

determinaremos primeramente 1la relacion de reduccion de la
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transmiéién principal. si en la marcha directa el automévil debe
desarréllar la velocidad maxima la relacidn de reduceiodn se calcula
simplemente dividiendo la mixima velocidad angular del motor entre
la velocidad angular requerida en las ruedas traseras determinada
por la velocidad mdxima del vehiculo.

_0.377xr.n, 0.377(0.279) (4000) =7.76

pi
° Vi 54.2

n

En los automéviles de elevada traficabilidad la relacion de
reduccién de la transmisién principal se establece un 10 a 20%
mayor que en los modelos basicos de cmpleo general para aurentar el
valor del factor dindmico. Por estas consideraciones resulta
racional la elevacion de las relaciones de reduccioén en el disefio
de esta transmisién, y por lo tanto i, = (7.76)(1.2) = 8.31.

purante los cdlculos de traccion se debe determinar el valor
maximo del factor dindmico con la primera velocidad, es decir con
la relacién mas alta. Este se obtiene partiendo de 1las
posibilidades de adherencia del automovil. Para utilizar plenamente
las cualidades de adherencia del automdvil, el factor dinamico
’ma‘ximo debe ser igual al factor dinamico de adherencia D, que como
ya lo calculamos sabemos que es 0.67.

Sequidamente determinaremos la relacion de reduccidén del
primer escalon de la caja de cambios de relacion. Partiendo de la
condicién de obtener el valor maximo del factor dindmico del

automovil calculamos:
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La egtructura de la serie de velocidades se elige partiendo
del objetivo de asegurar la maxima intensidad de aceleracién. Con
este prppésito, las relaciones de reduccion deben ser calculadas de
tal forma gque la aceleracién 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 1la
frecuencia de rotacién con la gque comienza una velocidad sea igual
a la frecuencia con la que termina la marcha anterior, por lo que
la razon entre las relaciones se calcula mediante la siguiente

progresion geometrica:

en donde z es el nimero de velocidades e i, la relacién superior.

En el caso particular cuando la relacion superior es directa:
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q Z 1,/ 3\/3 43=1.508

En realidad al cambiar las velocidades, el movimiento del
-autemévil transcurre por inercia durante cierto tiempo y la
velocidad del. vehiculo disminuye. Cuanto mayor es 1la velocidad
hayor es esta reduccidn por ello al corregir definitivamente las
relaciones de reduccidn se recomienda apartarse un poco del e¢dlculo
con la progresion geométrica y disminuir la correlacidn entre las
relaciones de reduccion a medida que se pasa a las marchas

superiores., Asi tenemos que q,=1.53, @,;=1.50 y ¢y=1.49.

i 3.43]12.24]11.49 1.0

i 31.8120.81 13.9 9.3

Cdlculo Cinemadtico

Mediante el cdlculo de traccidn obtuvimos lar relaciones de
reduccion para obtener 1las velocidades regueridas por el
automovil.

La distribucion de la relacion de reduccion de la transmisién
en cada uno de sus elementos depende del esquema cinemdtico de la
transmision y de los mecanismos de reduccion que se utilizan. Con

el proposito de reducir las cargas en las piezas de transmision es
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racional la elevaclon de las relaciones de reduccién de los
elemantos finales.‘Esto se hace con” el ‘fin ‘de evitar fallas por
desgaste'y fatiga en los elementos finos de,la transmisioén.

La ‘relacion -de reduécién de la transmision principal del
automévil. es igual a. la relacidén total de la transmisién al
trabajar con la velocidad directa. Usualmente si se utiliza la
relacién de reduccisén de 1 en la cuarta velocidad la relacién total
requerida se obtiene utilizando un par de engranes cénicos o
hipoide. Después de establecer la distribucidn de la relacién de
reduccion total de la transmision, al establecer los valores
definitivos de las razones de reduccién en los escalones de las
diferentes velocidades de la caja de cambios, se debe elegir el

numero de dientes de los engranes de la caja.
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CAPITULO IV

CALCULO DE ENGRANES

‘_ciiéﬁio'cinemﬁﬁico

hédiaﬁte el calculo de traccién obtuvimos las relaciones de
; #eéucclén para - obtener las veloclidades requeridas por el
automovil.

La distribucion de la relacidn de reduccion de la transmisién
en cada uno de sus elementos depende del esquema cinemdtico de la
transmision y de los mecanismos de reduccién que se utilizan. Con
el propésito de reducir las cargas en las piezas de transmisidn es
racional la elevacion de las relaciones de reduccion de los
elementos finales. Esto se hace con el fin de evitar fallas por
desgaste ¥y fatiga en los clementos delicados de la transmisidn.

La relacion de reduccién de la transmision principal del
automdévil es igual a la relacién total de la transmision al
trabajar con la velocidad directa. Si se utiliza la relacion de
reduccién de 1:1 en la cuarta velocidad, usualmente la relacion
total requerida se obtiene utilizando un par de engranes cénicos o
hipoide. En el caso de este diseno la relacion final sera dada
mediante dos pares de engranes cilindricos.

Después de establecer la distribuciun de la relacion de
reduccion total de la transmisién, al establecer los valores
definitivos de las razones de reduccién en los escalones de las

diferentes velocidades de la caja de cambios, se debe elegir el
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numerc de dientes de los engranes de la caja.

" Debido a que las medidas de los cortadores de engranes que se
encuentran a nuestra disposicién inmediata se encuentran en sistema
-'inglés de unidades todo el cilculo de los engranes se realizara en
este mismo sistema. (Ver apéndice para cambio de sistema de
unidades) .

Las especificaciones de disefic de la caja de cambios exigen
tener dos 4arboles de engranajes. En este tipo de transmisiones
(como se ve en la figura), la suma del numero de dientes de todos
los pares de engranajes debe ser constante, siempre que se tenga
paso diametral igual en todos los engranes. Esto es, que para una
distancia entre centros dada, la suma de los dientes del pifion y el
engrane para la primera velocidad sea igual al de la segunda y las
otras.

ta distancia entre centros se elige partiende de las
condiciones geomeétricas de las demas piezas de la transmisién, como
?neden ser los diametros de 1las flechas, sincronizadores y
elementos finales de transmision. En este casc lo que determina esa
Aistancia es el didmetro de los sincronizadores que se han elegido
para ser utilizados, el cual es 3.5 pulgadas tomando en cuenta el
espacio necesario para el varillaje. Como la flecha a la salida es
de 3/4 de pulgada la distancia minima entre centros gue debemos
tener es 2.125 pulg,, perc es racionnal tener un margen de espacio
entre los mecanismos por lo tanto escogeremos 2.3 pulg.

£l namerc de la suma de dientes de los engranajes se determina

a partir de la formula:
I
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o %,=2APd
donde A‘es Ia distanciabentre centros y Pd es el paso diametral.

Utllizaremos engranajes helicoidales para reducir el ruido y

: aumentar la vxda util de las piezas, aunque tendremos que utilizar
baleros conicos para soportar la carga axial. Cuando se utilizan
este tipo de engranajes se debe sustituir el paso diametral por el
paso diametral normal Pd, en la ultima formula.

El paso diametral significa el numerc de dientes que tiene un
engrane por unidad de diametro de paso del mismo. El1 concepto de
paso diametral normal es similar pero tomande en cuenta que al
inclinar los dientes un angulo ¢, cabrdan mas dientes en el mismo
diametro de pasc y es por eso que el paso diametral normal esta
afectado por el angulo de inclinacién de los dientes como se ve en

la siguiente formula:

Pd

dN'_"ED—S—q—)-zpd(seC(P)

Calcularemos entonces el numero de la suma de dientes de los
f
juegos de engranes de nuestra caja de cambios utilizando Pd=10, ya
que la experiencia nos indica gue es un tamano de diente adecuado.

Asi mismo daremos 15 de inclinacion de los dientes.

Pd _ 10

d,,= =10.,35
¥ Cosg Cosl5°
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2PdN 2(10 35)

Para obtener los _numeros de dientes de los piﬁones y los

engranes se utxlizan las siguientes formulas.

En las ecuaciones anteriores i, es la relacién de reduccioén de cada
una de las velocidades de la caja de cambioes.

Cuando los valores de los numeros de dientes del pinon y
engrane no sean numeros enteros, los valores se aproximan de tal
manera que la relacion quede lo mas parecido, posible a la deseada,
y la distancia entre centros no se modificara.

Para la primera velocidad tenemos relacion de reduccidn igual

a 3.43 por lo que:

47

=——' __=10.60=11dientes
1+3.43




36.39%36dientes

con lo qua 1 éian ‘é's 3.27 en vez de 3.43.
e Utllizand la: relacion ‘de 2 24 cbtendremos los valores para la
. segunda velocidad

AT "~ ,

Z = ——=—=-=14.50=14dientes

: 1+2.24

o 2.24 ,
Z_,=47—-"—_=32.49=33dientes
ez 1+2.24 :
con lo que. la relacion aumenta a 2.35.

De igual forma para tercera y cuarta con sus relaciones

respectivas:

47

Z ,s———"_ =18 .87x19dlentes
PI 141,49

1.49 ,
Z..=47 —=127 =28, 12=28dientes
e3 1+1.49

7 47

—_ T =23 .5=23dfentes
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‘=23 .5%24dientes

En .la tabla siguienie estan las nuevas relaclones y. los

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

la 2a 3a 4a
iaig 3.27 2.35 1.47 {1.04
L ean 30.41 {21.85 | 13.67]9.71
Pinon 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 angulo de hélice de 15 grados,
podemos obtener los valores de los diametros exterior, de paso y de
raiz.

El didmetro de paso se obtiene dividiendo el numero de dientes
entre el paso diametral normal (10/cos 1§ = 10.35). Los didmetros
exterior y de raiz se calculan a partir de éste sumandole el valor
del adendum Y restandole el valor del dedendum respectivamente.

El valor del adendum y el dedendun, que sumados constituyen la
altura total del diente, son funcicon lineal del paso diametral y
son valores constantes independientemente del numere de dientes. La
altura total del diente es 2.25/Pd, correspondiéndele 1.25/Pd al
adendum y 1,/Pd al dedendum.

Ahora calculamos estos valores para tados los engranes y los
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,'esc'r.jlbim'os en la tabla siguiente.

z 11d | 144 19d 234 244 28d 33d 36d
D, 1.31 1.8 2,08 [2.47 |2.56 [2.95 [3.43 |3.72
1.06§1.35 |1.83 }2.22 }2.31 {2.50 |3.18 |3.a7

2

0.86 1.15 1.63 2.02 2.11 2.50 2.98 3.27

(33

Ccdlculo de los engranes de la caja de cambios

Esta parte del capitulo tiene como finalidud obtener los
espesores de los engranes de la transmision partiendo de un paso
diametral definido pero teniendo la opcién de ser modificado ya gue
es tarea del disenador optimizar los recursos para obtener los
resultados deseados.

En ausencia de friccion y considerande al diente como una viga
en cantilever podemos observar que el esfuerzo es maximo cuando un
diente soporta toda la carga en su extremo superior o punta. Sin
embargo, si los dientes son geometricamente exactos, en la
transmision de la fuerza o potencia, participa otro diente cuando
la parte superior del primero esta en contacta. Por lo tantec
durante la transmision, el punto de aplicacién de 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 seccion del diente, y una componente tangente al circulo
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de paso (F,), dque broduce un esfuerzo flector en el diente. Este
ultimo esfuerzo produce flexiodn en un lado del diente y compresion
en el otro lado. El primero se resta del esfuerzo de compresidn
uniforme produciendo un esfuerzo neto menor en ese puntc, mientras
que el segundo se suma al esfuerzo de compresién uniforme
obteniéndose un esfuerzo mayor en ese punto. Pero como el esfuerzo
uniforme de compresion es pequefio comparado con el esfuerzo de
flexién, su efecto sobre la resistencia del diente se suele omitir

en los cdlculos.

La fuerza F, actuando sobre el diente con un brazo de palanca
determinade produce un momento flector. Iqualando este al médulo de
seccién del diente multiplicado por el esfuerzo maximo de trabajo
del materiales, Wilfred Lewis en 1893 obtuvo una ecuacidn para el
cdlcule de los engranes en funcion del llamado factor de forma de
Lewis Y que depende de la forma que tenga el diente. La ecuacion de
Lewis que se encuentra escrita abajo tiene en cuenta ademas el paso
diametral Pd que en el caso de ser engranes helicoidales sera Pg,,

y el ancho del diente b.
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_ sbY
s Pd

"Puesto que hay un angulo entrante en los fondos de los dientes
donde el perfil se une a la parte inferior de los mismos, existe
alli una concentracion de esfuerzos, fendémeno que no se tiene en
cuenta en la ecuacion original de Lewis. Como la carga que actua
sobre el diente se aplica intermitentemente es de esperar que si
existe alguna falla ésta sera por fatiga, y es por esc que se
utiliza el esfuerzo maximo permisible a la fatiga.

Utilizando un coeficiente de reduccion cde resistencia K, la

ecuacion de Lewis se convierte en:

sbY
F =

Buckingham enuncia gue si se supone que la carga actua en la
punta del diente, esto es tan previsor gque no es necesario
coeficiente alguno de reduccién de resistencia K,, cuando se elige
‘
el valor de Y para la carga aplicada cerca de la parte central del
ﬁiente, debe ser incluido K.

El valor de K; debe estar entre los limites de 1.4 a 2 para
esas condiciones.

Cuando los dos engranajes son del mismo material el diente del
pifon es el mas débil.

En deneral el esfuerzo de calculo se elige de acuerdo a la

experiencia, y 1la eleccién depende en parte del grado de
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a en 4 el analxsls de:esfuerzos y los hechos reales, y

de la condic on de carga admitida o supuesta. Generalmente se
1: limite de: fatiga como esfuerzo de cdlculo, el cual
; 2 1a maxima carga previsible, o sea a la llamada carga
lrdinamica. Buck;ngham propone que para obtener el valor del limite
a‘la fatiga s, sea la tercera parte del limite miximo s, que se
puede conseqguir en tablas para diferentes materiales en sus estados
V'm&s 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 mas economicos 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 deformacion excesiva. Los
aceros moldeados camo 1os forjados deben ser tratados para aumentar
sus propiedades mecanicas. El temple en aceite se utiliza con mayor
frecuencia que en agua debido a gue no es tpn enérgico como en agua
y da lugar a menor deformacién. Tambien debido a la menor
daformacion se prefieren los aceros de aleacidn cuando los dientes
han de ser tratados térmicamente. Naturalmente se¢ puede tratar la
masa de material en bruto antes de cortar los dientes, teniendo en
cuenta que a determinada dureza se vueclve complicado el magquinado.

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 térmico especial
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Lgomo io es el cianurédo para‘los aéepos de .contenido. medio de
?éarhono.rﬁasta;cierto punto, mientras mas alto es'ei contenido de
pafbono maybr éeré el endurecimiento Supefficial.'se dice hasta
cierto: punto debido a . que la solucién de cérbono en hierro se
._:sggura aproximadamente al 4%, y en adelante se vuelve poroso y
fragil debido a la formacion de grafito.

