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INTRODUCCION

El dimefio mecdnico es el disefio de objetos y sistemas de
naturaleza mecénica: piezas, estructuras, mecanismos, méqui~-
nas y dispositivos e instrumentos diversos., En su mayor par-
te, el disefio mecédnico hace uso de las matemiticas, las cien-
cins de los materiales y las ciendas mecdnicas aplicadas a la
ingenieria .

El enfoque utilizado en el presente trabajo se basa pre-
cigemente en el disefio mecdnico aplicado a un mecaniemo de -
triple reduccién de velocidad con una potencia de entrada de
10 HP a 1750 rpm y doble salida con relaciones de 25:1 y
17531 respectivamente siendo paralelamente opuestas entre s{
y prerpendiculares a la entrada .

- El disefio del mecanismo reductor se ha dividido en nueve
capftulos iniciando con las caracteristicas principales de --
- los reductores y las nociones elementales para el cdlculo de
los engranes, En el capftulo dos se describen detalladamente
los tipos de engranes que existen, los pardmetros y dimensio-~
nes principales, as{ como las cargas y requisitos que deben -
cumplir para un buen disefio de los engranes .

En-el capf{tulo tres se analizan las caracterfsticas que
debe cumplir el mecanismo reductor en base a las condiciones
de trabajo, Se provonen diferentes distribuciones de los en=-
granes ( como la posicién, tipo, etc ) y se escoge la que =
mds se adapte a los requisitos deseados.

En los cap{tulos siguientes se calculan loe pares de en-
granes correspondientes a cada una de las reducciones, asf co
mo los elementos que los componen ( como el cubo y las cu=--
ffas ) y los ejes de transmisién. En el cap{tulo cuatro se -
ha descrito la forma para calcular las cufias, cubog y ejes de
transmisién,

El mecaniemo reductor cuenta con un dispoeitivo mecédnico
( embrague ) entre la segunda y tercera reduccién con el fin
de eliminar la trenemisién de potencia haciae le segunda sali-



da en caso necesario, el cusl se analiza y calcula en el capi
tulo siete.

Los ejes de transmisién serén sovortados por cojinetes
de rodamientos, los cuales se analizan y seleccionan de acuer
do a las fuerzss actusntes. En el capftulo ocho se describe
ampliamente las caracter{sticas y requisitos que deben cum=-
plir los cojinetes para su déptimo rendimiento,

Finalmente, en el capi{tulo nueve se calculan los apoyos
y se disefia el marco que sonorta a los elementos del mecanis-
mo reductor,

En la actualidad existe cierta dificultad para conseguir
herramientas en el sistema metrico decimal, en cambio, es més
comin el ver elementos de mdquinas y herramientas en el siste
me inglés, de tal forma, que se ha decidido adoptar éste Wlti
mo sistema pare calcular los elementos del mecanismo de tri=~
nle reduccién,

Pare obtener la mejor distribucién del mecanismo reduc=-
_ tor, esi como en el cdlculo de los engranes, nos hemos auxi-
liado con un per de programas en lenguaje BASIC para computa-
dora COVWMODORE 64 , Ambos progrzmas ( engranes cilindricos
v engrenes eénicos ) se basan en el orocedimiento para el --
cédlculo de engranes descrito en el capftulo dos, Al final de
dste trabejo se incluyen ambos programas.



CAPITULO 1

INTRODUCCION A LOS
REDUCTORES DE VELOCIDAD

" Armado con su maquinaria, el hombre puede bucear, volar
y ver los 4tomos como un mosquito ", dijo Ralph Waldo Bmerson.
Hoy tenemos méquinas que pueden hacer mucho mds. No obstante,
las partes méviles de todo ingenio mecénico pueden reducirse ~
todavia a las cinco " mAquinas simples " conocidas de los anti
guos griegos t la palanca, la rueda y el eje, la polea, el -~
plano inclinado y la cufla y el tornillo ., Los griegos también
habfen aprendido que una méquina funciona porque un "esfuerzo"
que se ejerce en una "distancia esfuerzo™, se aumenta a travée
de la "ventaja mecénica" para superar una resistencia sobre u-
na "distancia resistencia”. Todo ello se resume en la férmula
" ventaja mecénica = resistencia - esfuerzo " .

Después de descubrir las ventajas que produce 1a palanca
al mover un gran peso con un pequefio esfuerzo, los antiguos se
dieron cuenta de que el veso y esfuerzo en una palanca eran ca
paces de deacribir un circulo alrededor de su apoyo (fulcro) .
Cuando inventaron una palanca que nodia dar vuelta a los 360 -
gredos del ci{rculo, idearon la segunda de las cinco mfquinas -
bdsicas ¢ la rueda y el eje . Yo mismo que en una palanca, la
cantidad de fuerza estd en rezén de dos longitudes : la del -
redio del eje y la del radio de la rueda. Y lo mismo que las
palancas pueden ser movidas por otras palancas, asimismo la -
ventaja mecdnica de la rueda y el eje se puede aumentar utili-
zando una serie de ruedas engranadas de diferentes tamafos .

Hacia 1776 fué cuando James Watt desarrollé la méquina de
vapor la cual consumf{a menos cantidad de carbén produciendo la
misma cantidad de trabajo que la méquina de Newcomen, Lo dnie
co que faltaba para hacer del vapor el mds poderoso propulsor
primario conocido era un dispositivo para convertir el movi--
miento reciproco de arriba abajo en la viga balancin de la md=-
quina de vapor, en un movimiento de rotacién., Uno de loe obre
roes de %att le gand la mano patentendo la solucidn légica :
una manivela y volante con una biela, ILos recursos mecédnicos
de Watt dieron pronto con otra alternativa, el " engranaje de
80l y nlaneta ",



En ese entonces, los mecanismos empleando engranes se ha-
bfan venido desarrollando intensamente para transmitir poten--
cia de la méguina motriz hacia la mdquina impulsada, Poste-
riormente se aprobechd otra ventaja muy grande de los engrana-
jes ¢ aumentar o disminuir la velocidad de rotacién dependien
do de las caracteristicas de la .carga-impulsada, A-dichos me-
canismos se les llamé reductores o multiplicadores de veloci-
dad dependiendo si se disminuye o aumenta la velocidad de rota
cién ,

Los reductores o multiplicadores de velocidad constan de
los siguientes elementos :

a) ENGRANES, Transmiten el movimiento de un 4rbol a otro
siendo constante la relacidn entre las velocidades angu
lares de los dos drboles conectados,

b) ARBOLES O EJES. FElemento cilfndrico de seceién cireu
lar sobre el gue se montan los engranes,

¢) RODAMIENTOS, Elementos que soportan la carga de empuje
y radial generada por los engranes y evitan una fuerza
de friccidn exagerada entre el eje y el apoyo.

Existe una gran variedad de reductores dependiendo del ti
no de engranaje a utilizar., Jos diferentes tipos de engranes
se anzlizerdn en el canftulo siguiente.



CAPITULO 2

NOCIONES ELEMENTALES PARA
EL CALCULO DE ENGRANAJES

2.1 DATOS BASICOS DE ENGRANES

Los engranes son el producto de¢ una combinacién geométri-
ca encausada mecanicemente a conducir un movimiento angular -
constante, es decir, un movimiento sin deslizamiento. Se uti-
lizan comunmente para transmitir fuerza de una flecha que gira
a otra, lLas ventajas que ofrecen sobre la transmisidén de fuer
za por friccién o bandas, son:

a) Una relacidén de velocidad exacta.

b) Una fuerza mucho menor para mantener 108 engranes en u-
na posicién cuando se estd transmitiendo la fuerza.

¢) Menor presién en los puntos de apoyo.

d) Menor desgaste en las superficies de 108 cojinetes,.

e) Mayor eficiencia,

Los engranes se agrupan de acuerdo con las formas de dien
tes, arreglo de los ejes, paso y calidad.

CLASIFICACION DE 1OS ENGRANES DE ACUERDO A LA POR¥A DE DIENTBS

a) RECTOS. Forma del diente que pueden tomar tanto
engranes cilindricos como cénicos.

b) HELICOIDALES. Dientes para engranes cilindricos.

¢) ZEROL. Dientes para engranes cénicos,

d4) ESPIRALES. Dientes para engranes cénicos.

e) HIPOIDALES. Dientes para engranes cénicos.

f) GUSANO. Dientes utilizados en mecanismos de tor-
nillo sinfin - corona. -

CLASIFICACION DE LOS ENGRANES DB ACUERDO A LA POSICION RELATI-
VA DE LOS BJBS DE REVOLUCION

a) Ejes paralelos.
b) Ejes que se intersectan,
¢) Ejes que no se intersectan ni son paralelos.

CLASIFICACION DE LOS ENGRANES DE ACUBRDO AL PASO

a) Paso grueso., Engranes con un paso diametral menor a 20
b) Paso fino. Bngranes con un paso diametral mayor o i-
gueal a 20.



CLASIFICACION DE IOS ENGRANES DE ACUERDO A SU CALIDAD

a)
b)

Comercial,
De precisidn.

c¢) De ultraprecisidn.

De acuerdo a &sta clasificacidn, existen distintos tipos =

de-engranes los cuales son:

a)

b)

c)

COFUN O DE ESPUELA. Se emplean para transmitir movimien

to de rotacién entre ejes paralelos; su contorno
es de forma cilfndrica circular y sus dientes =-
son paralelos al eje de rotacidn,

HBELICOIDALES. La forma del diente helicoidal puede ima~-

ginarse como formada por un nimero infinito de =
engranes rectos leminares escalonados, que dan -
por resultado la forme de hélice cilfndrica y -
curvada, Trabaja con menor ruide que el comfin -
pero el empuje final producido cuando estd trans
mitiendo la potencia es menor.

EN ANGULO, Llamado también engrane de espina de pescado

por la forma que tiene. El empuje producido en
un lado es balanceado por otro empuje igual y o=
puesto ocacionado por la accidn del otro lado.
Se pueden considerar como dos engranes helicoida
les de dimensiones semejantes, uno teniendo una
hélice derecha y otro una hélice izquierda,

Ver figura 2-1.

Sy o
N

Comun Conlinug

" FIG. 2-1. Engranajes de espina de pescedo.



a)

e)

1)

8)

h)

1)

CONICOS

CONICOS

CONICOS

CONICOS

RECTOS. Tienen un dpice en comin., Los elemen-
tos del diente son lfneas rectas., Se usan para
conectar dos ejes que hacen interseccién a cual
quier relacién dada de velocidades,

BSPIRALES. A diferencia de los engranes céni -
cos rectos, éstos tienen los dientes inclinados
al e¢je y ourvos. Debido a que los dientes cur-
vos de espiral producen adicional accidén en su-
perposicién, el engrane trabaja con més suavi -
dad, hay menos ruido y mds alta capacidad de =
carga.

ZEROL. BRBsencialmente equivalente en. funciona-
miento al engrane ¢énico recto, Se produce con
el mismo equipo usado para los engranes cénicos
de espiral.

HIPOIDALES. Semejantes en apariencia a los en-

granes cdnicos espirales, con la diferencia de
tener sue ejes desplazados,

OOTOO

PIG, 2-2. TPIPOS DE ENGRANAJES CONICOS: a) rectos.
b) rectos tipo Coniflex., c¢) zerol. d) espiral,
e) hipoidales,

TORNILLO SINFIN. Compuesto por un sinfin y una rueda -

serpentina o corona. El sinfin tiene un gran -
dngulo en la hélice de tal manera que cada dien
te se extiende a una gran distancia alrededor -
de 1la circunferencia. Es utilizado para obte=-
ner grandes reducciones de velocidad entre ejes
que no hacen interseccién y que hacen un angulo
de 90 grados con respecto al otro.

Ver figura 2-3.

HELICOIDALES DE EJES QUE SE CRUZAN, Llemados taabién -




PIG, 2-3, MECANISMO DE TORNILLO SIN FIN - CORONA,

engranes de espiral o de tormillo, Son un tipo
de engranes de envolvente usados para conectar
drboles no paralelos, y no hacen
interseccidn., El contacto es ca-
//\ racteristico y hay mucho més des-
:./‘T lizamiento que con los engranajes

helicoidales de ejes paralelos, -
lo cual limita la capacidad de --
carga, Con respecto a un engrane
helicoidal de ejes paralelos, es
FIG. 2-4 igual en forma y especificacién,

: Puede conectarse en cualquier dne
gulo de eje, aunque el de 90 grados es el que
prevalece, Ver figura 2-4,

2.2  TERMINOLOGIA DE LOS ENGRANES
CILINDRICOS.,

DIAMETRO PRIMITIVO { DIAMETRO DE PASO ). Bs el didmetro del -
cilindro que es la superficie primitiva de un engrane, la
cual gira conjuntamente con otra sin resbalamientos.