Los engranajes de automavil, gque no estdn sometidos a trabajo
continuo con plena potencia, fueron antiguamente templados en toda
su masa. La adicion de la cianuracién redujo significativamente las
averias por desgaste. La vida de los dientes cementados mejora con
ia profundidad de la capa superficial, quizds hasta 2 mn de
éspesor. Una regla practica para el espesor de la corteza e¢s 0.1 de
la altura total del diente. Las aleaciones adecuwadas para la
cementacion son: 5120, 4118, 8620, 8720, 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 150000 hrs sin averias.

El estado del acero que se utilizara es 8620 cementado SOQT
300, lo que significa tratamiento térmico simple en agua y revenido
a 300°F. y su resistencia maxima es s= 188000 1b/ind por lo que el
limite a la fatiga es s,= 62000 lb/in’ (ver apéndice).

Con el fin de obtener uniformidad en la manufactura de las
piezas y aprovechando gque 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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se'éiél’dgiyanqrane mis débil.

6ﬁ§ larﬁeﬁqionamos anteriormente, en dos engranes del mismo
"'méterial”e1~més~débil es el pifRén, y es en base a este que se

realiza el calculo de las cargas.

-para‘esto se admite que la pieza con menor sY es la mds débil.
El valor de esfuerzo de resistencia a la fatiga es igual para todos
los engranes por 1o gue el valor de Y es el que definird cudl es el
mds débil ya que el valor de Y aumenta con el correspondiente
aumento en el numero de dientes. Entonces tenemos gque el pifdn mas
débil es el de la primera velocidad es decir el de 11 dientes.

; La carga transmitida es la fuerza tangencial F, media en los
dientes y se obtiene por la potencia o por el momento torsional
aplicado. Aungue la fuerza aplicada varia algo cuando el punto de
aplicacion 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:

- Hp
F,=33000-=
¢ 7

m

Vu=1ln

donde V, es la velocidad en la circunferencia primitiva la cual se
calcula con la velocidad angular en rpm y la distancla en metros,
obteniendo la respuesta en libras.

Entonces la velocidad en la circunferencia primitiva depende
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de. el diametro de paso del engrane el cual es la relacion entre el
mimero de dientes (11) y el paso diametral norpal {(10.35). Por lo
tanto. el diametro de ‘paso es 1,06 pulg. y la velocidad en 1la

‘eireunferencia de paso es:
V,=n (22928 4000=1110.02 PLE
o 12 : : - min

y la carga tangencial es:

8

FC=33000—————1110 o3

=237.831b

Debide a que los perfiles de los dientes no son evolventes
perfectas y que la separacién entre los dientes no es rigurosamente
axacta, que ademds el arbol y sus soportes se deforman bajo carga
Y que una carga deforma los dientes aungue inicialmente sean
perfectos, la ley de engrane no se cumple rigurosamente y es
inevitable que se produzcan aceleraciones locales. El engrane
conductor se retarda y las velocidades del engrane conducido
aumentan, siendo lo probable que cese el movimiento momentaneamente
el contacto entre los dientes. Luego las fuerzas actuantes vuelven
a poner los dientes en contacto con un impacto gque origina una
carga dinamica considerablemente mayor que la carga transmitida. A
alta velocidad el fendmeno cambia, el tienpo de engrane es tan
;orto que no hay mas que un maximo de carga, cualquiera que sea la
;:‘xactitud inicial de los dientes. Buckingham senala que la carga

i
dinamica se aproxima asintdticamente desde arriba un valor del
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' é;b)é:ﬁé'ia,fﬁé:ia transmitida, es decir, cuands la velocidad
auhentafléjcaféafdinémica pasa por el maximo y luego decrece con
.veiociaad éreciente, debido a que el punto se alcanza cuando no ha
: ffanscurrido el tiempo suficiente para que l¢s dientes en contacto

se separen lo mismo due para velocidades mernores.
Para engranes helicoidales la carga dinamica es menor y la

ecuacién de Buckingham para estos dientes es:

0.05V, (F,+CbCos?¢) Cosg
0.05V + (F,+CbhCos?@)*/?

m

Fy=Ft+
.
donde C es la déstancia entre centros y b el ancho de la cara.
Pero como para obtener la carga dinamica es necesario conocer
el ancho de cara b que es una incognita todavia, se utiliza una b
propuesta que debe estar dentro de los rangos aceptables. Se puede
tomar como correcta esta aproximacion ya que la misma ecuacion de
Buckingham es aproximada y en ella el efecto de esta variable es
minimo. La deduccién 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 seran:
1. Calcular la carga dinamica como si fueran engranes rectos
2. Calcular b con la formula de Lewis utilizando el valor de
carga dinamica calculado en 1.
3. Calcular la carga dinamica para engranes helicoidales
utilizando el valor de b calculado en 2.
4, Calcular b con la formula de Lewis utilizando el valor de
carga dinamica calculado en 3.
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05.(1310,02) (23783 +(2.27) (0.5) Cos?15) cosls”
0 0/05(1710.02) +{237 /834 (2.27).(035) Cos?15) 1/

F,=418.331b

Teniendo el valor del factor dindmico lo sustituimos en la
ecuacién de Lewis, utilizando Y=0,276 para 14 dientes con la carga
concentrada en la punta y K,=1.48 ya que debe estar entre 1.2y 1.7

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

' peFaPanKe _ (418.33) (10.35) (1.48)
sY (62000) (0.276)

=0.374pulg

Cédlculo de engranes de 1a relacidn final

La relacion final de la transmision sera dada utilizando des
pares de engranajes rectos. Esta relacién es de 9.31:1 de lo
calculado en Calculo de tracciodn.

A reserva de confirmarle en el Capitule de Calvulo de flechas
se sabe por experiencia que las flechas que soportan los engranajes
de la relacion final, no seran de didmetro mas pequefo de 3/4 in.
Lo anterior sirve para determinar el menor numero de dientes que
puede tener el pifén.

Utilizando engranajes helicoidales de 15° de Pd= 10, tenemos
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qhé{bata'ldgrér un:espacio:libre:d zsﬂpﬁig.-éntre el ‘diametro

Para obtener el numero- minimo de djentes que ha de tener el
piﬂdn'se multiplica el didmetro de paso por el paso diametral

normal:
Z=(Dp,s,) (Pdy) =(1.45) (10.35) =15d.

Si utilizamos un par de engranajes para obtener la relacién
final, el pifnén tendria 15 dientes y el engrane 140 dientes y un
didmetro exterior de 13.77 pulg. lo que excede los limites
racionales de disefio, ya gue el peso y tamano del engrane, carcaza,
rodamientos y aceites, ademas del costo de fabricacién hacen
prohibitiva su utilizacién.

La utilizacién entonces de dos relaciones de reduccién resulta
ser la solucidén més viable. Para lograr obtener el menor tamafo de
engranes posible, se divide la relacion final de reduccién en dos

partes iquales de la siguiente manera:

i,=/1,=/9.31=3.051

Calculando entonces el numero de dientes de los engranes
c2nemos 45.7 4 = 46 d, lo que ya es aceptable, y tendremos dos

pares de engranajes igquales de 15 y 46 dientes.
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'En‘, ]:g' s'i:i;uiéh'tej”tabla estan contenidos los valares calculados

de los dismetros de los engranes.

S L 2z 15 d 46 d
Do 1.69 4.69
Dpasn 1.44 4.44
Dz 1.24 4.24

La distancia entre los centros de las flechas se calcula

sumando la mitad de los diametros de paso, asi

Dp, Dbg_1.44,4.44

C=
2 2 2 2

=2.94pulg

El siguiente paso es calcular el ancho de la cara de los
engranes. Este calculo se debe hacer por separado para las dos
relaciones ya que mientras mas aumenta el torgue, el ancho de la
cara debe ser mayor para evitar el cascado prematuro de las
superficies de los dientes. Esto se deduce de la teoria de
Buckingham, en 12 que la carga dinamica se reduce al aumentar la
velocidad, por lo que la carga dinamica mayor se tendra en la mayor
reduccion de velocidad, o sea en la ultima xelacion.

En ambas reducciones se tomaran los datos embragando la
primera velocidad de 1la caja de cambios, por las wmismas

consideraciones que en el parrafo anterior.
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Debido a que el torque es mayor en los elementos finales de
reduccion, éstos deben ser mas resistentes que los primarios. Esta
condiéion se cumple al elevar las dimensiones de las piezas o
rejorando las caracteristicas de los materiales utilizados. En
nuestro caso elegimos utilizar un material mds recistente que el
que se utilizdé para los engranes de la caja de cambios. Emplearemos
acero al carbono aleacién 8620 SOQT 300 cementado que tiene un
esfuerzo maximo a la fatiga de s= 94,000 1b/in?.

La velocidad angular que entrega la caja de cambios en la
primera velocidad se calcula dividiendo la velocidad angular maxima

Zal 4rbol cigiliefal entre la relaciéon de reduccién y tenemos:

- 4000rpm

n
3.27

=1223.24rpm

Con esta velocidad calculamos la velocidad lineal en el circulo de

paso y la carga tangencial:

Vm=rDn=n (+:98) (1223 .24) =339, 45 P1E
12 min
]
FE=33000.HP-33000(8) 577 541

Vm  339.45

Utilizande la metodologia planteada para el cdlcule de
engranes helicoidales en el ingiso anteriocr, calculamos la carga

dinamica y el ancho de la cara b para engranes rectos, tomando en
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orma:Y'Aé‘la'tgpldben elfapéﬁdice

ﬁtpnceé,pér# k¢ el

FdPdke _ (1217.68) (10) (1.40)

s =0.627 pul
" TsY (54000 (0.289)  _'°27puld

siéuiéndo esta metedologia calcularemos ahora el valor de la
carga dindmica para engranes helicoidales con el valor de la cara
b que calculamos arriba:

(0.05) (339.45) (777.70+12.94) {0.427) Cos?15) Cos15

Fd=777.70+
(0.05) (339.45) +(777.70+(2.94) (0.627) Cos?15)1/2

Fd=1062.351b

Por ultimo calcularemos el ancho de cara definitivo con la

ecuacion de Lewis:

(1062.35) {(10.35) (1.40)
(94000) (0.289)

=0.56pulg

Para la segunda reduccién se toman los valores reducidos de
velocidad angular 1223.24/3.05= 401.06 rpm o 339.45/3,058= 111.29
ple/min y de carga tangencial 777.70 X 3.05= 2371.98 1lb, y se
calculan los valores de carga dinamica y anche del diente para
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engranes: rectos. Es méneétef‘aélhraifqui“ e’ utilizard ‘ahora el
factor de fcrma ¥=0.697 para 1a car E' Eydelfcentro por
lo que el factor k, se toma dent ‘1.4'a 1.7 por

'lo que tomaremoa k,=1 4,

S 600+111.39
Fg=20907111.29
600

_ (2811, 94) (lO) (l 4)
(94000) (0.697)

=0.60pulg

S0lo resta calcular 1la ocarga dinamica para engranes

helicoidales y el ancho de cara b definitivo:

Fd—2371 gg+.$0.05) (111.29) (2371.984(2.94) (0.60) Cos?15) Cosls
(0.05) (111.29)+(2371.98+(2.94) (0.60) Cos?15)1/%

Fd=2607.021b

b=(2607.02)(10.35)(1.40)
(94000) (0.697)

=0.570pulg
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CAPITULO V
CALCULO DE LAB FLECHAB

En el presente capitulo se calcularan los didmetros de las
flechas o ejes que soportaran los engranes de la transmisién en la
caja de cambios y en la relacidn final.

El disefio de una flecha consiste primordialmente en 1la
determinacién correcta del diametro,con el fin de satisfacer la
resistencia y rigidez cuando la flecha transmita potencia bajo
varias condiciones de operacion y carga.

Las flechas a usar en la transmisién tratada en esta tesis
seran de seccidn circular soélidas, se fabricaran a partir de
waterial rolade y sera torneado al diametro y geometria deseadas.

El disefo de flechas de materiales ductiles, basados en su
resistencia, se basa en la teoria de corte maximo.

Las sigulientes formulas estan basadas sobre flechas de
materjales ductiles y de seccidn transversal circular:

l La determinacién del diametro de la flecha a calcular se hace

1
a partir de la siguiente ecuacidn:

d3=—&1%\/(kbe)2+(kxMt)2 S

donde:
d = diadmetro de la flecha en pulgadas.

o = esfuerzo de diseho en libras por pulg. cuadrada.

=
[

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

M,= momento torsional en libras por pulg.

iptuerno Méximo Permisible

El esfuerzo permisible se calcula a partir de los esfuerzos
ltimo o, Yy de cedencia o, del material a usar.

El material a usar para las flechas de esta transmisién es
acero aleado al Cromo, Molibdeno SAE 4140 revenido en aceite a
800° F con un esfuerzo ultimo o,= 210 ksi y un esfuerzo de cedencia
g, 195 ksi.

El esfuerzo permisible entonces se calcula usando 1los
siguientes factores:

30% del esfuerzo de cedencia o limite elastico.
ot=

18% del esfuerzo ultimo o punto de fluencia.

De estos dos factores se debe escoger el valor menor para
determinar el esfuerzo miximo permisible al cual se le aplica un
factor de disefio para flechas con cufiero de 0.75.

Asi aplicando los factores de seguridad anteriores obtenemos
como esfuerzo miximo permisible:

(0.3) 195 ksi = 58,5 ksi

(0.18) 210 ksi = 37.8 Xksi
Siendo 37.8 ksi el valor minimo, se le aplica el factor de

seguridad por cufero:
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sinch 1% 10%b/in?
anto te Vejméé_:_ycd‘r'no ééfuerzo miximo permisible:

o= 28,350 lb/in?

Factores de Choque y Fatiga

Ademas de los factores de seguridad aplicados a los valores de
esfuerzo para la determinacién de el esfuerzo maximo permisible, se
aplican factores que consideran el efecto de choque y fatiga gque
sufren las flechas, estos se aplican a los womentos torsional y
flexionante, estos factores c¢ombinados se pueden aplicar en une
solo y sus valores van de acuerdo a la aplicacién de las flechas de
1.0 a 3.0

Para una transmision de automévil que se somete a altas cargas
y debe tener una larga vida util 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 subitamente aplicada

¥ gran choque.

Los momentos flexiopantes y torsionantes son los factores
principales que intervienen en el disefio de una flecha.

El primer paso en el disefio de flechas es trazar el diagrama
de esfuerzos cortantes y el de momentos flexionantes de la flecha
cargada o el diagrama de momentos flexlonantes combinados si las

cargas actuan en la flecha en mas de un planc. Del diagrama de
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momentos flexionantes se determinan los puntos criticos de esfuerzo

- flecha puede

(2)

T = Momento torsional en libras por pulg.
P = Potencia nominal en HP.

n = Velocidad angular en rpm

Primerc calcularemos las flechas de la caja de cambios que son
dos las cuales denominaremos flecha X que soporta los pifiones de
las cuatro relaciones y flecha II que soporta los engranes de las

cuatro relaciones.