CIRCUNFERENCIA DE BASE, Circunferencia a partir de la cual se
genera 1a envolvente del perfil de los dientes.

ADDENDUN. O ADBNDO. Es la distancia desde la circunferencia de
paso o circunferencia primitiva, hasta el extremo exte--
rior del diente medido radialmente, Es decir, es la al-
tura de la cabeza del diente.

DEDENIUN O DEDENDO. Es la distancia radial desde el circulo -
de paso hasta la circunferencia de fondo del diente.

PASO CIRCULAR., Es la distancia medida sobre la circunferencia
de paso, entre determinado punto de un diente y el punto
correspondiente en un diente inmediato.



PASO DIAMETRAL., Es la ragén del ndmero de dientes al difmetro
de paso. Se emplea Cuando se consideran unidades ingle-
sas y esf{ dado en dientes por pulgada (dte./pulg.).

JUEGO DE PONDO O CLARO. Espacio muerto que libran las puntas
de loa dientes de un engrane entre los huecos ocorrespone
dientes de otro engrane, es decir, la holgura entre la --
punta de un diente y la circunferencia de fondo medida sg
bre la 1fnea de centros,

JUEGO LATBRAL O BACHLASH., Es la distancia mfnime entre el la-
do no motriz de un diente y el lado opuesto del diente en
ol engrane adjunto medido sobre el circulo de paso. Eate
Jjuego ocurre invariablemente a causa de las necesarias {o
lerancias de fabricacién en el espesor del diente y en 1
distancia entre centros, mds la necesidad del juego para
ayudar a la lubricacién y a la expansién térmica. Puede
introducirse el juego apropiado mediante un adelgazamienw
to especificado de dientes o un ligero aumento en la dis-
tancia entre centros.

ALTURA TOTAL., Es 1a suma del addendum mas el dedendum.
ALTURA ACTIVA, Es la altura total menos el juego de fondo,

CARA DEL DIENTB. Es la superficie de un diente entre el circu
lo ds paso y el circulo formado a la altura de la cabeza
del diente,

ESPESOR DE LA CARA. Ancho del engrane medido sobre la superfi
cie de paso en un plano conteniendo el eje de rotacidn.

FLANCO DEL DIENTE. Es la superficie de un diente entre el ef;
culo de paso y la circunferencia de fondo.

PILETE O RADIO DE ENTALLE. Superficie curve que une el flanco
de un diente con la superficie inferior.

GENERATRIZ, Llsmada tanbién 1{nea de presidén o 1linea de acecidn
e indica la direccidn en que actfa la fuerzas resultante -
entre 108 engranes,

ANGULO DE PRESION. Es el dngulo que se forma entre el perfil_
del diente y una lfnea radial que se intersecta con la =~
circunferencia de paso., El éngulo de presién susle tener
un valor de 20 é 25 grados.

La nomenclatura de los engranes ¢ilindricos rectos se in-
dican en la figura 2-5,
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De acuerdo a lo anterior, las proporciones del diente eg-
tén establecidas por el adendum, el dedendum, la profundided -
de trabajo ( altura activa ), el juego, el espesor circular --
del diente y el dngulo de presidn. Ademds el ancho de cara --
( b ) del engrane establece el espesor del engrane medio, pa-
ralelo al eje del engrane,

Irey
‘\_ neh 5

el diante -
del diante 161 05pacy

.

A S
Circunferencia . Clrcunferencia !
de dedendo deholgura
F1G., 2-5. NOMENCLATURA DE LOS ENGRANES CILINDRICOS
RECTOS.

Para los dientes de envolvente, lss proporciones se han -
normalizado de acuerdo con ANSI ( Americen National Standars -
Institute ) y AGMA ( American Gear Kanufactures Association, )
dentro de un ndmero limitado de sistemas que usan una cremalle
rs bésica para la especificacién., Vease la figura 2-6 y tabla
2-1,

FIG, 2-6, CREMALLERA BASICA DE LOS SISTEINAS DE BNGRANAJE
DE ENVOLVENTE, &= addendum, b= dedendum, c= claro, hi=
profundidad de trabajo, h¢=profundided totsl, p= paso cir
cular, rf= redio de filete, #= dngulo de presidn.
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TABLA 2-1. SISTEMAS DE DIENTES AGMA Y ANSI ESTANDARES
PARA ENGRANES CILINDRICOS RECTOS. ( PARA ENGRANES CI-
LINDRICOS HELICOIDALES, UTILIZARLAS CON EL PASO DIAME-

TRAL NORMAL )
Paso burdo® Paso fino
(hasta 20 P) (20 Po mayor)
Canrepto slturs completa  alturs complela
Angulode presion ¢ 20° pi il piod
Adend 1000 1000  1.000
icnde a 7 P P
1250 1250 1200
Dedend — —_— —— 3 0 1)
edendo b 3 7 7 + 0002 plg
2 2000 2000
Altura d i oS = =
ura de trabajo b, 7 3 7
Altura total p (min) 2;5 %”-’ -1%? +0002 pig
" n 1.5708
G del diente (circular) ¢ e = —_—
tucse del diente (circular] 3p 3P 3
Radio de entalle en Ja cremaliern 0300  0.300 N
sica r, “F s o estandarizado
Holgura bisica ¢ (min.) o:;n 0250 o—‘?-o +0002 plg
Holgura (dlentes cepitiados o 0350 0350 0.3500
esmerilados) ¢ P TR +0.002plg
Nimera minimo de dientes del iddn IR 12 4]
Nidntcra minina de dientes por par ~ 6 24
.25 ..
Ancho minimo del tape de diente 1, («)'; ‘l’? No estandarizado

¢ Perasinincluira 20 2.

2.3  RELACIONES FUNDAMENTALES DB 103 ENGRANAJES
RECTOS Y HEBLICOIDALES.

RELACION DE ENGRANAJE. Llamada también relacién de endentamien
to ( mg: ). Bs 1la relacién entre el nimero de dientes en
un par endentado, expresado como un nimero mayor que 1;
Bg= Ng/Np, en donde el pifién es el miembro que tiene el -
menor nimero de dientes, La relacion de velocidad de los
engranajes es inversamente proporcional a su ndmero de «=
dientes. Solo para los engranajes rectos norsales y heli
coidales de ejes paralelos, la relacién del didmetro de -
paso es igual que la relacién de engranajes e inversamen-
te proporcionel a la relacidén de velocidades,
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RELACION DE CONTACTO. Expresa el ndmero promedio de pares de
dientes teéricamente en contacto y se obtiene numericamen-
te dividiendo la longitud de la lfnea de accidén por el pa-
so de base. La relacién de contacto le calculamos cong

= (\/n§ D% 4 \/dg - a2 -2 send )/(2mp, cosy)

( Ec, 2-1 )
donde:
m, = Relacidn de contacto.
pe = Paso circuler. p.= /Py
¢ = Distancia entre Gentros. C=(Np+Ng)/Pg , en pla.
¢ = Angulo de presidn.
Do(dy) = Didmetro exterior del engrane (pifidn)
Dy=(Ng+2)/Bg 4, =(Np+2)/Pq ambos en plg.
Db(db) = D1émegro de base del engrane (pifién)

Db’ D cos ¢ y dp= 4 cos¢ =ambos en plg.

For lo general los engranes no deben diseriarse con re
laciones de contacto menores que 1.20 aproximadamente, por
que las inexactitudes en el montaje podrian reducir aiin -
més la relacién de contecto, acrecentando la posibilidad -
de chogues entre los dientes, as{ como elevando el nivel
de ruido.

2.4 INTERFERENCIA EN PARES DE ENGRANES
REGTOS Y HELICOIDALES

En el endli-is que sigue se supone que los dientes estdn -
nerfectamente forwados, son perfectamente lisos y absolutamente
rigidos,

Al ectuer entre si pare transmitir el movimiento de rota=-
cidn, los dientec de engrenes conectsdos actian de modo semejan
te & lus levas. Cuando los perfiles de los dientes se disefian
de modo que produzcan una relamcidn constante de velocidades an-
guleres durente su funcionamiento de contacto, se dice que tie~
nen accidn conjugeda.

De acuerdo @ lo anterior, se dice que dos engrunes tienen
interferencie cuendo lzs porciones de perfiles de dientes no



conjugados eatdn en
contacto y oocurre
cuando 108 puntos =
de tangencia de los
dos engranes sobre
1a 1fnea de presién
se localizan por -
dentro de los pune
tos de contacto ini
cisl y final,

Bn otras palabras -
el contacto ocurre
por debajo de 18 ==
circunferencia base
del engrane conduc-
tor en la parte dis
tinta de la envol-
vente del flanco.
Ver figura 2-7.

El efecto real
es que la punta o -
cara de envolvente
del engrane impulse
do tiende a pene~ =
trar en el flanco -

del diente impulsado.

El efecto
los siguientes

a) PROCESO

DE GENERACION.

_b_

uy

\€<0Ircunlernncll de blsl
Esta porcitn del

. no es de evolvente

13

0y

Engrane impulsado 3

\ /),

Circunterencia
de adendo

D‘ e

~Lainterleren
impulso

Esta porcién del partil
no es de evolvente

Ci
g *\\/ de adendo
sobre el flanco del diente ~\ S \

la aproximacién

ircunlerencia

cia se produce

r durante

AN

Circunterencia de baso”

Engrane impulsor 2

A

0,

PIG., 2-7. INTERPERENCIA EN LA
ACCION ENTRE DIENTES.

Consiste

de interferencia puede eliminarse por medio de
métodoss

en rebajar o desprender

la parte interferente del flanco con la herramienta

de
es

corte ( efecto llamado rebaje ).
conveniente de utilizar, ya que al rebajar el --

Bete método no

diente, éste quedard debilitado notablemente,

b)

AUMENTANDO EL NUMERO DE DIENTES EN LOS ENGRANES.

Si se

aumenta el nidmero de dientes, aumentard méds el did-
metro de paso agrandando as{ loes engranes y produ-e
ciendo efectos tales como un aumento de la veloCi—e
dad en la linea de paso, pérdida en la transmisién
de potencia y ruido en los engranes, por 1o cual no
es recomendable éste método.
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¢) AUMENTANDO EL ANGULO DE PRESION. Al incrementar el 4n-
gulo de presién, se obtiene unz menor circunferen-
cia de base provocando que la mayor parte del per-
fil de los dientes es de envolvente, por lo cual
es el método més aconsejable para la eliminacién
de la interferencia.

La interferencia se evita si:

2
2 2
_D'; < <_.D_b..) + C gen ¢ ( Bo, 2-2 )
2 2
donde:
D, = Didmetro exterior del engrane:

Do’(NG"'2)/Pd'°uP18'
Didmetro de base: Dy = D cos ¢ , en plg.
Distancia entre centross: C=(Np+Ng)/Pq .

Db
c

2,5 CALCULO DE LOS ENGRANES.

a) ANTECEDENTES

Una de las concideraciones primordiales que se deben ha-
cer para el disefio de una mdquina es que su resistencia tiene
que ser suficientemente mayor que el esfuerzo, para asegurar -
que existan la seguridad y la confiabilidad necesarias,

Es posible que al escoger dos metales, éstos tengan exac—
tamente la misma resistencia y la misma dureza, sin embargo, -
uno de ellos puede tener mayor capacidad para absorber sobre-
carga debido a 1la propiedad llamada ductilidad, es decir, al &
plicarle tensidn a un material frégil, sufrird una pequefia de-
formacién pléstica antes de la ruptura, mientras que un mate-
rial ddctil mostrarid una deformacién pléstica relativamente -
grande. La ductilidad se mide por el porcentaje de alargamien
to del material antes de la ruptura. Usualmente la que se to-
ms como 1imite entre la ductilidad y la fragilidad es un alare
gariento { o elongacidn ) relativo del 5 %¥. Si en un material
se produce un porcentaje de slargamiento menor que 5 % en 1la
ruptura, se dice entonces yue es frdgil; en tanto que uno que
tenga més de 5 % se considerard ddctil.,

El porcentaje de slargamiento de un material suele medire
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se utilizando una lougitud de medicién de 2 pulgadas, Como la
elongacién no es una medida de la deformzcién real por unidad
B veces se usa otro método para determinar la ductilidads des-
mués de que la probeta ha llegado a la ruptura, se mide el d4-
rea transversal en la seccidén de fractura. lLa ductilidad se -
expresa entonces mediante el porcentaje de reduccidén de area -
transversal,

Cuando hay que seleccionar un material para que resista -
desgaste, erosidén o deformacidén plastica, generalmente la durs
28 @8 la propiedad més importante, Las cuatro medidas de durs
za mds empleadas son los llamados fndices o numeros Rochwell ,
Brinell, Vickers y Enoop, La dureza es fécil de medir, ya que
el ensayo quede realizarse directamente en el propio elemento
de 1a mdquina y la prueba es no destructiva.

b) TIPOS DE PALLA EN LOS MATERIALES

Existen dos tipos de fallas principales en los materiales
las cusles son: fallas por fluencia y fallas por fatiga.