Flecha I

Para la flecha I que soporta cuatre pifones se calculara el
momento torsionante de el engrane mas critico que es el de primera
por tener mayor torque debido a que es el de menor didmetro, cabe
sefialar que se calcularon los momentos flexionantes para cada uno
de los engranes pero solo se mostrara el calculo de los engranes
qriticos o de mayor momento flexionante para todas las flechas que

sa calculen en este capitulo.
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Los datos para esta flecha son:
Potencia Transmitida: 8 Hp
Velocidad angular w: 4000 rpm
Diametro de paso del engrane de 1°: 1.06 pulg.
Radio de paso del engrane de 1": 0.53 pulg,
Asi para el pifén de la primera marcha calculamos el momento

torsionante con la ecuacién 2 :

_ 63000 (8Hp)

M
¢ 4000 rpm

Mt=126 1b

La fuerza de flexidén en el plano horizontal sera:

- - =126 1b pulg
I 0.53pulg.

Fr=237.735 lb-pulg

De aqui hacemos la sumatoria de fuerzas en el plano horizontal
para encontrar las reacciones en los apoyos de la flecha, que en

este caso son las reacciones en los baleros.

83



. B Fx=Rax+Rbx=237.735 1b

‘La: Sumatoria de momentos. con:respecto a el apoyo a es:

' EMxa=237.7351b(3.2plg.) -Rbx (5.5plg.) =0

 Rbx=140.481b.

-Por:lo tanto. tenemos:

Rax=97.,254 1b

El punto maxime de momento se da en el punto donde el esfuerzo
cortante es cero y es en el apoyo del engrane a 3.25 pulg. del

apoyc a, por lo tanto el momento flexionante en % es:

Mbx =97.2541b (3.25pulg)

Mbx=316.077 1lb-pulg.

Ahora que se tienen lo valores de los momentos torsional y
flexionante asi como los esfuerzos cortantes, se puede construir el
diagrama de esfuerzos cortantes y el de momento flexionante para el

plano horizontal.
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Diagrama. Esfuerzos: Cortantes y Monmentos Flexjonantes -

237.71b.

140.4 1b
316.07 1b pulg.

Para el plano vertical soleo tenemos como carga a la fuerza de

separacion entre los engranes N,
La fuerza de separacion del engrane (plano vertical) es:

N=F tan¢ {3

Teniendo un angulo de evolvente en los engranes de ¢= 14,5°
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Por lo‘ian:; la}fﬁe;zé de separacion en el engrane es de:
N1=237.7351b tan 14.5°
N1=61.48 lb

, As1>‘ca1qu1ando ;Lasffreaccionés: en a y b para este plano

tenenos:- -

EFy=Ray+Rby=61.481b

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

IMya =61.41b{3.25pulg.) -Rby (5.5pulg.) =0

Rby=36.329 1b
Por lo tanto tenemos:

Ray=25.151b

El punto maximo de momento nuevamente se da en el punto donde
el asfuerzo cortante es cero, en el apoyo del engrane a 3.25 pulg.

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

Mby=36.3291b(3.25pulg)
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© ‘Mby=81.74 1b'pulg.

VAhérarcon los valores de los momentos torsional y flexionante
Yy .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

T oalasw 2.25"

[ |
. L
Ray l Rby
61.48 1b.
25.11b
0
36.3 1b
81.74 1b pulg.
[+]
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- Mb=326.4751b pulg.

De aqui ya tenemos los valores necesarios para calcular el

didmetro de la flecha I por medio de la ecuacion 1:
g, = 28,350 1lb/pulg’ Mt = 126 1b pulg.
K= 2.5

Mb =

326.475 1b pulg.

3_ 16 3 P
i e —— . 26 . +(2.5x12
d 38 3507 V{2.5x326.4)%+(2.5 6)

Asi el diametro de la flecha I debera ser:
d=0.539%pulg.

Por fines practicos utilizaremos la medida standard que es de
9/16 de pulgada.
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Ahora calcularemos el maxime &angulo de torsién para esta
flecha teniendo por especificacién permisible para £flechas de
transmisiones hasta 1* por pie de longitud de la flecha y un modulo
de elasticidad torsional para acero de G = 12x1081b/pulg?.

Este 4dngulo 6 se calcula por:

0= 584 xMt x 1
= o))
Gxd*
__ 584x126 1bpulgx5.5pulg
12x10% 1b/pulgx0.5625%pulg

0=0.336° /fFt

Este cumple con la especificacion, por lo que el diametro de

9/16 de pulgada es suficiente para esta flecha.

Del mismo modo calculamos el diametro de la flecha II:
Flecha IX

Para la flechq II que soporta cuatro engranes se calculard el
momento torsionanté de el engrane nmas critico que es el de salida
a la relacion final por tener mayor torgue debido a su colocacién
Y a que es el de menor didametro en esta flecha, aqui también se
calcularon los momentos flexionantes para cada uno de los engranes
pero solo se mostrard el calculo del engrane critico o de mayor

momento flexionante.

89



-‘Los datos para la flecha II son:ii
Potencia Transmitida: 8 Hp - - Reduceion: 3.27:1

Velocidad angular maxima w: 1223.24-rpm: =i i

_Radio de paso‘del conducido de 1f:_1.7§5_ég;§1“

Radio de paso del engrane de salida: 0.72 pulg.

Asi calculamos el momento - torsionante entregado al ‘engrane

conducido de la primera relacién:

Mt=Fxrl
Mt=237.7351bx(1.735pulg.)
Mt=412 .47 1b pulg.

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

po-412.47 1b pulg
11 0.72pulg.

F,,=572.875 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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B s Rax+ Rbx= 572875 1b

" La‘sumator

BMxa=572.871b

. Rbx=89.1131b
Pof 1o tanto tehemos:

Rax=661.9881b

El punto maximo 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 =661.9881b(0.875pulg)

Mbx=579.24 1bpulg.

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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‘Diagrama Esfﬁsrzo§ cbrﬁahtes y Momentos Flexionantes .

~'P1§h9’horizpn§a1 T S

89.11 1b

579.24 1lb in

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

separacidn entre los engranes N
La fuerza de separacion del engrane (plano vertical) es:

N=Ftand (3)

Teniendo un dngulo de evolvente en los engranes de ¢= 14.5°
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este. plano

B Fy=Ray+Rby=148.1551b

La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo & es:
IMya =148.11b(.875plg.) ~Rby (5.62plg.) =0

Rby =23.046 1b

Por tanto tenemos:

Ray=171.2011b

El punto maximo de momento nuevamente se da en el punto donde
el esfuerzo cortante es cero, en ¢l apoyo del engrane a 0.875 pulg.

del apoyo a, por lo tanto el momentc flexionante en y es:

Mby=171.2011b(0.875pulgqg)

Mby=149.8 lbpulg.
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- Ahora con los yalofes_de los momentos torsional y flexionante

y ‘los esfgerzosfcdrt'antes, ‘se puéde construir el diagrama de

”gstrue'rz'b's';ortéﬁt;'es die momento . flexionante para el planc

‘vertical.
Diagralm»a :u'evrzosr'Corutantes y Momentos Flexionantes
SR e Plano Vertical
0.875-] 5.625"
L !
. rl—] Rax Rbx
L jj
23 ib
0
171.2
149.8 1b in
0

Ahora haciendo la suma de las conponentes del momento

flexionante para los planos horizontal y vertical tenemos:
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be=416

De aqui ya tenemos los valores necesarios para calcular el

didmetro de:la flecha IT por medio de la ecuaclion 1:

a, = 28,350 1lb/pulg? Mt = 412,47 1b puilg.
K=2.5 Mb = 598.296 1b pulg.
3 16

2 2
38 5507 V{2.5x598.296)2%+ (2,5x412,47)

Asi el diametro de la flecha II deberad ser:
d=0.688 pulg.

De la misma manera por razones practicas la medida que

usaremos es de 3/4 de pulgada.

Ahora calcularemos el maxime angulo de torsién para esta
flecha :
G = 12x%10°1b/pulg?.

Este angulo 0 se calcula por:



=584 XMt x ]
Gxd*

' (4)

62 584%412.47 lbpulgx5.625pulg
- 12x108%x0.75%pulg

0=0.35%6 /ft

Este cumple con la especificacion, por lo que el didmetro de

esta flecha sera de 3/4" (0.75").

Flecha IIIX

Ahora calcularemos las flechas de la relacion final

Para la flecha II1 que soporta dos engranes se calculard el
momento torsionante de el engrane mas critico gue es el de salida
por tener mayor torque debido a que es el de menor didmetro en esta

flecha.

Los datos para la flecha II1 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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1260.3251b pulg.

La fﬁergé{dé_flg% 1y'é§#é:
. 1260.3251bpulg
F3=
0.72pulg.

F,;;=1750.4 1b pulg

Ahora hacemos la sumatoria de fuerzas en el plano
nhorizontal para encontrar las reacciones en los apoyos de la

flecha,

A Fx=Rax+Rbx=1750.41b
La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a es:

D Mxa=1750.41b(.875plg.) ~Rbx{(2.25plg.) =0
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-.Por.la tanto-tenen

Rbx-=680.731b
Rax=1069.711b

Fl punto miaximo 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 =680.731b(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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Eiéh;fhbfizontal :

TR TFLE

"cbftihfesyy'Momentos'Flexionantés'

936 1b in

680.73 1lb

Para el plano vertical solo tenemos como carga a la

separacién entre los engranes N

La fuerza de separacion del engrane (planc vertical) es:

N=F tand¢

29

fuerza de
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Teniendo un angulo de evolvente en 105 engranes de q:— 14,5

Por 1o tanto 1a uerza de separacién ‘en: e1 engrane f1-1-3 de

J“:a - éété ; plaﬁo

V,ny:Ray+Rby=452}58ib’

La.sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a est

X Mya =452 .,51b(.87plg.) ~Rby (2.2plg.) =
Rby =176 1b

Por tanto tenemos:

Ray=276.576 1b

El punto mdximo 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 es:

Mby= 276 .576 1b (0.875pulg)

Mby =242 1bpulg.

100



Ahora con los val'ores lqs,'inomentq;; torsional y flexionante

y los esfuerzos -cortantes;.

‘se puede construir ¢l diagrama de

esfuerzos cortanteégy3¢ ém nto ;léxianante para el plano

vertical.

ortantes’y Momentos Flexionantes

“Plan Veiti#él

Ray E : Rby
276.5
-0
176 1b
242 1b in
o
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Ahora. haciendo 1a: ‘suma’ de’‘las . componentes del . momento
flexionante ‘para los p}.anoé h’c:f;il'id' aliy vertical ‘Eéhefr'\:qs:.,

Mb=966.778 1b pulg.

De aqui ya tenemes los valores necesarios para calcular el
didmetro de la flecha II1 por medio de la ecuacidn 1:

g, = 28,350 1b/pulg? Mt = 1260.325 1b pulg.
K= 2.5 Mb = 966.778 lb pulg.
d3= 16

2.5%966.7)2+ (2.5x1260.3)2
(25,3507 ¥ (2-5%966.7) 7+ (2.5x )

Asi el diametro de la flecha 111 debera ser:

d=0.89 pulg.

Se tomard como didmetro de esta flecha L pulgada.
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_Ahord  calcilaren ngulo Qe -torsion para’ esta.
.flecha'.ﬁ'“'M P :
G = :szlo"lb/ ul

E;te

584 XxMEXx 1 -

— 0w
'Gxd“ S

6 584x1260. 3251bpu1gx2 25pulg
12x10%x1%*pulyg

0=0.138°/rt

Este cumple con la especificacion, por lo que el diametro de

esta flecha serd de 1 pulgada.
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Flecha IV

“Por ultimo calcularemos el : -de’la’ flecha:'de

- salida a los elementos de traccidnu

Los datos para la flecha IV son:;v'.
Potencia Transmitida: 8 Hp ‘ o

" Radio de paso del engrane de salida: . 2.22 pulg.‘

Ahora calculamos el momento torsionante

Mt=Fdxr4
MtE=1750.45 1bx(2.22pulg.)

Mt=3885.991b pulg.

La fuerza de flexlén serd:
Fry=Fir;
F.,=1750.45 1b 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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L Fx=Rax+Rbx= 1750.451b
La sumatoria- de n;cjme’ntcs‘ i:onfiéspecto a el apoyo a es:

: T Mxa=1750.415(.875plg.) -Rbx (2.25plg.) =0

. Rbx=680.731b

Por lo tanto tenemos:

Rax=1069.711b

El punto maximc 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 =1069.711b(0.875pulg)

Mbx=936 1bpulg.

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 herizontal.
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Diagrama} Esfuerzos: C_ortax}nf:‘es y'rﬂomer;tos‘, Flexioharjte;

680,73 1b

Para el plano vertical solc tenemos como carga a la fuerza de

separacion entre los engranes N

La fuerza de separacidn del engrane (plano vertical) es:
N=Ftan¢ (3)

Teniendo un angulo de evolvente en los engranes de ¢= 14.5°
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tenemos:

B Fy=Ray+Rby=452.581b

" La sumatoria de momentos con respecto a el apoyo a es:
IMya =452.51b(.87plg.) ~Rby (2.2plg.) =0

Rby =176 1b

Por tanto tenemos:

Ray=276.571b

El punto maximo 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 es:

Mby =276 .571b{(0.875pulg)

Mby =242 1lbpulg.
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esfuerzos ‘cortantes

vertical.

* Ahora”con’los Valores de los:monentos torsional y flexionante

pu ‘de? construir ¢l diagrama de

242

1b in

176 1lb
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Ahora haciendo’ '1a Suma. de” las  componentes del momenta
‘ 12nos zén;él y vertical tenemos:

Mby=2421bpulg.

3362 +2432°

778 lbpulg.

el

De agui ya tenemos los valores necesarios para calcular

didmetro de la flecha IV por medic de la ecuacién 1:
Mt = 3885.99 1lb pulg.

= 28,350 1b/pulg?
966.778 1b pulg.

g, =
Mb =

d3=_7—t(—5_81;§j—5—(ﬁ V12.5%966.8)2+ (2.5x3885.9)7

Asi el diametro de la flecha IV debera ser:

d=1.216 pulg.
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) Ahora paléula:emQSse;,maximo anéulo deatdrsiﬂn para esta
tlecha .- i e .

¢ =.12x%10°1b/pulg?

| gLS58axMEx!
B (4)
. T Gxd*t

9= 584x3885.9 Ibpulgx2.25pulg
12x10%x1.25%pulg

0=0.174° /Ft

Este cumple con la especificacion, por lo gue el diametro de

la flecha IV sera de 1/4 pulgadas.