FALLAS POR PLUENCIA. Este tipo de fallas ocurre generalmente
en materiales dictilea sometidos a cargas eastdticas,

PALLAS POR PATIGA. En elementos rotatorios de méquinas, las -
fibras componentes eetdn sometidas a esfuerzos de tensién
y compresidén en cada revolucién del elemento, si agrega--
mos & ésto una carge axial, habréd una componente sxial de
esfuerzo que se superpondri a la componente de flexién.
Esto ocaciona un esfuerze fluctuante y ademés oscilante —
entre valores diferentes. Estas y otras clases de cargas
que ocurren enelementos de mAquinas producen eafuerzos ~-
que se llaman repetidos, alternantes o fluctuantes.

Al existir una falla debido a una concentracidén de esfuer
zoe fluctuantes muy elevada, se dice que la falla ccurri
por fatiga del material.

Las fallas por fatiga comienzan con una pequefia grieta.

La grieta inicial es tan diminuta que no se puede perci-
bir a simple vista y adn es bastante dificil localizarla
por inspeccidén con rayos X. Una vez que se forma la grie
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ta, el efecto de concentracién del esfuerzo se hace mayor
¥y la grieta se extiende mds rdpidamente. Como el drea es
forzadae disminuye en temafio, el esfuerzo aumenta en magni
tud hesta que, finalmente, el 4rea restante falla de re-
pente, Las fallas por fatiga se caracterizan por dos &=
reas distintas de falla: debido al desarrollo progresivo
de la grieta y por la ruptura repentina.

Para determinar la resistencia a la fatiga de un ma-
terial es necesario un gran ndmero de pruebass, debido a -
la natursleza estadistica de la fatiga. De acuerdo a las
pruebas realizadas y analizadas minuciosamente se encuen-
tra que, cuando se trate de aceros, el limite de resisten
cia a la fatiga var{a desde, aproximadamente un 40 % a un
60 % de la resistencia \ltima a la tensién, hasta aproxi-
mademente el valor de Syy = 200 kips/plg?, y el limite de
fatiga es, aparentemente, de unos 100 kips/plg2 para re-
sistencias a la tensidn de 200 kips/plg® & més.

De acuerdo a ésto, el limite medio de resistencia a
la fatiga de las probetas de viga rotatoria se calcule me
diante:

(2L
o=
L}

2
0.5 Sy Syt = 200 kips/plg

= 100 kips/plg2 Sy = 200 kips/p132

(%]
@"

donde:

§é = 1{mite medio de resistencia a la fatiga
para la probeta de viga rotatoria.
Syt= resistencia ditime a la tensién.

Para el hierro findido, el limite de fatiga es algo

menor que para el acero. FPor lo genersl se emplea la si-
guiente relacidén para el hierro fundido:

Sy = 048 Sy
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©) ANALISIS DE PUBRZAS,

Aplicando la notucién descrita en la introduccién para in
dicar las fuerzas que actdan sobre los engranes, observamos -
que la figura 2-8 muestra un pifién ( 2 ) montado sobre un eje
( a ) que gira en el sentido de las
manecillas del reloj a ny rpm, el -
cunl mueve a otro engrane { 3 ) mon

tado en ol eje ( b ) a ny rpm. ‘é{

2
g

Les reacciones entre dientes conec~
tados ocurren a lo largo de la 1{-
nea de presién.

1

el diagrama pera el pifién descompo-
niendo las fuerzas actuantes en sus \"\' .
componentes tangenciales y radiales, meon

PIG. 2-8. MECANISMO
ENGRANB - PINON,

[) > .
Bn la figura 2-9 se ha trazado ‘e 9‘_

A la fuerza ejercida por el en
grane conducido sobre el engrane =-
conductor en su componente tangen-
cial la notaremos como Wy, es decir

siendo la carga transmitida por el
engrene conductor y su valor numéri
co lo obtenemos mediante la  ecua-

-/
wt = P 2 3 rlf
Esta fuerza tangencial viene - 3

cién siguient "
n siguientes —
126 P .
Wy = Py 4 ( Be. 2-3 ) ‘}'
CIENG

N7 A

donde: F1G. 2-9, DESCOMPO-
SICION DE LAS FUERZAS

Wy = Carga transmitida, DE UN ENGRANE,

en kips.
Potencia transmiti-
da, en HP
np = Revoluciones por minuto del pifién ( engrene ).
d = Didmetro de paso del pifién ( engrane )

en plg.

-]
[ ]
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d) ESFUERZ0S EN LOS DIENTES.

Al especificar la capacidad de una transmisién por engra-
nes, existen consideraciones, las cuales deben tenerse como im
portantes factores limitadores del disefio:

1) BEl calor generado durante la operacién,

2) La falla de los dientes por ruptura.

3) La falla por fatiga en la superficie de los dientes,

4) El desgaste abrasivo en la superficie de los dientes.

5) El ruido resultante de velocidades altas o de cargas
fuertes,

Para analizar un juego de engranes, con objeto de determi
nar la confiabilidad correspondiente a una vida especificada o
el factor de segurided contra una falla dada, es necesario co-
nocer el tamafio de los engranes y los materiales de que estédn
fabricados.

La capacidad de un engrane se mide respecto de la resis--
tencia del diente y la durabilidad de la superficie. Ha habi-
do muchos intentos para encontrar férmulas mediante las cuales
pueda calcularse la resistencia de seguridad de viga y de es-
fuerzo de superficie; la férmula de Lewis es un viejo método -
sue todavia es til en el andlisis de la resiastencia de viga -
del diente, Se basa en
una disposicidn de dien-
te ( ver figura 2-10 ) -
en que se supone que 1la
carga esté en la punta.
Por la férmule de Lewis:

Wy Py
Ke D Y

dondes
FIG. 2-10, DISPOSICION PARA
LA RESISTENCIA DE VIGA. s = Esfuerzo de disefio
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Pa = Paso diametral,

Wy = Carga transmitida, en kips,

b = Ancho de cara, en plg. Para engranes rectos, -
el ancho de cara serd entre 3} y 5 veces el paso
ciroular. Para engranes helicoidales estd limi-
tado a un valor de mas 0 menos 6 veces ¢l paso -

" eircular, '
Ky = Factor de seguridad.
Y = Pactor de forma de Lewis.

El factor de velocidad tiene por objeto tomar en cuenta:

l.- Bl efecto del espaciamiento entre dientes y de los erro
res de su perfil.

2. El efecto de la velocidad en la linea de paso y la velo
cidad angular.

3.« 1la inercia y la rigidez de todos los elementos rotato-
rios,

4.~ La carga transmitida por pulgada de ancho de cara.

5. La rigidez del diente, .

Dependiendo del acabado de los dientes, el factor de velo-
cidad recomendado por 1a AGMA es3

TIPO DE ACABADO PACTOR DE VELOCIDAD
Mediante herramienta del 0
tipo sinfin o cepillado- Ky = —20
ra, 50 +\/v
Para dientes inexactos - Kv = 600
cortados con fresadora . 600 + V¥
Mediante cepillado o reg
tificado de alta preci- Ky = —1
eién. 78 +\/v

dondes
V = Velocidad en la lfnea de paso, en Pl/min,
V= #ng D/ 12 . Donde n; son las revoluciones
por minuto del engrane.

Pars un disefio dado de diente, el factor de forma de [Le-
wis ( Y ) es constante con el paso y 26lo varfa con el nimero
de dientes, Para obtener el valor de Y vease la tabla 2-2.
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TABLA 2-2. VALORES DEL PACTOR DE PORMA DE LEWIS
( Y ) PARA DIVERSOS SISTEMAS DE DIBNTES,

Plhuncy Eng. os intertorey,
MY cmrgunios 297, pequedng 20°, 20 . altura complen
Nimens e ydeviahente  alura 0, dliunitey  Sm——
divn o sohvader s complela altura completa  cortos  Plinn  Ruwda
N - - 0320 - 0,
] - - 0.3 - DERH
N - - 0.2%2 - 03N
] - - 0.264 - 0.324
9 - - 0.264 - 032
10 - - 0264 - 0.324
1t - - 0264 - 0.326
12 0.245 0.264 0312 0.326
13 0.261 0270 0324 . 0326
12 02m1 0277 0340 0330
15 0.290 - 0350 0.330
16 0296  — 0362 033
1 0.303 - 0368 0342
18 0.309 - 0378 0348
19 034 - 0388 0.358
n 0327 - 0394 0.364
2 03 - 0400 0370
n wiy - 0.4 0.374
M 0.3 - 0416 V383
b} [LRFS - 0425 0393
X 0.3 - 0432 0399 0691
E1] 038 - 0.438 040s 0678
H bRy - 0447 0414 0659
i3 ST X R 0457 0424 0643
4 034 0463 [¢230] 0628
b 0.40% B 0476 0436 0612
8 0422 . 0.435 0446 0596
3 043§ 0497 0452 03A1
i 0447 - 0.507 0461  0.563
e 0460 - 0520 0468  0.549
0472 .- 0333 04M 03533
0488 - 0582

Modificaremos la férmula de Lewis cambiando el factor de
forma ( Y ) por el factor geométrico ( J ). Los factores prin
cipales que se toman en cuenta dentro del factor geométrico —-
son: 1a forma del diente, el punto de aplicacién de la carga
critica, la concentracién del esfuerzo y el método por el que
es compartida la carga por pares de dientes en contacto. ILa -
AGNA define al factor geométrico como:

Ke
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donde Ko es la concentracién de esfuerzo y se obtiene por:

Kpml+qg(Ki=1)

016 .

dondes
0,15 0.45
Kg = 0,18 + [ ¢ x
!" L
pare engranes cilindricos de dientes rectos
¥ helicoidales de envolvente de 20 grados,
t= /2Py , ¢ = 0.3/Py , L = 2/Py.
Sustituyendo estos valores obtenemos ques
Ky = 1.3298
q = Sensibilidad a las ranuras. Para engranes
de acero con unt durega Brinell mayor a 200
y un radio de ranura de 0.025 pulg. aproxi-
nadamente, q = 0,95 . Ver figura 2-11,
bt gg“ 1:’ x':hr” ol 05 10 m:usd.m;.‘:" 2530 35 a0
obtenidos de Yy q 0
respectivamente, te- ( /W
nemos que para engra 08 7 i
nes cilfndricos el - we Aceras templados y
valor para 1a concen 3§ o ,/ \ %’""“T’"ﬁzm’
tracién de esfuerzos 32 / / A:uilrococldulsﬂndw)
Ke @8 1,3133 , 53 00 f - |
A e
Aeil, para engra 02
nes cilfndricos de - ( -
dientes rectos el ==~ o
factor geométrico es 002 004 006 008 010 0i2 OM
Radio de ranura.r, plg
= Y PIG. 2~11, DIAGRAMA DB SENSIBILI~
1.3133 DAD A LAS RANURAS.

Para engranes helicoideles, el factor de forma Y 1lo obte-
nemos de la tabla 2-2 utilizando el numero formative o virtual

de dientes del engrune helicoidal si el &ngulo de presién es

normalizado en el plano normal. Ver capitulo 4,
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Bs necesario refinar un poco més la férmula de Lewis, ya
que la condicidn de 1la peor carga no es en la punta, debido a
los miltiples pares de dientes en contacto. Conjuntando esato
con lae condiciones anteriores, tenemos que:

8 = ._E_YE.SE_. . {.Bo. 2-4 )
B, K b
donde:

8 = Bsafuerzo calculado { kipa/plgal

X =1 pera engranes cilindricos.

X = Ag / (Ay~b) pars engranes cénicos, donde:
4 =D / (2 senT) . Ver seccidn 2.6

W, = Carga transmitida { kips )

Pq = Paso diametral. Para engranes helicoidales, u-
tilizar el paso diametral normal Pgn , medido -
en el plano normal del diente,

b = Ancho de cara ( plg )
my, = Relacién de contacto.
Kv = Factor de velocided,
J = PFactor geométrico.

e) CARGA LINITE DB PFATIGA

Es 1a carge méxima resistiva con la que puede trabajar ==
nuestro engrane. Se basa en la ecuscidén de Lewis, sin conside
rar el factor de velocidads

By Bg B J
Fo = p ~O

( Ecl 2“5 )
X Pgq

donde:

P, = Carga limite de fatiga ( kips )
8, = Esfuerzo permisible { kips )

Los dends simbolos son los mismos utilizedos
en la ecuacidn 2-4.
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f) CARGA DINAMICA EN EL DIENTE

Las inexactitudes en el perfil del diente y en los espa-
ciamientos, el desalineamiento en el montaje y la deformacidn
del diente producida por la carga causan cambios de velocidad
que producen fuerzas dinédmicas en los dientes, que son mayores
que la fuerza tranemitide., Esto requiers que 1la resistencie
de 1a viga sea 1o suficientemente grande para adaptarse a una
carga transmitida aumentada, denominada carga dindmica ( P ).

La ecuacién dindmica de Buckingham es un intento para con
seguir més exactitud, que combina la 'magnitud de error de per
41, las propiedades eldsticas y los datos empiricoe., la care
ga dinémica se calcula por medio de la ecuacidn:

o.osv(ckb cos"’ﬁ-r wt)cos
0.05v +V Cb cos?p + W,

Donde 8 el dngulo de la hélice en grados para engranes
helicoidales, Para engranes cilindricos de dientes rectos, u-
tilizarla con ¢ = O grados,

Py = + Wy ( RBe. 2-6 )

La constante Cp depende de la forma del diente, del mate-
rial utilizado y del grado de exactitud con que e talle el -
diente., Para dientes de envolvente de profundidad completa
con un dngulo de presién de 20 grados, la constante Cy la obte
nemos de las ecuaciones especiales de Buckinghems

0.111 e

k= T ( Be, 2-7)
5 X,

dondes

Cy = Constante de deformacién.

By = Modulo de elasticidad del engrene (kipa/plsa).

E, = Modulo de elasticidad del pinén  (kips/plg?).

e = Error permisible (plg.)



El error permisible va en funcién de la velocidad en
1fnea de paso de acuerdo a la tabla 2-3.

TABLA 2-3,

VELOCIDAD EN LA LINEA DE PASO.

ERROR PERNISIBLE EN FUNCION DE LA

VELO-  ERROR VELO-  ERROR VELO-  BRROR
CIDAD CIDAD CIDAD

PT/¥IN  PULG. PI/MIN  PULG. P/MIN  PULG.
250 0.0037 1750 0.0017 3250 0.0008
500 0.0032 2000 0,0015 3500 0.0007
750 0.0028 2250 0.0013 4000 0.0006
1000 0.0024 2500 0,0012 5000 0.0006.
1250 0.0021 2750 0.0010 més 0.0005
1500 0.0019 3000 0.0003

24

la

Con el error mdximo permisible y el paso diametral se de=-
termina la calidad del engranaje o del pifidn de acuerdo a la -

tabla 2-4.

TABLA 2-4.

CALIDAD DEL ENGRANE EN PUNCION DEL
PASO DIAMETRAL Y EL ERROR MAXIMO PERMISIBLE.

PASO BRROR MAXIMO PERMISIBLE PARA EL
DIAMETRAL ENGRANAJE DE CALIDAD
COMERCIAL  PRECISION  ALTA PRECISION

1 0.0048 0.0024 0.0012

2 0,0040 0.0020 0.0010

3 0.0032 0,0016 0.0008

4 0,0026 0.0013 0,0007

5 0.0022 0.0011 0.0006

6 o més 0.0020 0,0010 0.0005

Para cuestién de disefio, la carga dindmica debe ser menor

que la carga lfmite de fatiga

R
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&) CARGAS DE DESGASTE EN EL DIENTE.

Los esfuerzos generados en las capas superficiales de los
dientes por la accidn aplastante de las fuerzas pueden exceder
los limites del material y causar fallas en forma de picadu=
ras, rayadas, desgastes, trabazones y deformacidén pldstica,

Basandose en los esfuerzos de contacto de Hertz, Buckine
gham formuld las siguientes ecuaciones de durabilidad, modifi-
cadas por el factor de la relacién de contacto:

Fy= RAQKDbum, ' { Bo. 2-8 )

donde:

Carga de desgaste ( kips ).

Relacién de contacto.

Didmetro de paso del pifién ( plg ).

Ancho de cara ( plg ).

1 para engranes cilfndricos rectos.

1 / cos? p para engranes helicoidales.
0.75/co8 ¥ para engranes cénicos, donde ¥ es
el dngulo de paso del pifién.

= 0.75/c08% $ cos # para engranes cdnicos espi-
rales,

= Pactor de relacidn:

Q=2 / ( Ng+Np)

K = Pactor de esfuerzo por fatiga o factor de du=
rabilidad de Buckinghams

82g( sen ¢ )( 1/E, + 1/8; )
1.4

'O = mmﬁnun:;;u
RO duwopwn

K=

donde:

8gg = Limite de fatiga de las superficies de
los engranes. y- se obtiene por:

Seg = 0.4 (NB) =10  ( kips/pleg? )
siendo NB el nimero de dureza Brinell
promedio entre el engrene y el pifidn.
By = Kdédulo de elasticidad del engrane.
Ez = Médulo de elasticidad del pifibn, en
kips/pla“ al igual que E.
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La carga de desgaste P, es una carga permisible que debe
ser mayor que la carga dinémica Py :

By £ P,

En general, en el disefio .de un engranaje, el pifién -se fa
brica y calcula con la mayor cantidad de fuerza que puede ==
transmitirse para igualar el desgaste,

La cantidad de fuerza que puede transmitirse al diente -
de un engranaje es una funcidén del producto sJ como se ex-
presa en la ecuscidén de Lewis, ver ecuacifén 2-4, Pars dos
engranajes acoplados, el méds debil tendrd el menor valor de -
sJ donde s es el esfuerzo y J es el factor geométrico.

h)  RESISTENCIA A LA PLEXION

Una vez obtenido el esfuerzo por medio de la ecuacidn de
Lewis ( 2-4 )}, se comparard con la resistencia del diente pa-
ra determinar si existe un factor de seguridad adecuado,

El 1imite de resistencia a la fatiga Sg , de un elemento
de una mdquina puede ser considerablemente mAs pequefioc que el
1{mite de resistencia a la fatiga, S , de la probeta para la
viga rotatoria. Esta diferencia se puede tomar en cuenta em-
pleando una variedad de factores de modificacidn, cada uno -
de los cusles corresponde a un efecto por separado. Si se u-
tiliza este concepto, tenemos que:

Se = Ky Ky Ko Kg Ko Kg 52 { Be, 2-9 )

donde:
Se = Limite de resistencia a 1a fatiga del ele--
mento mecénico.

§¢ = Limite de resistencia a la fatiga de la mug
stra de viga rotatoria.
Kgq = Pactor de superficie.
p = Pactor de tamafio.

Ky =
K, = Pactor de confiabilidad,
= Pactor de temperatura.
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Ky = Pactor de modifiomcién por concentracidén ded
esfuerso.
Ko = Factor de efectos diversos.

FACTOR DE SUPERPFICIR: debe corresponder siempre a un lonhdo
a miquina, sun cuando el flan  ----

co del diente sea esmerilado )
o ocepillado. La rasén es que S o I
goneralmente no se rectifica
ol fondo del espacio entre —-
dientes, por los efectos de -
debilitemiento. IEn la figura
2=12 se presents una grifioa
de los factores de superficie
correspondientes,

7

NG

\\‘

N~

T

0 0 100 10 10 0 e W W W
Resistencia ala tensidn S, kip/pig?

Factor de suparticie &,

o
-

PACTOR DB TANARO: N1 factor de ta
nmafio depende de si el elemen-
to considerado es mayor 0 me=-
nor que la probeta esténdar -
de viga rotatoria ( d=0.3 in) :m::::aor"ulm' 7-
Pars los dientes de engranes, ¢
esta transicién ocurre a un paso dismetral de 5 dte/plg.
Por lo tanto, tenemos que:

FIGURA 2-12, PFactores de
acabado de superficie Kg
pare dientes de engranes

1.00 Py >5
0,85 Py<5

PACTOR DE CONFIABILIDAD:; Permite disefiar un elemento mecénico
sometido a cargas de fatiga, de¢ manere que tenga una vide
deseada con determinada confiadilidad, La tadbla 2-5 nos
muestra los distintos factores de confiabilided Ky o

Ky =

TABLA 2-5. PACTORES DE CONFIABILIDAD

Confiabilidad 0,50 0.90 0.99 0,999 0.9999
Pactor K, 1.000 0.897 0.814 0.753 0,702
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FACTOR DE TEMPERATURA: Bn el disefic de engranes un factor im=-
portante es la temperatura del lubricante o del engrane,
En el disefio de elementos mecédnicos, el factor de tempe-
ratura se obtiene por medio de la relacién empirica:

1.00 . . 2< 160 °p
K = “ng 5 ? >160 °2

on la cual T es 1a temperatura méxima del lubdricante, en
grados Parengheit. Se recomienda esta relacidén tanto pa-
ra engranes cilindricos rectos como pars engranes helicoi
dales.

PACTOR DE MOLDIFICACION POR CONCENTRACION DE ESPUBRZ0OS: Bn el
inciso 4) se usé el factor de concentracién del esfuerso
como factor reductor de la resistencia, adoptando pars K¢
un valor menor que la unidad. Como se ha usado el factor
incrementedor del esfuerzo dentro del factor geométrico -
on 1la ecuncién de Lewis ( ecuacién 2~4), Kq = 1,00 pars -
engranes de todo tipo.

PACTOR DE EPECTOS DIVERS0OS: Los engranes que giran siempre en
el mismo sentido y que no son engranes libres o locos, es
tén sujetos a una fuerza que actda siempre sobre el mismo
lado del diente. De manera que la carga de fatiga se re-
pite pero no se invierte; por 1o tento, se dice que @l -
diente estd sujeto a flexién en un solo sentido. Por lo
cual, es conveniente utilizar en el disefio de engranes el
factor de efectos diversos Ke , pars modificar el limite
de fatiga en los casos de flexién unidireccional de 108 -
dientes de un engrane. Tenemos que

1.00 flexién invertida alternativamen-
te,

ke = 1,40 flexién repetida en un solo seati
do.

La flexién complataments invertida o bidireecional ocurre
cuando los engranes son 1ocos y se presenta en cualquier
rueda dentade que puede girar en uno u otro sentido,
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Para obtener el limite de fatiga de la probeta de vigs ro
tatoria, es necesario conocer el esfuerzo dltimo a la tensidn
( ver inciso b de la seccidn 2.5 ), el cual lo obtenemos de ==
la tabla 2-6 pare engranes de aceros.,

En el caso de engranes de hierro fundido deben usarse los
1imites de resistencia a la fatiga de la tabla 2-7. Estos va-
lores estédn totalmente corregidos por acabado de superficie, -
aunque no por temafio, temperatura ni efectos diversos. Proba-
blemente no deban usarse 108 hierros fundidos de bajos grados
81 se desea tener alta confiasbilidad,

TABLA 2-6. PROPIEDADES MECANICAS DB ACEROS.

RESISTENCIA  RESISTENCIA DUREZA

NUMERO A LA FLUBNCIA A LA TENSION BRINELL
UNS PROCESADO kips/pl kips/plg? HB
310100 HR 26 47 95
[+ 1] 44 53 105
G10150 HR 27 50 101
[1)] 47 56 11
G10180 HR 32 58 116
CD 54 64 126
G10350 HR 39 72 143
CD 67 8o 163
Bstirado a 800 P 81 110 220
Bstirado a 1000 P T2 103 201
Estirado a 1200 P 62 91 180
G10400 HR 42 16 149
[+)1] n a5 170
BEstirado a 1000 2 86 113 23%
610500 HR 49 90 179
(0] 84 100 197
Estirado a 600 P 180 220 450
Estirado a 900 P 130 . 155 310
Estirado a 1200 P 80 105 210
615216 HR ( Recocido ) 81 100 192
G41300 HR ( Recocido ) 60 90 183
CD ( Recocido ) 87 98 201

Estirado a 1000 P 133 146 293



TABLA 2-6., PROPIEDADES MECANICAS DE ACEROS ( CONT. )

RESISTENCIA  RESISTENCIA  DUREZA

NUMERO A LA PLUENGIA A LA TENSION BRINELL
UNS PROCESADO kips/pl kips/p].g2 HB
‘G41400 HR ( Recocido ) 63 90 187
CD ( Recocido ) 90 102 223
Bstirado a 1000 P 131 153 302
G43400 HR ( Recocido ) 69 101 207
CD ( Recocido ) 99 i1 223
Estirado a 600 7 234 260 498
Estirado a 1000 P 162 182 363
G46200 Ndfcleo 89 120 248
Estirado a 800 P 94 130 256
G61500 HR ( Recocido ) 58 91 183
Estirado a 1000 » 32 155 302
G87400 HR ( Recocido ) 64 95 190
CD ( Recocido ) 96 107 223
Estirado a 1000 P 129 152 302
692550 HR ( Recocido ) 78 115 223
Estirado a 1000 P 160 180 352

TABLA 2-7, PROPIEDADES TIPICAS DEL HIERRO FUNDIDO GRIS

RESISTENCIA LIMITE DE DURBZA
NUNMERO A LA TENSION FATIGA BRINELL
ASTM kips/plg’ kips/plg®  HB

20 22 10 156
25 26 11.5 174
30 k)N 14 201
35 36.5 16 212
40 42,5 18.5 235
50 52.5 al.5 262

60 62.5 24.5 302




n
k)  PACTOR DB SEGURIDAD

Bl factor de segurided es un mimero empleado pars evaluar
ol comportamiento ssguro de un elemento., Si el esfuerso es 4i
rectamente proporcional a la carga, el factor de seguridad ess

S
5 = —— ( Re. 2-10 )

donde:

ng = factor de seguridad de los engranes.