TABLA DE MEDIDAS DE LOS EJES DE TRANSMISION

Eje Didmetro
Eje I caja de cambios 9/16"
Eje II caja de canmbios 3/40
Eje 1 relacion final n
Eje TT relacion final 117"
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CAPITULO VI

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 1la rotacién
relativamente libre con un minimo de friccioén.

Constan de elementos rodantes (bolas o rodillos) entre un
anillo interior y otro exterior, poseen jaulas para mantener

espacio entre los elementos rodantes.

Anilles

Los anillos internos y externos de un cojinete de contacto
rodante estdn construidos de aceros especiales para esta aplicacién
{ SAE 52100 ) con una dureza entre 60 y 67 Rockwell C. El canal de
rodadura del elemento redante esti rectificado exactamente con un
acabado muy fino (16 g pulg o menos) dentro de los anilles. Los
anillos se fabrican para propositos especiales en materiales como
acero inoxidable, ceramica y plastico. Estos materiales se usan en

casos en que la corrosion es un problema.

Elementos Rodantes
Los elemeptos rodantes, bolas o reodillos se fabrican
normalmente del mismo material gue los anillos y tienen el mismo

microacabado. Otros materiales son usados en la fabricacion de
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elementos-rodantes”; “como el acero. inoxidable, ceramica, maonel-y

. plasti d;.sréa'ria,'é:l;i‘mi'na.f"

Jaulas Gl Lo

'Las“jaulas, 1lamadas también separadores o retenes, se usan

para proveer espacios entre los elementos rodantes. Las jaulas se

.. 'proporcionan en una amplia variedad de materiales y construccicnes.

Las jaqlas de acero prensado, de remaches o remachadas, son muy
comunes. las jaulas solidas maquinadas se usan donde se requieren
mayores resistencias o altas velocidades. Se fabrican de bronce o
de materiales de tipo plastico sintético. A altas velocidades el
tipo sintético trabaja mas silenciosamente y con minima friccion.

Los cojinetes sin jaula se denominan complemento pleno.

Anillo . Retén o

t jaul
Ancho _e{ F_ exterior auia

£ AN

Elementos
rodantes

Rodillo
D conico
CO Rodtllo

O Bola

Elemento rodante

Didm‘elro
klnlerior-’

<-Didmelro extarior

Anilfo interior

Terminologia del cojinete de contacto rodante.
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Una amplia variedad de cojinetes de contacto rodante se
fabrican normalmente para dimensiones dentro de la norma (didmetro
‘interno, didmetro externo, ancho) y las tolerancias que la AFBMA

(Anti-Friction Bearing Manufacturers Association).

Todos los fabricantes de cojinetes siguen estas normas, lo que
permite la intercambiabilidad, el ANSI ha adoptado estas normas en
su mayor parte y las ha incluido en sus normas 3.4, 3.7 a 3.10,
3.12, 3.14 3.16.

La seleccion del tipo de cojinete de contacto rodante depende
de muchos factores, como es evidente por los diversos tipos
disponibles. Ademds cada tipo basico de cojinete se proporciona en
varias "“series" de norma. Aunque el didmetro interior es el mismo,
el diametro exterior, el ancho y el tamafho de elementc rodante son
progresivamente mas grandes. Asi debido a la gran variacién de la
¢apacidad para sopertar cargas para un tamaho determinade de eje,
existe considerable flexibilidad para seleccionar los cojinetes

intercambiables en tamano de norma.

En la transmision objeto del presente estudio se utilizaran
cojinetes del tipo de rodillos cénicos debido a su alta capacidad
para soportar caryas radiales y axiales debidas a la precarga

generada por los engranes helicoidales.
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Pardmetros de Seleccidn de Cojinetes

La seleccidn del tipo de cojinete de elementos rodantes
depende de muchos factores, cemo la carga, velocidad, sensibilidad
al desalineamiento, limitaciones de espacio y necesidad de 1la
ubicacion 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
tedrico de puntos. Asi son mas adecuados para
velocidades mas altas y cargas mds ligeras que los

cojinetes de rodillos.

Los cojinetes de rodillos son, en general, mas costosos,
excepto en los tamanos mayores. Puesto que funcionan
tedricamente sobre contacto de lineas , soportaran cargas
mds grandes, gque incluyen las de chogue, pero estan

limitados respecto de la velocidad.

Puracién de los Cojinetes

Es esencial copocer 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 fatiga es la unica causa de la falla, si el cojinete es
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apropiadanmente 1ubr1&ado; mohtnﬁofy,seliado contra suciedad y se

“mantiens” en’ esta condicién. Por.‘esto, la vida de un cojinete

individual esta definida‘conm el numero ‘total de revoluciones o de

horas de tfabajbvpon &narv ocidad constante especificada con la

que el cojinete trabaja’'antes de qué miestre la primera evidencia

de fatiga.
vida Nominal L,

Es el numero de revoluciones o de horas con una velocidad
constante especificada que el 90% de un grupo de cojinetes
aparentemente idénticos completard o excedera antes que revele la
primera evidencia de fatiga; es decir, 10 de 100 cojinetes fallaran
antes de la vida nominal o minima.

Se llama Capacidad de Carga Basica a la carga radial que un
cojinete puede resistir por un millon de revoluciones del anillo
interior. Su valor depende del tipo, geometria, exactitud de

fabricacién y material del cojinete.

Se han desarrollado formulas de norma para predecir la vida
nominal y tabulada de un cojinete en cualesquiera condiciones
especificadas. Estas formulas se basan en relaciones exponenciales
de la carga respecto de la duracién que se han establecido por

investigacion y ensayos extensos.
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Vida nominal:

. _ Ok 6 e >(:.)
= (=YX x10 : : )

eri“dénde:

Ly ="vida nominal, reveluciones

o *Co= éaﬁacidad de carga basica, lb

cargé radial equivalente, 1b

= w..al
"

= constante, 3 para cojinetes de bolas, 10/3 para

cojinetes de rodillos.

* La capacidad de carga puede ser bdsica C, o estdtica C, esta
ultima solo se usa para calcular si existird deformacion permanente

de los elementos rodantes.

Para convertir a horas de duracion (L), esta formula se

vuelve;

16700 (Cyx

L= N D (190)

en donde N = velocidad de rotacion, r/min
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carga Equivﬁlenté
Existen dos tipos de’carga equivalente

radial equivalente qhe se considera péra

“dlguna velocidad finita, y-la ‘cargaie

en donde:
P= carga radial equivalente, lb.‘
§= carga radial, 1b

T= carga axial de empuje, 1b

X y= factores radial y de ewmpuje (tabla 1)
Los factores empiricos X y de la ecuacidén anterior dependen de
la geometria, de las cargas y del tipo de cojinete, debe usarse el

par de valores que den la mayor carga equivalente.

Tabla 1. Factores Radial y de Empuje

Tipe de cojinete X, Y, X, Y,
Una hilera de bolas 1.0 0.0 0.56 1.40
Dos hileras de bolas 1.0 0.75 0.63 1.25
Rodillo esferico 1.0 0.0 1.0 0.0
Rodillo cilindrico 1.0 2.5 0.67 3.7
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carga estatica 'equivalénter

“Esta se 'compara"f'iyirli"écta'mente con la 'c_‘ap’a;:ida&“dé carga

estatica €. S1 P, es mayor qu eformacisn permanente

del élémeﬁto rbéan:g.f;

(192)

en donde:
’ P°='cargé estatica equiQélente
X,= factor radial (tabla 2)

¥,= factor de empuje (tabla 2)
R= carga radial, 1lb

T= carga (axial) de empuje, lb

Tabla 2. Factores Radial y de Empuje

Tipo de Cojinete X, Y,
Una hilera de bolas 0.6 0.5
Dos hileras de bolas 0.6 0.5
Rodillo esférico 1.0 , 2.9
Rodille cilindrico 1.0 0.0
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0apacidad Raquerida

La capacidaq de carga bas cac es'muy dtil an la seleccion del

En donde:

Cr= capacidad requerida,lb
L= vida neminal,h
P= carga radial equivalente,lb
K= constahte, 3 para cojinetes de bolas, 10/3 para cojinetes de
rodillos.
2= constante, 25.6 para cojinetes de bolas, 18.5 para cojinetes
de rodilles.

N= velocidad de rotacion, r/min.

Limites de Velocidad

para determinar los limites de velocjdad en los cojinetes
bolas y rodillos se combinan muchos factores como son: tamaho del
cojinete, rotacion de los anillos interne y externo, sellos en
contacto, juegos y tolerancias radiales, cargas de trabajo, tipo y
material de la jaula, temperacura y tipe de lubricacién. Para el
establecimiento de los limites de velocidad puede usarse una

funcién llawmada dn, esta asocia directamente el tamafo la velocidad
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. Tabla de limites de velocidad

Maximo 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 eilindrico 200 , 300 150,000 200,000

Rodillo esférico 22200 120,000 170,000

Cuando los valores dn sefalados en la tabla son excedidos, se

acorta la vida del cojinete.

Friccién

Una de las ventajas de los cojinetes de contacto rodante es su
baja friccidén. El coeficliente de friceidn varia apreciablemente ¢on
el tipo de cojinete, carga, velocidad, lubricacidn y elemento de
sello. Los siguientes coeficientes aproximados pueden utilizarse

para calculos para condiciones normales y lubricacién favorable.

Cojinetes de bolas de una hilera .......... 0.0015

Cojinetes de rodillos..........c..0ns teeaves 0.0018
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Daterminacidn de Tamafio, Duracidén y Tipo de Cojinete

En el andlisis de un sistema de cojinetﬁes deben considerarse
bésicamente tres caracteristicas: tamafo, tipo y duracisén Qqel
cojinete. Para esto deben conocerse la carga radial, carga de
empuje y velocidad,

A continuacion se realizara la seleccidn de los cojinetes
empleados para la transmision disehada en esta tesis.

Los calculos seran 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 estandarizacion de rodamientos se deben
seguir los parametros de disefiio que cada fabricante senala.

En este caso se utilizara el Bearing Manual y el Catilogo

General de rodamientos SKF.

geleccidn del tipo de cojinete

Para la transmision objeto de esta tesic se emplearan
cojinetes de rodillos conicos debido a que estos son los adecuados
para soportar cargas axiales debido a la precarga de los ejes y las
cargas dgeneradas por los engranes helicoidales (ambas en sentido

axial) .
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~'seleccisn del taman

pgé;npfrAQQmiento=¥0,Squlg,

1:-'-Vida Deseada para el Diseho
Uso Intermitente: 500 a 1,000 hrs.
vida L, Minima: 1,000 hrs.

2 - Carga Radial Equivalente P

P=XR+YT

Calculames 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 I:

R=/140.4821b+36.3%1b

R= 145 1b

T= 237.735 tan 15°
T=63.7 1b
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""De "‘tablas de ‘factar da  carga ‘radial’- para ‘rodamiéntos’ de.

rodiilss @ i

Byeals STy T g e
“Aqui se'debefcalqulér'con ambas parejas de valores tomando en’

cuenta para céleulos posteriores el mayor:

P= XR+YT

P=1(145) +2.5(63.7)
P= 304.25 1b

P=0.67 (145) +3.7 {63.7)
P=256.4 1b

4 - Carga Estatica Equivalente
De Tablas del Bearing Manual:
Para cojinete de rodillos de diametro interno: 12 mm.
€= 1350 1b €= 2540 1b

Xg= 1.0 Y= O
Py= X,R+ Y, T
By=1(145 1b)

P,= 145 1b
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Comparands” el valor P, con el valer de C:'

45 1b < C,=1350 1b

Por:
"5 =:vida meinal: P : Tl
'De tablas: para‘rod‘a‘rn‘i”er'\t'.os"deirodi‘l_l‘os “K=:10/3

L10 = N (-_E ) K

16700 ) 25401b y 3
4000rpm 304.251b

Ly = {
L, = 4927.95 hr.

6 - Capacidad Requerida

De tablas para rodillos: K= 10/3 2= 18.5
/
P(L N)K
C,= — 7



' ¢oﬁbaraﬁd‘lcr‘

PRI 2
51b(4927.95hrx4000rpm) *°
18,5

- 2537.914 1b

C, = 2537.9141b < 25401b
Por lo tanto este rodamiento sl soportard la carga a que se

sometera.

7 - Limite de velocidad: De la ecuacidn (6) se revisa que el limite

de velocidad no sea rebasado.
d,=¢;n

n

= 0.5”(4000rpm)
d, = 2000 xpm

De tabla de velocidades del Bearing Manual:

Para baleros lubricados con aceite: dn < 170,000 rpm

2000 < 170000

125



“_media pulgada (0 5“)

Por 10 tanto estd dentro de especificacién.

Para la flech

Al final de’ este capitulo se muestra uqa tabla con los datos«

'de Yo balerosa ‘usar para cada flecha.

Flacha II

Los datos para esta flecha sons: L
Diametro aloj. rodamiento: Diam. interno rodamiento=:15 mm ..
Reduccién critica: 1.043:1

n: 3835 rpm

1 - Vida Deseada para el Disetio
Uso Intermitente: 500 a 1,000 hrs.
vida L, 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 1I:

R=661.992]b+171.2%1b

R= 683.769 1b
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. T=572.875 tan 15°

P=1(683.769)
'P=683.7691b

4 - carga Estatica Equivalente
De Tablas SKF:
Para cojinete de rodillos cénicos de diametro interno: 15 mm.
Co= 2848.114 1b C= 4328.236 1b

Yy 0
Py= 0.5R + Y, T
Py=0.5(683.769 1b) + 1.1 (153.51b)
Py= 510.7 1b
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. cam;araﬁdo Py con el valor de C:
P,=510.7 1b < C,=2848.114 1b
'Por lo que si cumple

5 -'vida Nominal

De tablas para rodamlentos de rodillos XK= 10/3

. 1X10°  C\x
,L1° 60N (P)
10
L = 1x10°¢ 4328,.236 1by 3
10 60x3835 rpm 683.769 1b

L,, = 2039 hr.

6 - Capacidad Requerida

De tablas para rodillos: K= 10/3 2= 18.5

_ P(LyN) LK
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=R

“.683 769lb(6060 9hrx3835rpm) °

185

comparando cr. con e1 valor de tablas c.

C 43221b < 43281b

Por lo tanto este rodamiento si soportard la carga a que se

someterd.

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
n;;:3835rpm < 9000 rpm

Por lo tanto esta dentro de especificacion.

Para la flecha II se usaran baleros de diametro interno de
15mm.

Al final de este capitulo 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 fleché

Didmetro aloj. rodamients “interno rodamiento=. 22.mm

Reduccion : 3.06:1

n: 1263.267 rpm.

1 - vida ﬁése{da*b f, el

~'Uso” Intermitente: ' 500 "a"1,000. hrs:

vida L;y 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 III:

R=/1069.721b+276.5%1b

R=1104.85 1b
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T= 1750.4 tanl5®
T= 468,911 1Ib

' .De tablas SKF de carga radial para rodamientbs:deirodillos
cénicos de diametro interno de 22 mm: ; ‘

“T/R{ 1104.85 1lb / 468.911 1b = 0.424
am 0.4 :
X=_Q.4
'Yi‘l.E- : )
P=0.4(1104.85) +1.5(468.911) -
' P=1145,31b

4 = Carga Estdtica Equivalente
De Tablas SKF:

éa;a cojinete de rodillos conicos de diametro interno: 22 mm.
C,= 3655.45 1b C= 4844 1lb
¥y= 0.8
Py= 0.5R + Y, T
Py=0.5(1104.85 1b) + 0.8(468.9111b)
Py=927.553 1b
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' Comparando P, con el valor de C: :
Po= 1145.3 1b < R=1104.85 < C,=3655.45

* Por lo que si cumple

5 - Vida Nominal

De tablas para rodamientos de rodillos K= 10/3

1X106( ¥
100 60N P

' 6 1o
Llo = 1X10 ) ( 4844 lb ) 3

60x1253.267 rpm 1145.31b

L, = 1627.12 hr.

6 - Capacidad Requerida

De tablas para rodillos: K= 10/3 Z= 18,5

_ P(LN)VX
r_’—“-'z_—_"

Comparando Cr con el valor de tablas Ca

Por lo tanto este rodamiento si soportara la carga a gue se
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el

= 4841.74 1b"
C, = 4841.741b < 4844 1b

sometera.

7 - Limite de velocidad: De la tabla SKF de limites de velocidad se

revisa gque los limites no sean rebasados:
Para baleros lubricados con aceite: dn < 11,000 rpm

ng;+1253.267rpm < 11,000 zpm

Por lo tanto estd dentro de especificacion.

para la flecha III se usaran baleros de didmetre 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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Flecha IV

Los datos para esta flecha son o
Diametro aloj. rodamiento: Diam,yin;erno~rodamiento= 25,¢mf

Reduccién : 3.06:1

n: 406.904 rpm .

1 - vida Deseada para él Diseifio
Uso Intermitente: 500 a 1,000 hrs.
vida L, Minima: 1,000 hrs.

2 ~ Carga Radial Equivalente P

P=XR+YT

Calculamos las cargas radial R y axial T a partir de 1los
valores obtenidos en el capitulo de flechas para las reacciones en

los apoyos de la flecha 1IV:

R=/1069.7121b+276.5%1b

R=1104.85 1b

T= 1750.4 tanls°®
T= 468.911 1b
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De tablas BKF:: de carga radial para rodamientos de rodillos

X=1
¥=0 SO )
P=1(1104.851)
P=1104.8511b
4 - Carga.Estética Equivalente

De Tablas SKF:

Para cojinete de rodillos cénicos de didmetro interno: 25 mm.
Cy= 4103.925 lb €= 5202.854 1b
Y= 0.8
P,=0.5R + Y, T
Py=0.5(1104.851 1b) + 0.8(468.9111b)
= 927,554 Ib

Comparande P, con el valeor de C:

P,= 927,554 1b < R=1104.85 1b < C,=4103.

Por lo tanto si cumple
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1X108

o '(E);K

“teoN RN
i e - 6 A2
Lo - 1x10 y (5202.8541b, 7

60x406.904 rpm 1104.8511b

L, =7,169.412 Ahr.

6 .~ Capacidad Requerida

De tablas para rodillos: K= 10/ %= 18.5

_ P(LION)l/K
G —

1104.8511b(7169.412hrx406.904 rpm
18.5

C, = 5195.467 1b
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Comparando Cr. con el valer de tablas c-

C, 5195 467 lb < 5202 854 lbr

Por lo tanto este rodamiento si soporgaré,;a'ca:ga a'que se .

sometera.

7 - Limite de velocidad: De 1la tabla SKF de'limites de velocidad se

revisa que los limites no sean rebasados:

Para baleros lubricados con aceite: dn < 11,000 rpm

n.,:406.904rpm < 11,000 rpm

Por lo tantc estad dentro de especificacion.

Para la flecha IV se usardn baleros de didmetro internc de 25 mm.
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Tabla de Baleros Seleccionados

Flecha Cantidad | DPldmetro | Didmetro Ancho Marca
Interno Externo Serie
T 2 0.5" 1.5" 0.5313" Timken
TS00050
I 2 15 mm. 42 mm. 14.25 mn SKF
CT30302
III 2 22 mm. 44 mm. 15 mm. SKF
CT320/22X
v 2 25 mm. 47 mm. 15 mm, SKF
CT32005X

Los baleros seran insertados a presién en las flechas en

diadmetros menores a los de las flechas.

La lubricacion de los baleros serd por prelubricacién de grasa

en su instalacion y por salpique de aceite de la transmisiodn.
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CAPITULO VII

SBLECCION DEL EMBRAGUE
Embragues de friccidn

El embrague de friccion consiste en un plato sdlido de presién

éomunmente llamado plato opresor, un plato conducide al cual es
remachado un recubrimiento de material friccionante y otra
superficie de friccion que usualmente estd formada por el volante
de inercia del motor. El plato opresor y el volante de inercia
estdn unidos entre si por medio de tornillos, de tal manera que
giran con la misma velocidad angular. El plato conducide esta
acoplade a la flecha primaria de la transmisién por wmedic de
estrias, A su vez la flecha primaria de la transmisién se apoya en
el arbol cigiiefial con un cojinete o balero de agujas para que las
dos flechas estén concéntricas.
' El plato opresor, el velante y el plato conducido son
apretados entre si por medio de un resorte de diatragma; en este
estado esta embragado y la transmision de potencia se efectua.
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 hidraulicos o mecanicos. Esto se logra a través
de un balero que empuja al resorte de diafragma.

El esfuerzo de presion en los embragues de friccion de

contacto permanente se puede crear también por una serie de
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resortes ﬁeliboidalesQCilindkicos dispuestos por un circulo de

radio R, directamente sobre las superficies de rozamiento.
Be;qcc;ﬁn,dé las dimensiones prinsipales de las piezas del embrague

En ‘- calidad de embragues principales en automotores se
utilizan fundamentalmente embragues de friccién 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 propésito principal del calculo reside en la eleccion del
numero y dimensiones de las superficies de friccion del embrague.
Como lo mencionamos anteriormente, si el acoplamiento de la
flecha primaria de la transmision con el ciguefial se realizara a

través de un acoplamiento rigido, la magnitud del momento de
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iﬁgréia pqdrié crecer ilimitadamente lo que acarrearia roturas y
deformaciones en lasr piezas del motor y la transmisién. Por 1lo
anterior los en los automéviles de transmision directa este
acoplamiento se logra mediante un embrague de friccién. Para una
transmision fiable del par motor el momento de friccién calculado
dél embrague, es decir el momento con el cual el embrague resbala
se debe tomar con cierto margen en relacién con el par motor
maximo. La relacion de los momentos anteriores se denomina
coeficiente de reserva del embraqgue principal y lo escribiremos con
ia letra 8.

Para calcular este coeficiente simplemente se divide el

momento del embrague calculado entre el momento nominal del motor

B_ Memb

Mn
Usualmente esta relaclon, para tractores estd entre 2.0y 3.0,
para camiones entre 1.8 y 2.5 y para los automdviles turismo es
ganeralmente menor que esos valores.
: Al elegir los wvalores de M_, se recomiendan los valores
anteriores del coeficiente de reserva del embrague principal.
El momento calculado de rozamiento M_,, del embrague puede ser

calculado por la siguiente ecuacién
Memb=p'QRolroz

Donde p es el coeficiente de friccidén de calculo, Q es el

esfuerzo de presion entre los discos, R, es el radio medio de
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‘rdiamiento e i, es el nimero de superficies de fricecion.

-in valor de # se calcula experimentalmente y es particular
para dos superficies entre si. Es decir que los materiales tienen
diferente valor de coeficiente de fricecien al interactuar con
diferentes materiales. Por lo mismo el valor de i se define para
los. materiales que estan en contacto. Este coeficiente se define
como la tangente del dngulo al cual un material comienza a resbalar
sobre otro, si se inclinan las piezas.

Muchos factores influyen en el coeficiente de rozamiento u vy,
en el proceso de funcionamiento del embrague, éste puede variar en
limites bastante considerables, en dependencia de la velocidad
relativa de resbalamiento de 1los discos, del estado y 1la
temperatura de las superficies de friccién, etc. Particularmente,
el coeficiente de rozamiento disminuye al penetrar aceite en las
superficies de friccion. En los calculos se admite aproximadamente
que el coeficliente de rozamiento sélo depende del material de las
superficies de fricciéon. Hay que considerar también que en un par
de superficies de friccion 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 gque provoguen
resbalamiento.

En los embragues principales se utilizan elementos de friccién
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 cdlculo de p=0.3.
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Agtdéimentg se utilizan también materiales metdlico-ceramicos,
fébficgdds9de‘polﬁé da'disperéidn microgranular de cobre o hierro
y componehtes no. ‘metdlicos, 1los que elevan las propiedades

2 Eisicomeﬁanicaé Y de'friccién de dichos materiales.

con suficiente aproximacién se puede adoptar gque
R,=0.5(R,+R,)

siendo Ry y R, los radios exterior e interior de las superficies de
friccidén de el plato conducido respectivamente. La dimension del
radio exterior de las superficies de rozamiento R, se impone por el
didmetro del volante del motor. Generalmente el radio interior

R, =(0.6 a 0.7) R,.

El nimero de pares de superficies de rozamiento es i,,= min-1
siendo m el numerc de discos conductores y n el numero de discos
conducidos.

Si se supone que el esfuerzo de apriete Q actua uniformemente
sobre toda la superficie de rozamiento de los discos con una

presién especifica g, entonces

0=g2nR b

siendo b= R, - R, el ancho de las superficies de rozamiento.
El valor de la presion especifica permitida oscila entre 2 y

3 Kg/cm{
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:,sgstf,i‘tiu_y' u R»mv\ qé’l«‘x‘mme}ito del

‘_-embfagu‘e_,_kobten,emo
emb }J.QQ‘H: oPLroz

¢ guedan en esta ¢cuacién dos variables a determinar las cuales
. son ‘Ra y- b, “la- cual 'depende también de R,, por lo que se puede
. 'z"e'ducibr términos tomando las relaciones anteriores y obtenemos la

- ecuacidn particular de nuestro trabajo

R =3 Memb
1 (0.2167) pg2ni,,,

Calculamos ahora el momento del embrague utilizando f=2

M= BM,=2(1.74) (100) =*%kg'cm
M_,= 3.48kg'm

Para calcular las dimensiones sustituimos los valores en la férmula

de R, Yy tenemos

3
_ 348 _
RNt o o2tery o oem

R,=0.7 R;=5.26cm
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:la largura del trabajo de los resortes o muelles de
::Vpresion se acreclenta hasta el valor Af del desgaste total. Con una
curva lineal de 1los resortes, su deformaciéon axial, estando
) aéoplédo el embrague, se reduce (f, + Af)/f, veces en comparacion
con la magnitud inicial £, y por esta razén, el coeficiente de
reserva del embrague disminuye. Segun los datos existentes, el
desgaste total Af es igual a 1.5 mm, coh lo gue el coeficiente de
reserva del embrague sc reduce 15 a 30% dependiendo del embrague.

En algunos embragues los resortes o muelles se disponen en
dispositivos regulables que permiten ajustar la carrera de éstos
conforme se descastan los elementos friccionantes, y de esta manera
restablecer la reserva del embrague.

El factor principal gque determina el desgaste de las
superficies de friccion del embrague, es su recbalamiento relativo,
que tiene lugar cada vez que se acopla el embrague. El
trabajo de resbalamiento se convierte en calpr y a consecuencia de
esto las pastas friccionantes trabajan con temperatura elevada. La
resistencia al desgaste al eievarse la temperatura se disminuye, y
cuando la temperatura excede 1los limites permitidos para el
naterial de friccion dado, las pastas pierden su capacidad de
trabajo. El periodo de servicio del embrague depende de la

intensidad de su trabajo cada vez que se acopla, l: frecuencia de
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iégfaépp;Amieﬁﬁos‘y, én_gran'medida, de la pericia del conductor.

Paré los'émbragues de friccidn‘de automéviles , el régimen de
trébajo'més'intensivo es el arranque‘del'conjunto partiendo del
reposq cuando, al final del -primer periodo de aceleracien la
velocidad angular de rotacién del cigiefal se reduce hasta la
magnitud minima 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 1la
'
duracion del proceso del acoplamiento de embrague, convendremos en
considerar que el embrague se acopla instantaneamente y que el
momento de rozamiento se mantiene durante todo el periodo de
aceleracién constante igual al valor calculado.

El valor del trabajo de resbalamiento se calcula por la

férmula

ﬂﬂﬂ“bOOTl

L=
2

siendo w la velocidad angular del motor antes del acoplamiento y 7,
la duracién del primer pericdo de aceleracion. Este valor depende
del valor de la aceleracion el cual a su vez es directamente
proporcional a la reserva de factor dinamice e inversamente
proporcicnal al coeficiente que toma en cuenta las masas

giratorias. La reserva de factor dinamico aumenta conforme aumenta
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la relapién de'feduccién, y el coeficiente que toma en cuenta las
_masas g)'r.‘ratorias disminuye con la velocidad, por lo que se debe
caléi.llar’ la - aceleracién para cada una de las relaciones de

reduccion.

debido a _que la fuerza del viento interviene también en la

‘férmula de factor dinamico serd lo primero gue calcularemos

oW, = 1,53 Kg
Pw, = 3.28 Kg
Pwy = 6,26 Kg

Py,

A

12,79 Ko

La fuerza tangencial de impulsion depende de la relacion de

reduccibn ‘pbr ib i;ué se calcula para todas las relaciones

Ptg, = 178.27 Kg
Ptg, = 128.09 Kg
Ptg, = 80.13 Kg

Ptg, = 56.92 Kg
Con lo anterior y utilizando el peso del coche se puede

calcular el factor dinamico asi como el coeficiente que toma en

cuenta las masas giratorias para cada una de las marchas
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calcula entonces los valores de la aceleracion utilizando

. glr/éaeficiéﬁée réducido de las resistencias debidas al camino
y=o.ioé?7 g
: a, = 0.124 m/s?
a, = 0.152 m/s?
ay = 0.177 mys?

a, = 0.116 m/s’

La duracion de la aceleracion puede ser representada en forma
de la integral de los intervalos de tiempo elementales dt, en el
transcurse de cada uno de ellos la velocidad del automévil recibe
sucesivamente un incremento infinitamente peqgueno dv.

La solucion de dicha ecuacion se dificulta por no haber una
dependencia analitica entre a y v, al igual que para el cdlculo de
la distancia recorrida no existe una dependencia entre v y t. Por
esto se acostumbra utilizar el metodo aproximado. Este meétodo
utiliza las formulas sencillas de cinematica de particulas para
determinar los valores de la duracién y la distancla recorrida para

los diferentes periodos de aceleracion.