Sg = l{mite de fatigs del diente del engrane, en
kips/plg® obtenido por la ecuacién 2-9,

8 = esfuerzo obtenido por la scuacién 2-4.

18 AGKA ( American Gear lmﬁtmtunrs Association ) utili
za un factor de seguridad ordinario mayor o igual & 2 para las
cargas de fatiga, siendo:

n "—!;—-x-.- ( Eo. 2-11 )

dondes

n = faotor de segurided ordinario.

Ky = factor de sobrecarga. Los valores recomenda-
dos por la AGMA aparecen en la tabla 2-8.

Ky = factor de distribucién de carga. Toma on -
cuenta la posibilidad de que la fuerza que ag
tda sobre un diente pueda no estar distribui-
da uniformemente a todo el ancho de la cara,
Fara determinar su valor se¢ utiliza la tabla
2-9.

2,6 ENGRANES CON1COS

Los engranes cénicos se usan para conectar dos ejes que -
hacen interseccidén a cualquier relacién dada de velocidades.
Pueden clasificarse de acuerdo con la amplitud de su dngulo de
paso:



TABLA 2-8., FPACTOR DE CORRECCION POR SOBRECARGA K,

CARACTERISTICAS DE LA

CARACTERISTICAS DEL CARGA INPULSADA
IMPULSO DB LA
MAQUINA MOTRIZ

—CHOQUES CHOQUES

UNIPOREE  \WoDERADOS  PUERTES
Uniforme 1.00 1.25 1.75
Choque ligero 1.25 .50 2.00
Choque moderado 1.50 1.75 2,25

TABLA 2-9, PACTOR DE DISTRIBUCION DE LA CARGA X

CARACTERLSTICAS ANCHO DE CARA ( b ), plg.

DE KONTAJES Oa2 6 9 16 o nés

Exactos, holguras pe-
quefias en cojinetes,
ninina flexién del
eje, engranes de pre
cisién. 1.3 1.4 1.5 1.8 :

kenos rigidos, engra=-
nes menos exactos,
contacto a través de
toda la cara. 1.6 1.7 1.8 2,2

Exactitud y ajuste ta-
les que el drea de
contacto es menor
que la de toda la
cara. Mayor que 2.2




= CONICOS BXTERNOS. Bngranajes cuyo dngulo de paso es me-~
nor a 90 grados,

= CORONAS DENTADAS., Engranajes con un dngulo 4e paso i--
gual & 90 grados.

- CONICOS INTERNOS. BEngranajes cuyo é&ngulo de paso es ma-
yor a 90 grados,

a) TERWINOIOGIA DE LOS ENGRANES CONICOS.

En los engranes cénicos, el
paso diametral se mide por el ex
tremo mayor de los dientes, y ~=
tanto el paso circular como el -
didmetro de paso, ss calculen en

. la misma forma que para los en-
N’\“""“‘““ 240, granes cilfndricos. L& termino-
¢°°'°. ¢ X logfa de los engranes cénicos es
; ; 1a siguiente (ver figura 2-13):
| Py Y
S aianer e SN / CONO POSTERIOR: Es el dngulo de

un cono cuyos elementos son
tangentes a una esfera que

y \\ contiene una traza del ofr-
Dlémelradnpuo Do~ | /\ culo de paso.

LARGO DE CONO ( Ay ): Le disten
°°""'“ cia desde el extremo del —-
diente ( dorso ) hasta el -
\ vértice de paso,
- RADIO BN CONO POSTERIOR ( Ty ):
La distancia desde el v‘rti
PIG, 2-13, TERMINOLOGIA ce del cono posterior hasta
DE 103 ENGRANES CONICOS. ' el cfrculo de paso,

ANCHO DE CARA: El ancho de cara ( b ), ea la longitud de 1los
dientes a lo largo de A, .

ANGULO DB PASO: Es el éngulo formado entre un elemento del co
no de paso y el eje del engrane cénico:

5 an-l Np dngulo de paso del pifidn ( 7).
Ng



- 90° - 7 dngulo & paso del engrane (I ).

ANGULO DEL EJE: El dngulo del eje ( L ), ee el 4ngulo entre -
los ejes de engranajes cénicos que forman pareja; es la -
suma de los dngulos de paso del pifidn y engrane.

ANGULODE BSPIRAL ( # ): ..Es el éngulo-entre la-traza del dien
te y un elemento del cono de paso, que corresponde al én-
gulo de hélice en los engranejes helicoidales. Se entien
de que el dngulo de espiral estd a la distancia media del
cono.,

Los engranes cénicos se describen por las dimensiones pa-
rametricas en el extremo grande ( dorso ) de los dientea, B
paso, el didmetro de paso y las dimensiones del diente, como -
el addendum, son mediciones en este punto.

La figura 2-13 muestra que la forma de los dientes, cuan-
do se proyecta sobre el cono posterior, es igual que en el ca-
80 de un engrane cilfndrico con un radio igual al largo del co
no posterior rp, . A esto se le denomina aproximacidn de Tred-
gold, El nimero de dientes en este engrane jimaginario eas

pifidn: Tp=Np/cos®
engrana je: T =Ng /cosT
donde:
Tp = ndmero virtuel o formativo de dientes del
piiidn,
Ty = nimero virtual o formativo de dientes del
engrana je.

Todos los disefios de engranajes cénicos estén de acuerdo
con el sistema Gleason para engranajes cénicos., Este siatema
emplea un éngulo de presién ( ¢ ) de 20 grados con addendum -
largo y corto para otras relaciones distintas a 1:1 para evi-
tar los pifiones con dienteas rebajados y para aumentar la re-
aistencia de los mismos

Pare engrenes cénicos de espiral, el Zngulo de espiral -
ha sido normalizado por Gleason en 35 grados.,
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b) CALCULO DE LOS ENGRANES CONICOS

Como en los engranajes cilindricos, el disefio de engrana-
jes cénicos se basa en la resistencia a la flexién ( ecuacién
de Lewis ), en la carga dindmica y en la carga de desgaste.

El disefio por resistencia de un engranaje cénico de dien-
tes rectos o espirales se puede hacer con base en la ecuacién
de Lewis (ec. 2-4). Debe observarse que el diente se adelgaza
y Bu:seccién transversal se hace mfs pequeiia a medida que con-
verge hacia el vértice del cono. Para hacer la correccién de-
bida a ésta situacién, la ecuacidén de Lewis se ha modificado -
con el factor:

Ao

A, =b)

o

donde A, e8 el largo del cono.

Con el fin de obtener un funcionamiento satisfactorio y
facilidad en 1la fabricacidén de los engranajes, se recomienda
que la longitud del diente o ancho de cara (b) esté limitada
entre A/l ¥y Ay/4 .

Al determinar las cargss sobre el eje en el caso de apli-
caciones de engranes cénicos, la prdctica usual es utilizar la
carga tangencial ( o tranemitida ) que habrfa si todas las --
fuerzas estuviesen concentradas en el extremo mayor del diente.
la carga transmitida para engranes cénicos estd determinada --
por la ecuacién 2-3,

El disefio desde el punto de vista de la resistencia puede
considerarse como una primera aproximecién que debe verificar-
se por efectos de desgaste y de la carga dindmica.

Tanto la carga dindmica como la carge de desgaste en el
diente, la podemos obtener de las ecuaciones 2-6 y 2-8 respec-
tivamente. Ver seccién 2.5 incisos f) y g) .



2.7 EPICIENCIA DE LOS ENGRANES

La eficiencia de los engranes nos determina la potencia
de salida en la reduccidn y la calculamos con 1la siguiente
ecuacidn:

E = 100 - Py, S ( Be, 2-12)
siendo Py la perdida de potencia.

Para engranes cilindricos, la perdida de potencia la --
calculamos con la ecuacidn siguiente:

2 2 2
Py = 50 f cos<y (H5+Ht) ( Ec. 2-13 )
cos ¢ Hg + Hyg
Para engranes cénicos espirales, la perdida de potencia
es la siguiente:

Py, = 50 £ (cos ¥+ cosT") :Z:j‘( ;’: L ;ﬁ) ( Be. 2-14 )

para 1:s ecuaciones anteriores, los términos son los siguien
tese

1

D, 2 2
Hg = ( mgsl ) ( .l_;’.) -co8¢9g =-send ) ( Ee, 2215 )

2
by (mged ) (\'(%?-) - cos’s - sen ¢ ) ( Ec, 2416 )

m
G

T Coeficiente de friccidm, el cual lo determinamos de

scuerdo a la tabla 2-10,.

]

TABLA 4~10. COEFICIENTE DE FRICCION PARA ENGRANES.

VEL, LINEA
DE PASO 50 200, 300 . 400 700 900 3000
(PT/SEG)

£ 0.042 0,039 0,037 0.032 0.026 0.023 0,014




2,8 PROCEDIMIBNTO PARA EL DISENO DB
ENGRANAJES

De acuerdo a lo examinado anteriorments, en cualquier -

disefio

de engranajes es esencial determinar:

El mecanismo reductor.

la relacién de velocidad,

Las revoluciones por minuto requeridas.
La potencia en el eje motriz.

Las condiciones de carga.

La temperatura de operacidn,

Una veg determinados los puntos anteriores, ee procede-
r4 al disefio basandose el el engranaje més débil. La AGMA
recomienda fabricar los pifiones méds duros que los engranes
para iguslar el desgaste. Los pasos & seguir para el calcu=-
lo de lo8 engranes son:

l.-

3.-
d.-

5e=
6o
Te=
8.-

9=
10.~
1l.-
12,-

Obtener el nimero mfnimo de dientes recomendado por
la AGMA. Calcular el nimero virtual o formativo de
dientes en caso de engranes cdénicos espirales o en-
granes cilindricos helicoidales,
Calcular el factor geometrico ( J ) con el nimero de
dientes (virtual en caso de engranes helicoideles y
cénicos), el factor de forma ( Y ) y el dngulo de --
presién ( ¢ ).
Escoger un paso diametral adecuado al mecanismo.
Verificar:

a) ILa relacién de contacto, la cual debe ser

mayor o igual a 1,20

b) Que no exista interferencia.
Calcular el ancho de cara ( b ).
Caloular la eficiencia de los engranes ( B ).
Calcular la carga transmitida ( Wy ).
Escoger los materiales adecuados tento para el engra
ne como para el pifién,
Calcular el fsctor de seguridad adecuado ( n ).
Calcular la carga limite de fatiga ( r, ) .
Calculer la cerga dindmica ( Py ) y verificarla.
Calcular la carga de desgaste (P, ) y verificarla.



2.9  PORMULARIO

NUMERO ECUACION PARANMETROS

21 mp= (VDTE - Dg + Vdg - d% mp= Relacién de contacto
Be= Paso circulars

- 2 C send )/(2 wp, cosé) Pe =7/Pq
C=(D+d)/2 en plg.
Do= ( Ng + 2 )/Pq , plE.

2.2 ﬁ’:\/(ﬁ) L eem2s  Som M2 )R, e
2 2

Dy=Dcos ¢ en plg.
Q= d cos ¥ en plg.
¢ = Angulo de presidn,
2=3 Wy= Carga tranemitida kip
P = Potencia de entrada
W, = 226 B en HP.
t np [

np= rpm del pifién.
d = didmetro de paso del
pifién, en plg.

b
]
-~
@
]

Esfuergo calculado,
X Wy Py kip/plg?.

Pactor de engranaje.
Ancho de cara, plg.
Factor de velocidad.
Pactor geométrico.

£

Cy
]

Para mayor informa-
cién sobre el esfuer
zo celculado y sus
pardmetros, ver sec-
cidn 2,5 4) .

245 P,= L{mite de fatiga,
m, 8y bJ kip/.
S e — 8o= Esfuerzo permisible
LR en kip.
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BCUACION

PARAMETROS

2-6

2=7

2-8

2-9

0,05 V (Fg) cos ¢ .

M=

a 0.05 V + VTg
—oae

%= T3,
R

P, - ldlelp

S¢ = Ky Ty K Kg K, Ke 5

L

Py= Carga dindmica, en
kips.

V = Velocidad en 1la 1linea
de paso: Vsrn, 4/12

4= Oy b con?s + W,

$ = Angulo de hélice, en
grados,

c,‘- Constante de deforma-
cidn.

h= Nédulo de elasticidad
del engrane kips/plgd

By Médulo de elasticided
del pidén kips/plg?