148



para el tiempo.se tiene

VE-Vo ,

: a-

yrla_distanéia-récorrida se calcula tomando un promedio de

velocidades multiplicadas por el tiempo del intervalo

s={(Vf-Vo) t

Asl obtenemos los valores antes mencionados en sus intervalos

de aceleracion correspondientes

t, =30s sy = 115.2 m
t, = 9.8¢s s, = 1l4.7 m
t, = 18.07 s Sy, = 57.82 m
t, = 30.68 s s, = 104.9 m

con lo cque podemos deducir tampién el tiempo final de aceleracién
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 ewmbragar. Esta velocidad depende en gran parte
de las condiciones del camino y de los habitos del conductor a la
hora de conducir. 8Si el automovil esta estacionade en una
pendiente, por ejemplo, el conductor debera acelerar mas que en el

caso de gque el automdvil estuviera en un plano horizontal. Se puede
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considerar cuélquier valor entre la velocidad angular minima
permitida por el motor antes de apagarse y la velocidad angular
nominal o maxima para este tipo de motores. Tomaremos pues este
valor considerande gue 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
torgue obliga al motor a reducir su velocidad de rotacidn con le
que llega al valor minimo de reveoluciones permitidas cuando el
automovil comienza a caminar.

Una vez obtenidos los valores anteriores, estamos listos para
célcular el valor del trabajo de resbalamiento en el embrague

principal, utilizando la foérmula mencionada anteriormente.

3.48Kgm) (1400rpm) (0.5min)
2

I

=1218Kgm

La evaluacidon comparativa de diferentes embragues se lleva a
cabo por medio de el trabajo especifico de resbalamiento L, cuya

magnitud se calcula por medio de la siguiente formula

L

o Fi roz

L

En este caso particular solamente utilizamos un par de
superficies de rozamiento por lo que i,, tendra valor de 1.

El drea de un par de superficies de friccion se calcula por
férmulas geométricas sencillas de area utilizando los radios r, ¥

r,, Yy obternemos el area F=225.78 em’.
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Fiﬁalhghfﬂ\

-'5,39.Kam

“esp 225 78c:m2 T em?

Se conoce por experiencia que los valores permitidos para L,
deben ser menores o iguales a 6 kgm/cm?, lo gue confirma que el
embrague seleccionado trabajara correctamente, es decir, sin
resbalar durante el trabajo normal, pero sabiendo que si la
sobrecarga excede el valor de la reserva del embrague, éste
patinara protegiendo asi las piezas del motor y la transmisién.

Upna gran influencia en el periodo de servicio del embrague
ejerce la frecuencia de su acoplamiento. $i circulando un automévil
por buenas carreteras fuera de la ciudad recae generalmente entre
20 a 50 desembragues, para un trafico urbano intenso para el mismo
recorrido, el embraque se debe desacoplar varios cientos de veces,

Todo ello acarrea la elevacidn de la tensidn térmica de los
embragues. Por estas razones, en las nuevas estructuras se presta
especial atencion al enfriamiento intensive de las superficies de
rozamiento de los embragues asi como también la proteccian contra
el calentamiento de los muelles de presicén, ya que al calentarse
los resortes pierden el brio, es decir sus propiedades de

restriccion a la fuerza.
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CAPITULO VIIX

LUBRICACION DE LA TRANSMISION

La transmision de potencia realizada por cualquier medio
origina desgaste en los mecanismos, para el caso de los sistemas de
transmisién de engranes el desgaste es un factor muy importante

para su funcionamiento correcto y vida.

El desgaste que se origina por la friccién entre dos
superficies es debido a sus imperfecciones que causan interferencia
en el deslizamiento entre ambas y tendencia a soldarse entre si,
desprendiéndose particulas de 1las superficies en contacto

originandose asi calor y desgaste.

La forma de reducir al minimo el desgaste y generacion de
calor debido al deslizamiento entre superficies es mnediante
lubricacién.

La palabra lubricar viene del latin lubrificare que significa
separar, asi para reducir el dJesgaste entre dos superficies en
deslizamiento se interpone una pelicula de lubricante (separador)
entre ambas superficies, para el caso de maguinaria se emplean como

lubricantes fluidos (grasas y aceites).



f '._‘P§?é¥}a,1ubric§cién de la transmisién que es objeto de esta

“tesis ‘es necesario-enfocar la lubricacién en dos componentes:

= Lubricacién de engranes.

- Lubricacién de rodamientos.

Lubricacién de engranes:

La transmisién descrita en este estudio funciona atravez de
engranes helicoidales., La forma de los dientes de los engranes
helicoidales hace que en el engrane, un componente de la fuerza
transmitida produzca un empuje o deslizamiento axial entre los
mismos, cuya magnitud varia del 10 al 15 % de la fuerza gue ellos
trasmiten, de acuerdo al angulo dfe la hélice, siendo este ultimo
factor el que limita su aplicacién, a pesar d; que los cojinetes de

rodillos cénicos pueden soportar grandes cargas axiales.

En los engranes rectos, la potencia transmitida actua en forma
brusca en cada diente, la duracién del engrane es corta en
comparacion con les helicoaidales 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
reparticion uniforme de la carga que varia desde un valor cercano
a cero hasta llegar a un maximo y después disminulr nuevamente a

cero. La duracion de un engrane puede mejorarse en base al dngulo
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de inclinacidn de sus dientes.

Peagaste de Engranes

El desgaste normal de engranes se produce por el resbalamiento
y rotacién entre los dientes y es el que origina el asentado
inicial logrande un mejor funcionamiento de las transmisiones. Un
tipo de desgaste anormal en los engranes es el picado gue provoca
faltantes de material en la superficie de los dientes que al ir
aumentandoe origina que dicha superficie se torne irregular
provocando un mayor desgaste y friccién. La abrasién es otra forma
anormal de desgaste que dafa la superficie de los dientes a nivel
general rapidamente y es provocada por la presencia de materia
extrafa entre los engranes o dispersa en el lubricante. En general
el desgaste de los engranes debido a una insuficiente lubricaciosn
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 abrasion y picaduras

terminando rapidamente con los engranes.

Ventajas de una Lubricacién Adecuada
La lubricacion adecuada en un sistema de engranes reduce al
minimo el desgaste y las pérdidas en el sistema debido a la

friccion asi como el ruido generado por su operacion.

154



ééoéii deiLubribacién de Engranes

Entre las superficies en contacto de los dientes de un engrane
existen tres tipos de movimiento:

o Rodamiento, deslizamiento, o una combinacién de ambos.

A pesar de que los perfiles de los dientes se proyectan para
obtener una maxima aproximacién al movimiento de rodamiento para
obtener un mayor rendimiento, la mayor parte del movimiento es de
tipo deslizante. Basdndose en este ultimo, se puede desarrollar una
teoria de lubricacion por cuna de aceite entre los dientes, ya que
el deslizamiento favorece la formacion de dicha cunfa.

‘ Estos dos factores deben ser necesariamente balanceados en el
disefio de los perfiles para, para lograr Jjunte con un buen
rendimiento una maxima resistencia al dasgaste.

Para ejemplificar la manera en que se lubrican los dientes de
un engrane supondremos la situacion de dos ruedas que giran y
deslizan una sobre otra. $i estas ruedas tienen el mismo diametro
y sus ejes velocidades iguales, o si sus didmetros son diferentes
pero ambas tienen la misma velocidad tangencial,no existiria sobre

ellas deslizamiento.

1 i.ve de oy contion
e

. Prependitular comun
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Si se lubrica el punto en donde ambas hacen contacto, el
lﬁbricante debido a su adhesividad, formara una fina pelicula sobre
la superficie de las ruedas, que en razén de la viscosidad del
lubricante tendera a separar las ruedas.

El rodamignto es nulo cuando el engrane comienza a girar, y
aumenta gradualmente hasta alcanzar su mdxime a la altura de el
circulo primitivo disminuyende 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 cominmente ocurren algunas fallas, por ser la
lubricacion limitada; en este lugar la direccidn del movimiento se
invierte , 10 que hace mas dificil aumn la permanencia de la

pelicula de lubricante.

ENGRANAJE DE 1OS DIENTES
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Si ahora supﬁnemos que la velocidad de una de las ruedas del
ejemplo ésydiferente, el suministro de lubricante sera el mismo que
en el caso anterior. Ahora existe una combinacién de rodamiento y

 dé§iizamieht6: este dltimo aumentaria en funcion dc¢ la diferencia

entre las velocidades tangenciales de ambas 'ruedas.

El ‘lubricante suministrado no solo se adherird en forma de fina
pelicula a la cara de las ruedas, sino que sera intreducido en
forma de cufa, con la velocidad de la rueda mas veloz. En este
caso, aun con un suministro menor de lubricante, las cantidades de
este que serdn forzadas al pasar por el huelgo entre las dos
superficies en contacto, seran mayores. De esto se concluye que en

tales condiciones, la lubricacidn sera mas sequra y efectiva.

Lo que se ha mencionado para ambas ruedas de friccion puede
aplicarse perfectamente a lo gque 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
combinacion de rodamiento y deslizamiento. El deslizamiento es
maximo al comienzo para disminuir y al llegar al circulo primitive

el punto de contacto desaparece.

De igual manera la lubricacion es de maxima eficiencia al
comenzar el engrane para llegar a condiciones limitadas al llegar

al circulo primitivo.
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CONTACTO SOBEE LA LINEA PRIMITIVA

FORMACION DE LA CUNA DE ACEITE

‘i~La ermééiﬁh’dé unarbpena pelicula lubricante depende’dé los

- Pérfiles'@e los dientes.

= Carga gue transmiten.

- velocidad a la gue funcionan.
Porfiles de los Dientas

Algunos dientes tienen sus perfil%s mds planos que otros,
es decir con menor curvatura, en estos la formacion de la formacion

de la cufia 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 superficie mas extensa, es decir, la presiodn sobr2 los
dientes disminuye (P= F/A). La pelicula de aceite entre 1las
superficies de los dientes en contacto soporta cargas mas leves,

con lo que disminuyen las posibilidades de que ésta se rompa.
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Tedricamente el contacto de los dientes, se realiza a ip large
de’unarlinea transversal. En la practica y débido va'yla deformacion

eldstica 1a linea se convierte en un area de ancho variable.

En los .engranes rectos, helicoidales Yy ¢onicos el
déslizamiento se produce en direccidén radial alejandose de 'los

‘ejes, 1o cual favorece la formacién de la cufia lubricante.

En los engranes espirales y de tornillo sinfin, se suma a este
.tipo de deslizamiento otre de tipo lateral producide por el
movimiento de rotacién del eje motor. La combinacién de estos
movimientos da como resultado una linea de contacto oblicua y un

gran deslizamiento.

cargas que Transmiten v

lLas cargas que transmiten los engranes tienen relacién directa
con la formacidén de una buena pelicula lubricante, ya que aquellas
tienden a desalojarla de las superficies en contacto.

Cuanto mayor sea la carga mayor serd esta tendencia,
resultando por lo tanto gue 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 xoturas de la pelicula
debido al uso de lubricantes liquides de viscosidad excesiva, ya

que ecllo implicaria una perdida innecesaria de fuerza. Las
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carga producen elevaciones en la temperatura que

soportadas’ por ‘el lubricante.

BS{pbrMIo'téntd'indispensable que para la lubricacion de
engfahés qhe 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 mantener viscosidad
uniforme , se adelgazan al aumentar la carga y se espesan al

disminuir, disminuyendo la proteccion contra desgaste del engrane.

Velocidad de Funcionamiento

La velocidad es otro factor a considerar en la lubricacién de
los engranes, esta determina el tiempo de duracién del contacto
entre dientes, que a bajas velocidades es apreciable presentandose
asi la oportunidad para la separacion de la pelicula lubricante y

el consiquiente desgaste.

Las altas velocidades presentan como inconveniente para la
lubricacidén el aumento de la fuerza centrifuga que arroja el aceite
de los dientes permitiendo el contacto metal a metal.

La fuerza centrifuga aumenta en proporcion al cuadrado de la
velocidad tangencial, asi que para pequefios aumentos de velocidad
se tienen variaciones apreciables en la fuerza centrifuga. Es aqui

en donde entra la importancia de otra caracteristica de los
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'lubricantes, la adheslv1dad que hace que el lubricante permanezca

en’ contacto ‘con e1 engrane.

; Apiiéagién de Lubriaaﬁta

Para la aplicacién de 1lubricantes a cajas de engranes se
utilizan muchos métodos como son inmersién, por gravedad,
lubricacién central, neblina, etec.

La transmision objeto de este estudio sera lubricada por el
método de inmersion, en estos sistemas la distribucion de aceite se
realiza por medio de uno o mias engranes gque suhergidos en él lo
levantan y salpican a los puntos que necesitan lubricacion
(puntos de contacto entre los dientes y cojinetes de los ejes).

El nivel de aceite correcto, depende del tipo de engranes y su
:elocidad. Para los engranes rectos y helicoidales el nivel de
aceite debe sobrepasar apenas el circulo base para asi salpicar el
aceite a su mdxima distancia generando las menores pérdidas de
potencia por agitamiento e incremento de la temperatura,

Es importante mencionar gue para la transmisién de la que es
objeto esta tesis debido a que el montaje de los trenes sera de
forma vertical, no es suficiente con que el tren de engranes
inferior togue 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
que en esta transmision se usara un sistema de salpicado de
lubricante 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.

161



Lubricacién de Rodamiantos

Los rodamientos que tendrad la transmisién son de tipo cénico
de rodillos por ser los unicos capaces de absorber la carga axial
de disefio para la transmisidn.

Los rodamientos deben estar cubiertes con grasa lubricante que
se les aplica de érigen o cada vez que se desarme la transmisién
con fines de mantenimiento; sin embargo requieren lubricacién
constante y esta serd provista por el salpicado de aceite de los
engranes en movimiento.

La relubricacién de los rodamientos depende del tipo de
fodamiento usado, de su tamafo, de la velecidad de gire, de la
temperatura de operacion y de la grasa usada.

El periodo de relubricacion se relaciona con la vida util de

la grasa y se calcula de la siguiente manera:

14x10° _

18x107_4
nyd

tf=K

donde:

tf= vida util de la grasa o intervalo de relubricacion (hrs).
K= factor del rodamiento.

n= velocidad (rpm).

d= diametro intericr del rodamiento(mm.).
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Lé;cahtidad'de grasa requerida para relubricacién se oﬁtiane dé i
G = 0.00504 D B e V

donde:

G= peso de la grasa en gramos.

D= diametro externo del rodamiento (mm.)

B= ancho del rodamiento(mm.)

Lubricantes parz Sistemas de Inmersién

Los aceites para sistemas de inmersién estan sujetos a un
servicio mas severo que los usados para sistemas de circulacién ya
que su enfriamiento es menor por no tener movimiento.