¢ = Brror permisible, on
plg. Ver tabla 2-3

P_= Oargs de desgaste kip

R = Pactor de tipo de en-
grane. Ver seccién
2.5 .)o

Q= z'd ( “o + 'P )

K = s sen0(1/8)+1/K;)

1.4
8es" 0.4 (NB)-10 iip/préf

Sg= Resistencia a ls fa-
tiga del elemento me

s OCanico.

Sge Resistencia a la fa-
tiga de¢ 1a viga rota
toria. Ver seccién
2,5 b)

Pars los factores k,
xb Xy x’ y Ver seCe

oién 2.5 h).
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NUNERO

ECUACION

PARAMETROS

2=10

2=-11

2-12

2-13

2-14

2«15

2-16

B =100 - Py,

2 2
Hg ¢ He
H. + Ht

50 ¢ co92¢
- cos ¢

. 502(cosfscosl) °::"‘
2 2

Hs’"t
Hg + Hg

2
Hy = (ﬂ'a*l)(\/ Do . cos®s
p2

- sen ¢ )

(mg+l)
oG

o~
ol
njo o
[}

0

(-3

]

n
-

- gen ¢ )

ng= Pactor de seguridad
de los engranes.

n = Pactor de seguridad
ordinario n» 2 .,

Ky= Pactor de sobrecarga
Ver table 2-8,

Ky= PFactor de distribu-
cién de carga. Ver
tabla 2-9,

E = Eficiencia ( % )
Pr= Perdida de potencie.

Pérdide de potencia para
sngranes cilindricos
helicoidales,

f = Coeficiente de fric-
cibén. Ver tabla 2-10,

Hym (Ver ec. 2-15)

Ht' (Ver ec, 2-16)

Pérdida de potencia pars
engranes cénicos es-
pirales,

mg= Relacién de engrana-
‘Go




CAPITULO ,3

EXPLICACION GENERAL DEL
MECANISMO REDUCTOR

En cualquier disefio de un mecanismo es indispensable pro-

ceder de 1a eiguiente manera:

1)

2)

3)

DISTRIBUCION DBEL MECANISMO. Kl mecanismo consiste en u
na triple reduccién de velocidad con dos salidas parale
lamente opuestas entre s{ y perpsndiculares a la entra-
d.o

DATOS BESTABLECIDOS PARA EL DISENO. E1 mecaniemo reduc-
tor deberd disefiarse de acuerdo & los siguientes datos;

a) Potencia de entrada: 10 HP & 1750 rmm
b) Relacién de velocidad para la primera salida: 25:1
¢) Relacidén de velocidad para la segunda salidas 175:1

DISENO DE SUS COMPONENTES, Los elementos que componen
ol reductor de velocidad eons

a) ENGRANES: El reductor se disefiard con engranes de
dientes helicoidales,

En la reduccién donde intervengan ejes perpen-
diculares se utilizardn engranes cénicos espirales
con las siguientes caracterieticas:

- Angulo de presidn igual a 20 grados medido en el
plano normal del diente.

- Angulo de helice normaligado por Gleason en 35 -
grados ( ver capitulo 2 seccién 2.6 a) ).

En las reducciones donde intervienen ejes pa-
ralelos se utilizardn engranes cilindricos helicoi-
dales con las siguientes caracteristicas:

- Angulo de presién igual a 20 grados medido en el
plano normal del diente,

- Segin datos estudiados, el 4ngulo de helice opti
mo es de 20 grados ya que se obtiene la caracte-
ristica de menos ruido y dimensiones menores con
una fuerza de empuje menor,




ducei

a)

b)

rlen

b) EJES DE TRANSMISION,

c) EMBRAGUE PARA LA TERCERA REDUCCION, Se dispondré
de este mecanismo para tener la opcién de eliminar
la segunde salida en caso necesario.

d) RODAMIENTOS.
3.1 DISTRIBUCION DEL MECANISMO

Para escoger la mejor distribucidn de cada una de las re
ones de velocidzd, nos basaremos en lo siguiente:

Bl mecanismo reductor deberd ser 1o més compacto posi-
ble, propiciandonos un menor costo en la materia prima.

Necesitamos que en la primera esalida se obtenga una ve
locidad en el eje de 70 rpm, es decir una relacién de
engranaje de 25:1 con respecto a la entreda. BEsta re-
lscién es muy grande por lo que para obtener dicha ve-
locidad lo haremos en dos reducciones dejando una re-
duccién para obtener la segunda salida.

Se han diseflado tres ante-proyectos diferentes que ocum-
con las condiciones del inciso b) , los cuales analizars

mos psra escoger el gue més nos ‘convenga. Los tres ante-pro-
yectos son:

1)

REDUCTOR CON TRENES DE ENGRANAJES: Este reductor con-
siste en colocar un engrane loco en las reducciones --
primera y tercera, las
cusles Se herdn con en~ 2da. ealida

granes cil{ndricos heli — ﬁ-’:
coidales mientras que -~

1la segunda reduccidén se

calculard con engranes o\
cdnicos eapirales. Ver

figura 3-1. :—o

lra, salida

Para le primera sali
da tenemos relaciones -
de engrensje posibles

en la ‘ entrada PIG. 3-1 .
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primera y segunda reduccién obtenidas en la tebla 3-1. En la
tabla 3-2 tenemos relaciones de engranaje posibles para la ter
cera reduccidn,

Para que el reductor de velocidad tenga como caracteristi
ca el ser compacto, los engranes deberén de calcularse con el
méximo paso diametral y con el mfnimo némero de dientes posi-
bles, Con la ayuda del programe para computadora hemos compi-
lado en la tabla 3=3 los pasos diametrales mdximos, nimeros mi
nimos de dientes, didmetros de paso y ancho de cara tanto para
el pifién como para el engrane, as{ como también las distancias
entre centros para cade sistema de la tabla 3-1.

Analigaremos la primera salide consistente en dos reduc-
ciones. A simple vista descartamos el sistema mimero uno por
la razén de que la distancia entre centros es mayor que en los
otros dos sistemas.

Observando los sistemas 2 y 3 vemos que en la menor dis-
tancia entre centros total tenemos el mayor ancho de cara (si_q
tema 3), mientras que en la mayor distancia entre centros to-
tal tenemos el menor ancho de cara {sistema 2)., Pese a que en
el volumen de material el sistema 3 €8 un poco mayor, nos in-
clinaremos por é1 debido a:

i) Una menor distancia entre centros propiciandonos las di
mensiones més pequefias,

ii) Aunque el ancho de cara sea mayor y nos proporcione una
cantidad de meterial un poco mayor, ésto se compensard
en la cantidad de material que se lleve en 1la carcaza,
la cual serd menor.

Con respecto a 1la segunda salida vemos que interviene una
sola reduccién, Las dimensiones para cada una de las posibles
reducciones estédn compiladas en la tabla 3-4., Observamos que
si colocamos un engrane loco, la distancia entre centros es --
muy grande comparada con la reduccién ein engrane loco ( aiste
ma 5 ) por lo cual escogeremos el siastema 5 por:

i) Una menor distancia entre centros.
ii) Un ancho de cara menor debido 2 un paso diametral
mayor.



TABLA 3-1 RELACIONES DE ENGRANAJE

SISTEMA|  REDUCC ON | PRIMERA
NUMERO | RPM| Mg | RPM|Mg | RPM | Mg | SALIDA
1 [1750(40004375(2.5| 175 | 2.5 70
2 |1750(3.125(5600(2.0 | 280 | 4.0 70
3 |1750/2500/|7000{2.5| 280 [ 4.0 70

TERCERA -
SISTEMA|  REDUCCION RPM | TABLA 3-2
NUMERO —T————] SEGUNDA
RPM|™g | RPM|™G | 'SALIDA | RELACIONES DE

1| 70]2.5|28 [2.8] 10 ENGRANA JE

2 | 70]2.8|25 |25/ 10

3 | 70[35/20 (2.0 10

4 | 70050114 [14] 10

5 | 70]7.0 10




TABLA 3-3 REDUCTOR CON TRENES DE ENGRANAJE

(dimensiones en pulgadas)

siste| paso PRIMERA REDUCCTI ON
me d;?;r;e N2/ ™ n3/n ancho
nurrge max. NP1 dy | Dy D3 Ca cg:a
1 12 |18 1.516.00 15.000 110.500)14. 2500 }1.672
2 | 16 |2 1.7]5.35 10.714 |8.035 1433
3 12 20 1.714.20 10.416 | 7.292{10.2092]1.672
paso NDA
d:a:;nle Cl1ON
max. ) dgncc_at_}-o_a_
35 53852857
4 6.700] 2.500
4 6.700 | 2.500




TABLA 3-4 T%RCERA REDUCCION DE VELOCIDAD

dimensiones en pulgadas)

siste| paso TERCERA REDUCCION
ma |diame )
tral Ny /N Ng /Ny C3 |ancho
nume Nooda 1o Teo Nl a0 Too Tc 1 ¢ |de
ro {max. MpeiNogidg | O7 | O3 MNpofNeel 97 | U8 | “4 | C4 |cara
! 5 18145]36] 90 ) 63 451267 9.0 {252 17.1 | 23.414.012
2 5 120]56{40{11.2] 76|56(140{11.2|28.0]19.6|27.2/4.012
3 5 18163(36|126) 8.1 1631126/126]25.2{18.9{27.0]4.012
4 5 18190]3.6/18.01108 ] 901126{18.0[25.221.6]32.4]4012
5 6 18]126]3.0121.0112.0 12.01 3.343
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As{ el mecanismo de triple reduccién mds adecuado
utilizando trenes de engranaje queda dimensionado de a-
cuerdo a la tabla 3-5.

REDUCTOR CON ENGRANAJE CILINDRICO HELICOIDAL A LA ENTRA
DA. Bste mecanismo es similar al anterior, con la uni-
ca diferencia que eliminamos el engrane loco en la pri-
mera reduccién con el fin de reducir las dimensiones ==
del reductor si es posible, Ver figura 3-2.

Las relaciones de
engrana je para la - 2da. salida
primera y segunda - - 1
reduccidn estdn re- 1ra. salide
lacionadas de acuer Y ] —
do con la ecuacién:

ng) = —?2—
Bg2

donde:

engransa je pa-

ra la primera

reduccidn,
mgp = relacidn de engranaje para la segunda reduccidn.

mg] = relacidn de - entrada
t PIG, 3-2

Analizando ésta ecuacién vemos que las relaciones
optimas son de 5:1 tanto para la primera como para 1la
segunda reduccidén. Con éstas relaciones haremos el cal
culo de los engranes escogiendo el paso diemetral més a
decusdo para el reductor. La tercera reduccién permane
ce igual que al reductor con trenes de engranajes por -
no alterarse las condiciones de esa parte del mecanis-
mo, Las caracteristicas principeles de 1os engranes pa
ra el reductor con engrenaje cilindrico helicoidal a la
entrada estdn recopilados en la tabla 3-6.

REDUCTOR CON ENGRANAJE CONICO ESPIRAL A LA ENTRADA. En
eate mecanismo hacemos un cambio en la disposicién de -
los engranajes en le primera y segunda reduccidn. En
la primera reduccién colocaremos un par de engranes co-
nicos espirales mientras que en la segunda reduccidn co
locaremos un par de engranes cilindricos helicoidales.



Por 1o que respecta & la tercera reduccién no hare
mos ninguna modificacién ya que ésta la analizamos com=-
pletamente en el reductor con trenes de engranaje., Ver
tabla 3-4.

Las relaciones de engranaje tanto para la primera
como persa la gegunda-reduccién--permenecen iguales ya =-
que lo ¥nico que se modificé fué la distribucién de los
engranajes. As{, las caracteristicas principales de -
los engranejes vara el reductor con engranaje cénico eg
pirsl a la entrada estdn recopiladas en la tabla 3-7.

3,2  SELECCION DE I.A MEJOR DISTRIBUCION DEL
WECANIS¥O DE TRIPLE REDUCCION

Analizaremos cade uno de los tres ante-proyectos antes -
descritos pars obtener el més conveniente a nuestros proposi-
tos.

Primeramente tenemos el reductor con trenes de engrana-
jes Dicho reductor lo damos por descartado ya que las dimen=-
siones son més grandes que las otras dos distribuciones.

Comvarando los ante-proyectos 2 y 3 vemos que son simila
res, la Unica diferencia estriba en el cambio de el engranaje
cénico espiral de ls segunda a la primera reduccidn, con esto
obtenemos unse dimensiones mds pequefias ahorrandonos material
y logrando tener un reductor de dimensionee pequefies.

Aef, la mejor distribucién para el mecenismo de triple -
reduccién 1a obtenemos de acuerdo con el anteproyecto 3, el =
cnal utilizaremos vers nuestro diseffo. Ver figura 3-3,
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TABLA 3-5. DINENSIONES DEL MECANISHO REDUCTOR CON
TRENES DE ENGRANAJES.