El aceite en los sistemas de inmersién esta sujeto a trabaijo
constante y tiene poca oportunidad para enfriarse o para librarse
del agua, cleno y los residuos que se puedan acumularse.

; Es por esto que para estos sistemas deben usarse aceites de
;lta calidad y refinacion, con demulsificantes y que resistan la
oxidacién.

A causa de que su temperatura de funcionamiento es alta (hasta

70°'C ) su viscosidad debe ser alta.

Lubricantes Para Transmisiones de Engranes

Los aceites usados para la lubricacidn de transmisiones deben
ser derivados de petrdleo de tipo parafinico de origen mineral con
;ndices de viscosidad entre 30 Yy 60 { El indice de viscosidad de un
iubricante se define como la variacién de la viscosidad en funcidn

a la variacién en la temperatura AV/AT )
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Aditivos para hceites de Transmisionas -
'ﬁn aditivo es definido como un material due impéftg ) mejora

una propiedad deseada al lubricante.

Antioxidante

Aumenta la vida del aceite evitando el ataque por oxigeno,
previene o controla la formacién de lodos, barnices y compuestos
corrosivoes, resultade de 1la oxidacién del aceita. Evita
polimerizacion del aceite que resulta en aumentos de viscosidad y
puede llegar a la solidificacién. Descompone los perdxidos

inhibiendo asi la formacion de radicales libres.

Inhibidores de Corrosidn

Protegen cojinetes, engranes y flechas contra el ataque
quimico de los &dcidos organicos que se forman en los aceites
producto de su oxidacién. Este aditivoe forma una pelicula
protectora sobre los metales que permanece aun después de

desaparecer ¢l lubricante.

rnhibidores de Desgaste

Reducen el desgaste rapido bajo condiciones de lubricacion en
el limite, el contacto metal con metal causa del desgaste se puede
evitar formando una superficie metalica por adsorcion fisica o por
reaccion guimica, estos aditivos forman una pelicula en las

superficies a lubricar manteniéndose aun después de desaparecer el
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lubricante.

‘Detergentes )
Mantiene limpia 1la ébperficie lubricada -al suspender los

insolubles en el.aceite.

Dispersantes

Previenen y retardan la formacién de lodos y depdsitos en
condiciones de operacion a bajas temperaturas, mantienen los
insolubles en suspension. Los dispersantes tienen una fuerte
afinidad por particulas ajenas y las rodean con moléculas solubles

en aceite manteniendo los lodos sin aglomerarse o depositarse.

Agentes Alcalinos
Neutralizan los 4cidos presentes en el aceite gue pueden

provenir de oxidacitn del propic aceite o de contaminacién.

Inhibidor de Herrumbre
Previene la formacion de herrumbre en las superficies
metdlicas, actuando en la fase liquida (cuando la maguinaria estad

detenida) o en la fase vapor sobre el aceite.
Depresor de Punto de Bscurrimiento

Disminuye la temperatura de escurrimiento o punto de

congelacion de los aceites parafinicos.
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Mejorador de Indice de Viscosidad

Disminuye la . :elaéién de qamﬁioi de :viscosidad con 1a

temperatura.

Agentes de Aceitosidad
Estos son llamados también modificadores de friccién,y son

" agentes gue incrementan la lubricidad de un aceite. Son compuestos
que forman puentes de Hidrégeno entre si y con las superficies
metdlicas, formando asi largas cadenas que forman peliculas de
aceite resistentes manteniendo separadas las superficies y

disminuyendo la friccién entre ellas.

Agantes de Extrema Presién

Este es un aditive indispensable para transmisiones de
engranes. Bajo condiciones de extrema presién la pelicula
lubricante escurre, este tipo de aditivos reacciona guimicamente
con la superficie metalica formando compuestos lubricantes de gran
resistencia a la presién, evitando friccién y desgaste.

Estos aditivos se adhieren al metal soldandose a €1 y

soportando el desgaste en lugar del metal.

Inhibidores de Espuma

Estos aditivos previenen la formacién de esmea estable,
aseguran el colapso rapido de las burbujas de aire previniendo de
tal forma la oxidacidén excesiva del aceite y problemas en los

equipos por falta de lubricaciéon. Estos reducen la tensidn
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: superficial de las hurbujas de aire causanda la tormacion de
grandes burhujas faciles de romper, son’ generalmente insolubles en

aceite.

‘Aqéntes de Adhesividad

Bajo condiciones de lubricacién a pelicuia delgada es
necesario evitar gque el 1lubricante escuxra de la superficie
lubricada, este aditivo incrementa la adhesividad del lubricante
bor estar constituideo de productos de gran pesce molecular, son
cadenas gue forman "hile" en el aceite fomentando su retencidn en

"
las superficies a lubricar.

Pactores para una Lubricacién Adecuads de la Transmiasién

Elementos a lubricar
a} Engranes
* Tipo de engrane: helicoidal
b) Cojinete
*+ Tipo de cojinete: Cdnico dé rodilles
Condiciones de Diseifio
a) Dimensiones
+ Didmetro engranes
b) Material
* Acero SAE 8620
c) Terminado

* Magquinados
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d)- Tratamiento
» ?émpladd:y ﬁeVghido
* - Cementado Superfici#l
Lubricante 7 v :

a) Aceite

* parafinico defivaddrae'ﬁetf61e6?'~

* Aditivos’ (mencionados anteriormente)

Requerimientos del Lubricante

a) Viscosidad

Esta es una de las caracteristicas mds importantes en el

lubricante y tenemos que para las transmisiones se encuentran
clasificados en una escala realizada por la AGMA { American Gear
Manufacturing Asociation ) en grades dque van en valor de
viscosidad del lubricante ascendente del 1 al 7, que eduivalen a
viscosidades de 36.1 a 440 centistokes @ 40° C existe otra escala
gque es la usada para transmisiones automotrices, la escala SAE de
engranes gque clasifica a los aceites en grados ascendentes de
viscosidad desde el 754 hasta el 140, ¢gue eguivalen a valores de
viscosidad desde 20 hasta 807.5 centistokes @ 40* C.

El acelte usado en la transmision serd de 85W para dax buena

proteccién y reducir las perdidas por viscosidad en la transmisidn.

b) Aditivos
Para una transmision de engranes es necesario gue el

aceite posea los aditives mencionados anteriormente.
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Método de Aplicacién
El lubricante sera aplicado a la transmisién por medio de
salpicado de aceite por el movimiento de 1los engranes due

abastecera de aceite a los engranes y a los cojinetes también.

Hantenimiento

El aceite de la transmisiéon debe ser cambiado para asegurar
que se encuentre totalmente libre de particulas ajenas que dafarian
los componentes de la transmision.

El aceite en una nueva transmision debe ser drenado tras las
ﬁrimeras cuatro horas de operacion, 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 operacion.
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i Conclusiones

La éplicacién de una transmision de engranes es muy variada
ademds ' de la aplicacién que se le pretende dar en el caso
particular de esta. tesis y el disefio de esta implica un estudio
detallado de el tren de impulsion para un vehiculo ya que se debe
disefar en base a las necesidades especificas del vehiculo al que
impulsara siendo la mas importante el motor en cuanto a sus curvas
de potencia y torgue, debe considerarse también el terreno en el
que se moverA el vehiculeo, la pendiente mdxima a superar, la masa

del vehiculo, las dimensiones de las ruedas etc.

Con esta tesis se concluye después de la construccidn y
pruebas funcionales a que se ha sometido la transmisién objeto, que
la potencia puede ser utilizada mucho mas efectivamente reduciendo
las pérdidas en la transmisidon y brindande la posibilidad de el
q;ambio de marcha para cada condicién de manejo a que se someta el

vehiculo mejorande la respuesta de este.

burante las pruebas gue se efectuaron con el vehiculo que usé
esta transmision se noté una notable mejora en el torque entregado
ya gque comparandolo con los vehiculos con transmisién de
convertidor de par logro superar pendientes mas inclinadas y

ascendiendo mucho mas en las pruebas de ascenso de colina.



. Se cpﬁgiguié ‘conel u ,g’ran é;{bnomia de combustible haciendo

% pits'dura‘nte la carrera de

" resistencia: i

" 'Se' obtuvo'iuna‘ gran:puntuacién en la evaluacién de diseiio

“mecanico e ‘inovaciones.

Cabe mencionar que el vehiculo gue usd esta transmisioén (carro
# 2) obtuvo el sexto lugar en la competencia Minibaja SAE West que
tuvo lugar del 23 al 25 de Abril de 1992 en EL Pasc Texas, en la
que compitieron 52 vehiculos de 37 Universidades de Estados Unidos

i’ México.

Durante el desarrollo de este estudio de tesis se pudo
apreciar un pancrama muy amplio sobre el disefio y la manufactura de

trenes de impulsién para cualquier vehiculo.

Al término de este trabajo puede concluirse ¢gue la transmision
disefiada y «construida es un proyecto que se desarrollé
satisfactoriamente y que brinda muchas ventajas al vehiculo que la

usa.,
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PROPIEDADES TiPICAS DE ACERQ EN DIVERSOS
TAMANOS Y ESTADOS (34}

(a) Torneado. (b} X0 %. {¢) Inconslstente, de diferentes fnctorkas.

PUNTO DE |
N ‘ DIAMETRO | MAXIMA | FLUENCIA 1), ':_f‘ 'zﬁ;’c' ) 1200
NUM, DE BARRA [RESISTENCIA[EN T“cc'é"lsﬁac ."_': DB !
AlSt ESTADO i I u‘"; AREA 1 (BiN) ————
: em  pulglkgiem® ksi ikgiem® hui pulg i * kgm  pielt
Cl1015 Laminado simple 1,27 Y4 14288 61 | M98 455 39 []] 126 [1L19 8
Recosido 2,54 | 1937 56 [2951 42 » 69,7 1t 111,47 83
Normalizade 1,27 Y 14429 63 13114 48 86 | N 126 111,75 38
Normalizado 2,54 1 432} 61,5(1304 47 37 69.6 124 [14,75 88
Normalizado 508 2 4218 60 {3128 4438 1378 69,2 e {1.89  2§
Normalizado 10,16 4 4148 59 (12038 418 365 | 478 ) 116 (1147 8
CH17 Laminado simple | 127 14 14963 7063114 443 33 63 1 143 B2% 60
Recocido 2,54 1 4359 62 2847 405 328 | S8, 121 ! 934 €9
Normalizade 127 V4 14500 69,7316} 45 343 [ 61 i 143 967 ™
Normalizado 508 2 4710 67 2917 41,5 338 647 137 [1147 83
Normalizado 10,16 4 4478 63,7\ 2460 1S 343 64,7 126 [11.61 &4
C1030 Laminado simple | 127 14 {5624 80 {3386 S| 32 34 179 760 35
Recocide 154 ¢ 4710 67 3445 49 1 5791126 | 105 81
Normalizado 127 14 [ 5448 77503515 S0 32 61,1 156 934 69
Normalizado 1016 4 509 12,5)3304 47 29,7 56,2 | 137 843 61
WQT 1000 254 1 6187 88 {4780 68 | 28 68,6 179 (1472 92
Cl137 Laminado simple | 1,27 %4 (6538 9) [3867 83 | 26 63 192 | 843 61,
Recocido 254 1 5976 85 [3515 S0 27 54 174 | 511 37 \
Normalizado 127 14 [68%0 98 14077 58 28 58 201 954 €9
Normalizado 08 2 6749 96 | 1445 49 22 N 197 1 2% 2.

Estirado en frlo | 254 1 (7241 103 {6538 93 | 15 6 | .
6327 50 [3867 53 | 27 s6 | 174 | 440 e

C1048 Recocido 2,54 |
Normatizado 254 1 6960 99 |4288 61 23 49 207 | 6,63(c) 48(c
Lam. encaliente {a); 2,54 | 6116 87 3797 4 27 5 187 | 7,05(c) Si(e
Estirado en (rio (b)) 35,08 2 7030 100 {5976 85§ 19 45 235 !

WQT 1000 (S38°C) 127 24 {9140 130 [7734 110 | 16 | S6 | 260 [10.3%¢) 7%c
WQT 1200 (649°C)| 127 % 17734 110 {5605 84 | 23 | 61 | 220 :
WQT 1000 (S38°C)} 508 2 {7734 110 (4021 70 | 23 |50 | 205 |1038(c) 8%
WQY 1200 (649°C)] S08 2 |6890 98 [4499 64 | 26 | 38 | 190 i
WQT 1000 (538°C)[ 1046 4 (6609 94 |41a8 39 1 25 |49 | 180 | 8.57(c) 62cf
WQT 1200 (649°C)| 1006 4 [6538 93 |3867 S | 28 | 35 | 186 :

C1080 Laminado simple | 1,27 % | 7170 102 {4077 58 18 3 ‘129 At

Recocido 254 1 6408 92 13726 5) 237 | 40 187 1,66 12
Normalizada 1,27 34 17804 111 {4389 62 21,5 | 45 23 5238 17
Normalizado 10,36 4 7030 100 [)937 56 27 | 416 | 200 276 0

Eglirado en frio | 2,54 1 7945 113 |6679 95 12 33 229
OQT 1100 (593°C) 3,27 %5 | 8577 122 (%655 81 228 | 58 48 | 304 23
WQT 1100 (393°C) 1,27 )5 {8366 119 |6187 88 21,7 | 60 241 705 S5
OQT 1100 (593°C)f 508 2 7874 112 j4780 68 23 356 122 1216 0
WQT 1100 (393°C)} 5.08 2 B226 117 |5518 7831 2 61 25 |31 ue
OQT 1100 (593°C)[ 10,16 4 7100 101 {4112 585 25 5461207 ) 2% 1.
WQT 1100 (393°C)l 1016 4 7874 1i2 |4780 68 | 237 { s55 | 220 | 207 s




PROPIEDADES TIPICAS DE ACEROS TRATADOS
TERMICAMENTE (- ' 5¢)

Las valores de esta tabls han sldo lomados de abacos tales como los de las figuras AF L.AF 3,
ra abtencr la resistencia o ¢i namero Brinelt para cuglquier otra temperatura de revenido,
Inerpalar con repartictan lineut entre lot valores dndos. La exirapolacion para temperaturas
#¢ bujus puede dar a veces una estimacion ruzpnable, pero no se puede confiar en ella.