REDUCCION pggn mg Pa Np Ng d D C 4 b
PRIMERA 1750 2,5 12 20 50 1.667 4.167 2.91.7 1.672
700 2.5 12 50 125 4,167 10,416 7.292 1.672
SEGUNDA 280 4 4 13 52 3.250 13 6.7 2.500
TERCERA 70 7 6 18126 3.000 21 12 3.343

TABLA 3-6. DIMENSIONES DEL MECANISMO REDUCTOR CON
ENGRANAJE CILINDRICO HELICOIDAL A LA

ENTRADA.

REN
REDUCCION pidon P Fa Np Ng ¢ D ¢ & b
PRIVERA 1750 5 8 18 90 2,25 11,25 6.75 2.507
SEGUNDA 350 5 4 13 65 3.25 16.25 8.28 2,762
TERCERA 70 7 6 18 126 3.00 21,00 12 3.343

TABLA 3-7. DIMENSIONES DEL MECANISMO REDUCTOR CON
ENGRANAJE CONICO ESPIRAL A LA ENTRADA.

RELUCCION P??(gN mg Pq Np Ng @ v ¢ A B
PRIKERA 1750 5 7 13 65 1.857 9.286 4.73 1.578
SEGUNDA 30 5 8 18 90 2.25 11,25 6.75 2,507
TERCERA 70 7 6 18 126 3,00 21.00 12 3.343

Les dimensiones de los didmetros, distancia entre
centros, largo del cono y ancho de cara, estan en
pulgsdas.
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CAPITULO 4

CALCULO DE LA
PRIMERA REDUCCION

Antes de iniciar con el diseflo del mecanismo reductor, =
explicaremos la notacién a utilizar, El mecanismo consiste -
en 6 engranes por lo cual asignaremos el nfmero 2 al engrane
de entrada, mientras que los engranes sucesivos se designardn
con los nimeros 3, 4, etc., as{ hasta llegar al ltimo engra-
ne del reductor ( con el nimero 1 se designard la carcasa
o armagén ). Los engranes serdn montados sobre ejes de tras-
misién los cusles se designardn con letras minfsculas a, b,
¢, etc, Dichos ejes serdn montados sobre rodamientos, los --
cuales asignaremos con ndmeros romanos I, II, III, etc.

Con respecto a las fuerzas que actdan ya sea sobre los -
engranes, ejes 6 rodamientos, serd necesario emplear subindi-
ces para indicar las direcciones. Asf, para las direccidnes
radial, tangencial y axial se empleardn los subindices r, t,
x respectivamente. Adoptando esta notacidnm,

r;a es 1la componente tangencial de la fuerza que ejerce
el engrane 2 contra el engrane 3 .

4.1 CALCULO DE LOS ENGRANES

El calculo de los engranes se hard de acuerdo a lo dee-
crito en el capitulo 2,

La primera reduccién se calculard con engranes cdnicos -
espirales de acuerdo con los siguientes datost

1,- Una potencia de entrada de 10 HP a 1750 rpm,

2,- Relacién de engranaje de 511 ,

3.~ Angulo de presién ¢ = 20 grados medido en el
vlano normal del diente.

4,- Angulo de hélice ¢ = 35 grados,



5.= Las caracteristicas del impulso de la méqui-
ne motrfz serd uniforme mientras que para la
carga impulsada serd de choques moderados,
6.~ Temperatura de operacidn T = 150 Op .,

a) NUMERO MINIMO DE DIENTES.

Para engranes cénicos espirales, la AGMA recomienda un
ndmero minimo de dientes para el pifién igual a 13 para une rg
lacidép de engranaje msyor o igual a 2.3 ., Como la relacién
de engranaje es de 5:1 , tenemos que!

nimero de dientes para el engrane 2 Np = 13

némero de dientes para el engrane 3 t N3 = 65

Es necesario determinar el nimero virtual o formativo de
dientes ( N, ) para los engranes ya que es el que emplearemos
psra determinar el factor geométrico ( J ) utilizando la ecua
cién deserita en el capitulo 2, asf como en el factor de rela
cibn'( Q ) de la ecuacidn 2-8 (ver formulario del capitulo 2
seccibn 2.9).

El nimero virtusl o formativo de dientes pars engranes
e¢énicos esuvirales, lo obtenemos conociendo los 4ngulos de pa=-
80, nimeros resles de dientes y dngulos de hélice tanto del
engrane como del pifidn, As{ tememos que:

ENGRANE 2 ENGRANE 3
dngulo de paso: v = tan"l (Ny/N3) I' =90 -7¢
¢ = 11,31 grados I' = 78,69 grados
nimero virtual N N
de dientes: Npo= 2 3 LA --..}__3.
cos cos com coO®

Fgp= 24,119 Ney= 602.980
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b) PFACTOR GEOMETRICO ( J )

Para calcular el factor geométrico ( J ), necesitamos co
nocer el factor de forma de Lewis ( Y ) el cual lo obtenemos
de la tabla 2-2 con el nimero de dientes virtuml y el éngulo
de preeién. As{ tenemos quet

ENGRANE 2 ENGRANE 3
factor de forma 1 Y, = 0,337 Yy = 0,485
factor geometricos . J, = Y,/1.313 33 = ¥,/1.313
J, = 0.2566 Jy = 0.3693

©) PASO DIAMETRAL ADECUADO ( B, )
Como sé explicé en el capftulo 3, el pno diametral nor-
mal adecuado ( ver tabla 3-7 ) est
Py =7 dte/plg
Con el paso diametral calcularemos las dimensiones més -

esenciales ya que las utilizaremos posteriormente en algunos
requisitos pars el calulo de engranes, a sabert

ENGRANE 2 BNGRANE 3
diémetro de paso t Dy = N2/Pd Dy = 113/?d
D, = 1.8571 plg D3 = 9,2857 plg
diémetro de base Dyo= D, cos § Dp3= 93 cos ¢
Dyy= 1.7451 plg B,y= 8.2857 ple
didmetro exterior: D,o=(1.24-, 39/!!52) 903-(0.46--39/ﬂ52)
(-"2cosf/Pd)+D2 (2coal'/1’d)di3

D°2= 2,2001 plg Dy3= 9.3126 plg
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didmetro de
barrenot
minimos Dpy=(60P/n, )1/ 3 Dp3=(60P/ny )1/3
Dpp= 11/16 plg Dpy= 1 - 3/16 plg
méximos 1)132-(120P/!:2)1/3 AD33=(120P/n3)1/ 3
Dy,= 1/8 plg Dpy= 1 - 1/2 plg

largo de cono t oAy = DZ/(asen f)
A, = 4,7348 plg

velocidad en la
1{nea de pasot V = n'nznz/lz

V = 850.8284 ft/min
d) RELACION DE CONTACTO ( mp )

Para engranes cénicoe espirales, la relacién de contacto
para un par de engranes con 13 dientee en ol pifidn es:

ny = 1,20

e) ANCHO DE CARA ( b )

La longitud del diente o ancho de cara para engranes cé-
nicos espirales estd limitada entre A°/4 Yy A/3. As{ to-
nemos que el ancho de cara estd comprendido entre:

bugn = 1.1837 (1 - 3/16 plg )
bpgx = 2.5783 (1 - 9/16 plg )

El ancho de cara tanto para el engrane 2 como para el en
grane 3 es:
b =1 -9/16 ple
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f) EPICIENCIA DE LOS ENGRANES ( B )

La eficiencin para el par de engranes cénicos espirales
la obtenemos de acuerdo con las férmulas 2-12, 2-14, 2-15 y
2-16 ( ver formulario del capitulo 2 seccidn 2.9 ) .

Los datos empleados en dichas ecuaciénes sont

coef. friccién (tabla 2-10): £ = 0,0237
factor H, (ecuacién 2-15)1 Hy = 0,0498
factor H, (ecuacién 2-16): Hy = 0,4553

as{ tenemos que la perdida de potencim, en porcentaje es:
Py, = 0,3519 %. Aplicando la ecuacidén 2-12 tenemos que la e-
ficiencia est

B = 99.65 %
€) CARGA TRANSMITIDA ( W, )

La carga tranemitida la obtenemos mediante la ecuacién -
2=3 utilizando los datos del engrane 2, el cual giraa 1750
rpm y transmite una potencia de 10 HP:

126 P

ny D,

v, = 0,3877 kips

h) MATERIALES PARA LOS ENGRANES

Los materiales utilizados para la primera reduccidén se--
rént

ENGRANE 2 BNGRANB 3

material UNS G 10100 CD UNS G 10100 HR



resistencias de:
fluencia: s = 44 Kkip/ple? o, = 26 xip/ple?

tensibnt  sy4= 53 kip/ple? sut= 47 kip/ple?
dureza s 105 HB 95 HB

La designacién UNS ( Unified Numbering System ) de los
aceros incluye a los ndmeros AISI ( American Iron and Steel
Institute ) ¥y SAE ( Society of Automotive Engineers ). Aaf
el material para el pifién o engrane 2 UNS G 10100 CD es el -~
mismo que uno AISI 1010 CD & SAE 1010 CD, siendo CD el pro-
cesado del material ( cold-drawn ). Las caracter{eticas de -
los materiales son tomadae de la tabla 2-6,

En base a la resistencia de fluencia y al factor geomé--
trico determinaremos cual es el engrane més debil ya que éste
controlard el disefio.

ENGRANE 2 ENGRANE 3
resistencia de
fluenciat 8o = 44 kip/ple® 8, = 26 kip/ple?
factor geométricot Jy = 0,2566 Jq = 0.3693
8o¥2 = 11,2904 8,73 = 9.6018

el engrane 3 controlard el disefio ya que el producto s,J es
menor que para el engrane 2, En el dimefio de engranes, asig
naremos la resistencis de fluencia como el esfuerzo permisi--
ble ( 8y )

i) PACTOR DE SEGURIDAD ( n )

Para calcular el factor de seguridad, es necesario cono-

cer el esfuerzo calculado y la resistencia a la fatiga del en
grane 3.
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El esfuerzo calculado lo obtendremos de la ecuacidn 2-4:
A, 't Pq
(85=0) m, K, b Jy

s = 6.8568 kips/plg?

La resistencia a la fatiga la calcularemos en base a los
siguientes factorest

Ky = 0.84 para une resistenca a la tensidn igual
a 47 kips/plg?. Ver figura 2-12 ,
Ky = 1,00 para un Pg = 7 .
X, = 0.814 para una confiabilidad del 99 £ .
= 1,00 para una temperatura T = 150 °F ,
= 1,00 para engranes,
Kf = 1,40 para flexién repetida en un solo sentido,

= 23.5 kips/ple® . Dicho valor corresponde al
50 4 de la resistencia Ultima a la ten
sién (ver capitulo 2 seccién 2.5 b)

Empleando la ecuacién 2-9 tenemos que la resistenda a la
fatiga para el engrane 3 est

o =Ky K, K K, K K. &
s, = 22,4957 kips/ple?