ta} No Interpolar utilizando este valor,

! ! pUNTO DE | ALARG

i MAXIMA | FLUENCIA P e ENY
TAMASO [REVENIDO A | RESISTENCIA {EN TRACCION | NOB | 5.08 1200

W N AT ’(BNNH cm

¢ } . i ——
vm pulg ‘F kg ems Ksi J kg.um’ ks [ puig)  kgm picrlb
154 1 M6 ebo 820 118 a6 870 20 !l 1 r5,5.1 40
2s¢ 1158 w0 Tiene2) stz 0l m o 7E oW
254 1 [704 1ol s9% 85 | auo7 57,70 29 11288 0w
1,27 b {427 OOt (2373 176 | 1874 1121 33y TOqT 083 6
127 34 |593 1100 | 10194 145 | 6187 88 1 293 ‘ 17 | 083 6
BG4 1593 100 940 1) 457 63 2 | 17T ) 069 ]
127 Yy (30 00 wa9p 1S | Sos 1S 277 17y :79m THa)
127 35 (336 1000} THO4 Tl | 6187 88 229 ¢ 2} 6!
Sus 24836 vvo] 7381 (a5 | $429 6M) 27 ! 23 } 423 )
127 75 THM& 600 14760 ZIG | (3710 195 419 | 1} | 53§ 19
127 4 IS8 1000 9491 135 | BB8SB llbl 277 0 iIOM 7
127 Y 708 B0, T2 107 | 6397 91, 7 % 11507 109
16 4 1818 1000, 7181 105 | 5976 851 207 | 16 lor o
127 14 1260 $00 18580 270 | 1694 241} S34 ¢ 41 ¢ | IO(:) 8(a)
1,27 1% [927 800! 14760 210 | 13710 195 | 429 15 2 21
1,27 14 1649 12001 9140 130 | 808S 15| 277 21 F1147 83
1016 4 {649 1200| 7874 112} 5835 8} 22 23 e w7
1,27 4 [427 800 #6019 228 [ IS 110 2151 44 10 | 1.66a) 12(a)
12T 15 649 1200 ) 11178 159} 9913 141 | 33 161 7322) 53

! H

127 15 |427 800 {14760 20 | 13710 195 ¢ 415 1 S(a) 1%a)
127 Y4 {538 1000 | 11249 160 | 10475 149 | 321 ;13 39
127 15 (649 1200 8929 127 8226 117 ] 269 ) 21 sls 59
127 5 [371 700 | 17294 246 | 15748 224 ; 495 10 ] 1,243)  %a)
127 1; | 538 1000 | 12936 184 { 12163 173, 378 | 120404 30
127 34 (649 1200] 9983 142 | 9210 131 | 293 | 18 1898 65
S08 2 {649 1200} 8507 121 ) 660B 94} 241 211 6,22a) 45(a)
1,27 '; 427 800] (3006 185 § 12233 174§ W3 14| 801 8
1,27 b | 393 1100| 9632 137 ) B788 125! 283 0 1313 98
10,6 4 [593 1100| 6749 96 | S062 72 197 | 28 114,37 104
254 1 1371 700 15888 226 | 14271 203 | 455 11, 19Xa) 14(a)
254 | {649 1200 9140 130 | 7734 110 262 | 21 | 9.26(a) 6%a)
1016 4 | 649 1200 8296 118 ] 6397 91| 25 | N2
127 45 |427 800 18208 259 | 16029 22§ | S14 10 | 1.66 12
1,27 14 1482 900 15110 15 | 13498 192 | 429 1 jnm 13
127 14 1649 1200] 10235 147 { 8718 124 | M 17 48)a) 1)
254 1 |37 700 | 16662 237 | 15045 214 | 470 | 1l | LIB(a) 1a)
284 1 led9 12001 9843 140 8437 120 80| U9 | 9,9%a) 65(a)
1524 6 [338 1000] 10616 151 { 9210 131 3021 16




PROPIEDADES TIPICAS DE MATERIALES

(Véanse también dbacos para C1040, 3140, 4340: y tablas AT 8.AT 10, inclusives)
Psra todos los nceros forjados:

Modulo de elasticidad en iraccion o compresion, & = 2109000 kgiem* {o blen
30 < 10° psi). {Pars hierro dulce, & =1 268000 kg/cm‘y, o blen 28 X 10* psl)

Méodulo de elasticidad en cizalladura o (onion, G = 808500 kgem® (o bien 11,510
psi). (Para hlerro dulce, G = 703600 kg/cm®, o blen 10 X 10* psi.)

La resistencia de fluencia en toraion (cizalladura) esth comprendida frecuensemente
entre 0,58, y 06a,. Se emplea O6n..

Limite de [atiga de una probets pulida, flexién invertida, aproximedamenie 2.2;
labls AT 10. .

Limite de faliga en lorsion inverlida, sproximadamente 0,6s°; véase § 47,

El coeficiente de Poiszon es aproximadamente de 0,25 a (0,33. S¢ emplea 0] para el acera.

La dengidnd es spreximadamente 7,85 kg/dm* (o blen 0.284 Ibipulg’). (Psra hierro dulce,
1,75 kg/dm’, o blen 0,18 Ibipulg')

MAXIMA RESISTENCIA ALARGAS
RESISTENCIA DE FLUENCIA |[MIENTO ot
wA'rEnlAl. ESTADO EN TRACCION | & g | © N | no3
N ALSE () " 1dd) S 508 cm uz;A (BHN)
| kgrem! ki [kgiem®  ksi | kgiem® ksi Ji2pulg)
Hicrra dulce | Laminado simple 3 )74(a¥8(a)] 2531 36 | 1757252y IS
Acere forjado
Cloikk) Estirado en {rio 4710 67 s 50 | 3867 55 25 57 13
C1013tk) Estirado en [rio 5413 77 |'4077 58 {4429 63 25 63 170
ciow Laminado simple 43569 65 3445 49 1 3174 48 3 49 43
clon Nurmalizado 4499 64 | 3797° 54| 3515 S0 39 69 a1
ciomn Recocido 4007 57 1023 43 [ 2952 A 16,5 | 66 1
Ci00k) Estirado ¢n frlo 548) 78 | 4077 5B 14640 &6 , 20 59 156
clon Laminado simple S062 72 §3797 54 | )es6 52 | 3§ 67 149
clo3 Laminado simple 5624 B0 {4248 60 | 3586 3 32 36 1"
Cinys Laminado simple 5976 85 | 4499 64 | 3867 35 29 58 150
Ci048 Laminado aimple 6749 96 | 5062 72 [ 4148 59 | 22 45 {208
CI1095 Normalizado 9913 141 [ 7381 105 | 3624 U 8 16 | 8
BlIIXKY Acabado en {rio 5835 83 4359 62 | 5662 T 14 40 110
Rl Laminado simple 4921 10 316l 4% 28 40 138
Cing Laminado simple 5213 7S [ 1937 56 [ 3234 4 k)2 10 149
CHIgek} Eatirado en {rio 5624 80 4218 60 | 5273 18 16 57 180
Cll4as OQT 1000 (538 C) ) 8296 1i8 (6187 88 | 5835 83 19 46 | 2
1240 OQT 1200 (649* C) | 7945 113 [ 3905 84 | 6468 92 | 2t ] 29
11B45, QQT 800 (427°C) 12147 187 984) 40 12303 17§ 16 56
NN OQT 1000 (538* C) | 7451 106 ]3554 79 14991 71 27 71 20
2340(e) OQT 1000 (538°C)§ 9632 137 7241 10 [ 8437 120 22 60 285
3150 OQT 1000 (538° C) [10616 151 | 7945 113 | 9140 120 16 54 00
250() QT 1000 (538 C) [11670 166 | 8577 122 {10264 146 16 52 Mo
4n63 OQT 1000 {538° C) 112653 18D 9491 135 11249 160 14 4) 378
4430 WQT 1100 (593 C)| 8929 127 6670 95 | BOIS 18 18 62 280
4130(c) Esurado cn [rin 8571 122 §398 91 17381 1u8 16 4% s
4}y Estirado en frio BSTT 122 | 61398 91 | 7181 103 3] 45 M8
4640Ke) OQT 1000 (338 C) {10686 152 7ML 104 | 9140 120 19 58 o
3140(¢) OQT 1000 (5)8° C) |10 346 150 | 7945 11 | 8999 128 19 55 0
140Ke) Estirado en {rio 7381 103 3554 79 | 6187 88 18 52 | a2
8630 Estirado en frio 10 2.} 8085 115 6046 86 | 7030 100 22 53 m
8640 OQT 1000 (538° C) {11249 1¢0 8437 120 [1D3546 150 16 55 30
8760 OQT 800 (427° C) (15468 220 {11600 165 }i4 068 200 12 43 n
9258 0OQT 1000 (538° C) (12655 180 [ 9491 135 111249 160 i3 R kb
9440 OQT 1000 (538°C) 10686 152 {7)1 04 [ 9491 (18 18 8! 3
9830 OQT 1100 (593° C) {12655 180 | 9491 135 |11 108 158 8 48 Yo




Rodcm!aniol de roditios ednicos

¢ 15-35 mm
e
-
r r
h F
-8
D {— =1 d d¢
! ’
[
Dimensionss Capncldad de carga Umite de Muss Dasignecldn
principales dindm. ennat. velocided
Lubricecion con
dq ] T [ (=] Qrasa  acote
15 42 1425 19300 12700 9000 13000 0095 0302
AL ] 1325 18300 11 000 9000 13000 0075 30203
47 1525 23800 16 000 8500 12000 0.13 30303
47 202% 000 21200 8000 11000 017
2 42 15 20800 15 600 8500 12000 0.097 32004 X
47 1525 23600 16 600 8000 11000 012 30204
52 16,25 29000 20 000 8000 moe a7 30304
52 222% TS0 20 500 7500 10000 0323 3NR4
n & 15 21600 16 300 8000 1000 010 w2 X
-3 4 15 23200 18 300 « BOO0 11000 o 12008X ¢
52 1625 26500 19300 7800 10000 018 30208
52 40 500 32 500 6700 4000 023 NS .
82 1825 38000 8700 9008 028 35308
62 1825 32500 23200 5 600 7500 028 3108
62 2525 51000 29 000 6000 8000 035 32308
: .- 16 27 000 21600 7000 9500 Q1% 028 X
3 55 7 30 500 24 500 6700 §000 017 32006 X
62 1725 M500 25 500 6 300 8500 023 30208
62 2128 43000 34 000 8300 8500 028 32206
62 25 55000 4% 500 560 750 037 33208 .
72 20,75 48000 34 000 $ 600 TE00 039
7 20,78 40500 29 000 5000 8700 0.39 1308
1?2875 6550 52 000 5300 7000 055 32306
N w7 31 500 26000 , 6300 ax0 038 e X
3 62 18 35 500 20 500 5000 S0 022 007X
T2 1825 44000 32500 5300 7000 032 30207
72 2425 38000 45 000 5300 7000 043 32297
7 28 12000 82 000 40 800 058 33207 *



&[‘@‘F o i Rodamlentos de roditios cénicas
R T . d 15-35 mm

Carga equivalente

dinamica estauca

P=XF, +YFy Pg=05F +YoFy
SiPo<Fy 58toma Py = F,

Qtres gimensiones Olmensiones da

Foclorey dacarga
dinam. astat.
FuFise  FoFi>e

4 B8 C r fn a ca dp D Oy XY X ¥

- 28

Db Co S 1 ¢ Yo
min _max min min mix min min min max
mm mm -
1§ 273 3 1 1,5 0% 9 22 21 3% 3 W 2 3 1 02t 0 04 2t
7 28 12 11 45 05 10 23 @3 M M 7 2 2 v 035 1 0 04 17 08
304 14 12 15 05 10 25 20 40 4 42 2 31 028 1 0 04 21 1t
3 19 16 1% 05 12 24 23 ¥ 4 4O 2 4 Y 028 1 0 04 2t vy
20 3ty 95 12 1 03 W9 25 25 35 37 3% 3 3 06 037 1 @ 04 16 09
332 14 12 15 05 11 27 2B 40 4 &g 2 3 035 ' 0 04 17 02
343 15 13 z 0B 11 2 44 45 47 2 3 1 0N 1D 04 20 W1
45 29 18 2 08 4 27 27 A3 45 47T 3 4 v 030 1 0 04 20 11
k-4 434 15 1451 03 $1 27 27 38 ¥ & 3 35 08 040 1 ¢ 04 15 DB
365 15 4151 03 11 W0 W 40 2 M 3 35 08 043 v D 04 14 08
374 15 13 15 05 12 31 3 44 48 48 2 3 1 0837 1V © 04 16 09
386 22 18 15 05 14 30 I 43 a5 49 4 4 v 035 1 O 04 17 09
4% 17 15 2 0B W3 M 32 54 55 §7T 2 3 030 1 ¢ 04 20 3
458 17 13 2 08 M RN A4 5 8% 3 5 083 1 ¢ 04 072 04
417 24 20 2 06 15 33 32 52 55 T 4 5 1 030 1 ¢ 04 20 3
28 408 16 12 15 05 12 33 M 45 46 48 3 4 1 043 1V D 04 14 cB
B 43 17 13 s O 3 36 48 49 52 3 4 1 041 1V 0O 04 14 08
446 16 1e 15 05 7 36 53 5% 57 2 3 1 0371 v 0 04 16 039
452 20 17 15 0! 37 3 52 56 8 03 4 v 037 1 o 04 16 09
4B 25 19515 05 16 3 1B 53 56 59 5 &5 3 03 t 0 04 LT 09
484 19 16 2 0B 15 40 37 62 65 65 3 45 O v o g4 19 1
S27 19 W4 2 08 2 4 J7 35 65 68 3 65 QB3 1V 0 04 072 04
489 27 23 2 0B 18 233 3T 59 65 66 4 55 1 o3 1 0 o4 18 11
2 256 7 13 18 05 4 28 I8 K 52 55 3 4 046 1 0 o4 13 07
kL ] 432 18 14 15 05 1S 40 41 54 55 89 4 4 1 046 VY 0 04 13 Q7
518 3 15 2 0B 15 44 42 €2 .8 67 3 3 1 037 1 0 04 16 09
24 23 19 2 08 V7 43 42 & 6 67 3 5 + 0%} 1 O 04 16 09
34 28 22 2 03 18 42 42 € .65 68 5 6 035 1 0 04 7 09
45 21 8 25 08 16 45 4 M. M T4 3 45 15 0 1 O 04 59 11
596 21 15 25 08 25 44 44 6 T 76 4 75 15 083 1 O 04 072 Q4
S48 31 75 25 06 20 44 & 66 T T4 4 75 15 031 1 O [ R) 1



Seleccion deltamano
del rodamiento

Capacidad do carga y duracién

S0SF

10—
axn L p
Aceras ESR y
I VAR do SKF ]
/@ Acaros SKF
normaias 3
2 il -
S
‘ g 74
Gs g
Q2
0-1 oAl ) 1 1 I O 'Y
[}] oz Qs 2 5 10




P ]

Cojinete de rodilios

O W

10 00

O N wh O
1)

100 Cojinete de bolas o de rodillos

Cojinete de bolas

o
Nt OO N Wb O
lll

ISR U W N SRR VS VS WS W S |

10 2346 2 346 1000 346 10000
Velocidad del eje, ‘rpm

Guia para la seleccidn de cojinetle de bolas o de rodillos.



€St @ 40°C
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