El factor de seguridad del engrane lo obtenemos mediante
la ecumcién 2-10 :

ng = 8y /s
= 3.2808

El factor de seguridad lo obtenemos con la ecumcidn 2-11
con K, = 1,25 (tabla 2-8) y Ky = 1.30 (tadbla 2-9) ¢

n = 2,02

La AGMA recomienda un factor de seguridad mayor o igual



a 2 por lo cual es aceptado.
J) CARGA LINMITE DE PATIGA ( P, )

Determinaremos la-carga limite de fatiga mediante la e-
cuacidn 2-5 , siendo:

(Ao-b) my, 8, b 5

P =
o
Ao Pd

P, = 1.7232 kips

k) CARGA DINAMICA ( P, )

Para calcular la carga dindmica es necesario conocer:

EL PACTOR DE DEPORMACION ( Cp ), el cual esté en funcién de -~
los médulos de elasticidad ( E = 30 000 kips/plg? para ace
ros ) y el error méximo permisible ( e = 0,0007 plg., el -
cual se obtuvo mediante el programa por computadora de tal
manera que la carga dinémica sea menor que la carga de des
gaste ), As{

Cg = 0,111 e/ ( 1/E; + 1/By )

Cp = 1.1655 kips/ple

EL PACTOR Pg , el cuel es una carga que depende principalmen
te del factor de deformacidn :

= 2 Y
’G Cy b cos2s 4 Wy

Ps

1,6097 . kips
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Con los valores anteriores aplicados & la ecuacién 2-6,
le carga dindmica ( By ) es @

0.05 V (¥g) cos »
rd = + wt
0.05 V + V¥

Py = 1.6681 kips

El dimeflo en base a la carga dindmica es aceptable, ya que su
valor es menor que la carga lfmite de fatiga.

m) CARGA DE DESGASTE ( - )

Para calcular la carga de desgaste es necesario conocers

EL PACTOR DB RELACION ( Q ), el cual esté en funcién de 1los
nineros formativos de dientes ¢

Q -2N‘3/( 'rz"'n)
Q =1.92

EL PACTOR DEL TIPO DE ENGRANE ( R ), Para engranes cénicos
espirales es ¢

R = 0.75 / ( cosf cos?p )

R = 1.,1399

LA DUREZA PROMEDIO -( NB ), Con la ayuda del programa por -
computadora encontramoe que con las durezas de los materia
les (105 HB para el engrane 2 y 95 HB para el engrane 3) ,
la fuerza de- desgaste es menor que la fuerza dindmica, por
lo cual incrementaremos las duregas de los materiales para
aunentar la fuerza o carga de desgaste. La AGMA recomien-
da que la dureza del pifin ( engrane 2 ) mea mayor que 1la
del engrane ( engrane 3 ), por lo cual las duregas serdn -

i
i
i
i
P
i
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304 HB y 336 HB para el engrene 3 y el engrane 2 reenecti-
vamente, As{ la dureza promedio es

NB (N8, + NB3) /2

NB

320 HB .

EL LIMITE DE PATIGA DE LAS SUPERPICIES DE LOS ENGRANES (-..),
estd en funcién de la dureza promedio y se calcula median-
tes

LI = 0.4 NB - 10

s = 118 kips/plgz

EL PACTOR DR BSPUERZ0 POR FATIGA ( K ), el cual depende prin

cipalmente de el limite de fatiga de las superficies de --
los engranes @

K = gg. ( sen ¢ ) ( 1/32 + 1/E3 )/ 1.4

K = 0.2268 kips/ple’

Con los valores anteriores aplicados a la ecuacién 2-8 ,
la carga de desgaste ( P, ) es s

]

w = RD, QKbm,

P, = 1.7310 kips
Ia carga de desgaste ( Py ) es una carga permisible que

debe ser mayor que la carga dindmica ( !h ). Bl disefio cum-
ple el requisito anterior por lo cual es aceptable.

n) FPUERZAS EN LOS INGRANES

las fuerzas componentes en los engranes las calcularemos
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sumando 3 grados al 4dngulo de presidén por efecto de friec-
cidn en los rodamientos, as{, el dngulo de presién corregido

para la primera reduccién es ¢ = 23 grados.

Yas fuerzas componentes en los engranes sont

PUBRZA TANGENCIAL. La fuerza tangencial medida en el radio -

primitivo medio, la calculamos mediante :

t

Foy= 126 P/ ( ny Dy, )

donde
sz = D2 - b cosl

as{ 3 +

L)

’;z 2 40,4643 kips

= -0.,4643 kips

PUERZAS DE EMPUWE. Las fuerzas de empuje en engranajes coni-

cos pueden expresarse en diferentes sentidos semin como se
mida el dngulo de la espiral, As{ para el engrane 2 o1 =
sentido de la espiral serd a mano derecha y tendr£ una ro-
tacién en el sentido de las agujas del reloJj mirando por -
la derecha, mientras que el engrane 3 el sentido de la es-~
priral serd a mano izquierda. Las fuerzas de empuje de los
engranajes, se muestran en sus sentidos correctos en la fi
gura 4-1. Las magnitudes de las fuerzas sont

t tano seny
’;3= ’;2"}2( cos $

+ tang conf)

p;B = 1’3‘2 = 0,3659 kips

2=r’2‘3 t (—;&%ﬂr+tanﬂcosr)

= 0.1722 kips

n
-
3

2



PRIMERA REDUCCION

ENGRANE 3
s - Fx
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de las manecittas del
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Espiral a mano - AG PROFESIONAL
derecha. FUERZAS EN LOS
ENGRANES
G. GUDINO C.iFIG, 4-1
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p) PESO DE LOS ENGRANES

El peso de los engranes lo calculemos con la densidad de
los aceroe ( P = 487 1b/ft3 densidad promedio ) y el volu~
men del engrane @

ENGRANE 2 ENGRANE 3
volumen v = nn§ b / 6912 vy = nca v
v, = 0.0025 £t vy = 0,0612
peso ] '2 = PV, 13 = PV,
W, = 1.2 lbs ¥, =30 1be

4.2 DISERO DE ELEBMENTOS DE LOS BNGRANES

a) CUKAS O CHAVBTAS

Las cufiags 0 chavetas se usan para prevenir el movimiento
relativo entre un eje y el elemento conectado a travée del -
cual se trasmite un movimiento de torsién.

El diseflo de cuflas pueds basarse en los esfuerzos cortan
te y compresién producidos en la cufia como resultado del mo-
mento de torsién transmitido.

El esfuerzo cortante en la cufia es ¢

126 P
8% * TOLLTD ( Be, 4-1 )
donde ¢ 2
8, = esfuerzo cortante, en kips/plg” .
P = potencia, en HP ,
n = revoluciones por minuto.
b = ancho de la cufa, en plz. Generalmente

es una cuarta parte de el diametro del
eje de transmisién,
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El esfuerzo de compresién s,

252 P

% ° hmtLD

donde ¢
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= Longitud de la cufia, en plg .
D = didmetro del eje, en plg .

en la cufla es

( Be. 4-2 )

¢ = profundidad de la cufia, en plg.
Los demds pardmetroe son los mismos que
para la ecuacién 4-1 ,

Para la primera reduccién se escoge una cuffa o chaveta -
cuadrada, es decir, ancho y profundidad iguales, siendo una =
Debido & las dimensiones
del pifién (engrane 2 ) , éste se fabricard junto con su eje
de una sola pieza. As{, el engrane 3 serd el dnico que lleva
ré cufia en 1la vrimera reduccién, y seré @

cuarta parte del Adidmetro del eje.

material de la cufla H UNS G 10350 HR

resistenciass

de fluencia t 8y
al cortante ] 8,
Bs
votencia t P
revoluciones por min, H n3
ancho de la cufia ] b3
profundidad de la cufia ¢ t3

diametro del eje s
factor de meguridad t n

longitud minima de la
cufia en base alt

esfuerzo cortante
( ecuacién 4=1 ) L

eafuerzo de com-
oresién ( ecua-
cibn 4-2) ¢ L

39 kipe/ple?
0.577 &y

22,5 kips/plg?
10 HP

350

0, 3125 plg.
0.3125 plg.
1.1875 ple.
2.5

1.0625 plg

1.250 nlg

Al comparsr las longitudes obtenidas en base al esfuerzo cor-

tante y al esfuerzo de comvresién,

la cufia que ofrece mayor
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gseguridad es @
TOLERANCIAS

material de la cufla ¢ UNS G 10150 HR
+0,000 plg.

ancho de la cuffa t  0.3125 plg. Yo 002
profundidad t  0,3125 plg. :g-ggg pla.
~0.000 plg.

longitud de la cufia § 3,125 ple. +0.016

La longitud de la cufia se increment$ por razones de mon~
taje entre el engrane 3 y el eje b ( ver seccidén 4.3 ) .

b) CUBOS

Cuando se disefia un cuerpo de engrane, la rigidez es ca-
8i siempre una consideracién de primera importancia, por lo -
cual, el cubo ( maza ) se incorpora al engrane para t

l.- mantener un ajuste apropiado con el eje,
2,~- evitar que el engrane no se balancee y gire en un
solo sentido,

48, 1la longitud de un cubo debe ser al menos igual al =
ancho de cara o mayor si esto no diera une longitud apropiada
para la cufla. 51 la holgura entre el agujero del engrane y =
el eje fuesen relativamente grande, el cubo deberd tener una
longitud por 1o menos igual a dos veces el didmetro del aguje
ro.

Analizando la primera reduceidn vemos que el didmetro de
paso del pifidn es un poco mayor al ancho de cara por lo cual
1o dejaremos sin cubo. Con lo que respecta al engrene 3, el
cubo deberd tener las siguientes caracter{sticas ¢

material t  UNS G 10350 HR
longitud s 1.5625% ple.
didmetro interior ¢ 1,5000 plg.
didmetro exterior s+  1.8125 plg.

Yas dimensiones se encuentran recopiladas en la figura -



ESTE LADO VA SOLDADO
A TOPE A LA PARTE
POSTERIOR DEL ENGRANE
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1
b — 15625 —
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4-2, El cubo serd soldade al engrane utilizando un electrodo

B - 7010,

4.3

BJE DE TRANSMISIOR

Fl eaje de tranemisién se diseflard de acuerdo al cédigo -
ASME, 1a ecuacién para un eje que combina torsiém, flexién -
¥y carge axial, es s

donde t

'rld

Kis

« D 2

2
16 (xed + 2F 4 (k1)

L4

( Be, 4-3)

Aidmetro del eje, plg.

momento de flexidn, kips * plg

factor de concentracién de esfuerszo aplicado

al momento de flexién., Se obtiene mediante -

1a figura 4-3,

momento de torsidn, kips . plg

factor de concentracidén de esfuerzo aplicado

81 momento de torsién., Se obtiene mediante ~

la figura 4-4.

fuereza axial, kips

factor de accién de columns @

* ='1 para cargas ds traceién,

< = 1/(1-0,.0044 L/k), donds Lelongitud del e-
Je y karadio de giro ( k=D/4 para ejes ci
1{ndricos macizos ), ambos en plg.2

esfusrzo cortante permisibles, kips/plg“. Pa-

ra ejes de acero comprados con especificacio~

nee definidas, el esfuerzo cortante permisi-

ble es el menor de

BJES CON CUNERO BJES SIN CURERO
8, = 0,225 8y 8, = 0,300 L2

8y = 0.135 8, 8, = 0.180 8t
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Bn éste capftulo disefiaremos el eje de trensmisién para
el engrane 2 ( eje a ) exclusivamente, ya que el engrene 3
y ol engrane 4 van montados sobre el eje b y éste se disefia-
réd en el capitulo 5 .

Para el disefio del eje a , partiremos de la siguiente in
formacién ¢

fuerza de empuje r - 0.3659 kips

32
fuerza radial 1 '§2 = = 0,1722 kips
fuerza tangencial r;z = 0.4643 kips

peso engrane 2 ' W2 = = 0,0012 Kkips

momento de torsiént '1'.2

0.36 kips . plg

momento de flexién
producido por 1la
fuerza de empujet '3& = - 0,2838 kips . plg

Las dimensiones del eje se encuentran representadas en -
la figura 4-5, las cuales se han determinado de acuerdo al -
didmetro del eje de la fuerza motriz ( D=1.375 plg ) y & las
caracteristicas del engrane 2 .,

De la informacién anterior pueden combinaree los diagra-
mas de momentos vertical y horigontal para obtener el diagra-
ma de momentos resultante que muestra la figura 4-6. ( El e-
je serd soportado por dos rodamientos cénicos montados ® cara
a cara ", Fl célculo de las reacciones en los rodamientos se
omite por la razén de que en cualquier libro de dimefio de els
mentoe de méquinas lo describe en forma completa ).

De los diagramas de 1a figura 4-6, obtenemos los siguien
tes resultados -

momento flexionante

méximo 3 ¥, = 1,3052 kips . plg
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] " &
4 P, = 0.4643 kips
1" " 32
18 23 X 3, = 03659 kips
— o o S .—.+._. bl _
. /\p & r32 = 0.,1722 kips

)
3 7321 732 o 0,0012 kips

2
ln'BH ‘3!. = 0,2838 kip.plg
A ) C  PUERZAS HORJZONTALES:
B
RAHI ‘cHT R, = 0.1878 kips

. = 0,360 kips
" beees Roy = 0.1722 kips
“l/\ KOMENTOS HORTZONTALESt
| ~] s
2 T V* PePiE
T B

lnBv PUERZAS VERTICALES:
A c Ry= 1.1835 kips
R I B . R 1I‘ "av 2 1.6466 kips

AV ov By, = 0.4631 kipe

Yiv I“'/\ ¥OMENTOS VERTICALES!
L 'IV = 1,3314 kip.plg
PUERZAS RESULTANTESS

L 1.1983 kips
P, = 1,6855 kips

!c 0.4941 kips

MOMENTOS RESULTANTES:

:1 = 1.3461 kips.pg
p = 0.2838 kips.pg

PIG, 4-6. DIAGRAMAS DB FPUERZAS Y MOMENTOS
PARA EI. EJB a .
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fuerzas radiales ( las
cuales utilizaremos
en el capitulo 8 :

rodamiento I ¢ P:I = 1,1983 kips
rodamiento II t ’:II' 1.6855 kips

Determinaremos el esfuergzo cortante permisible en la po-
sicién del rodamiento II ( punto B en la fig. 4-6 ), ya que
en éste se encuentra el momento flexionante méximo. Aplicaré
mos la ecuacién 4-3 con los siguientes datos ¢

didmetro del eje t Dy = 1.5625 plg

momento flexionante t M =1,3052 kipe . plg
factor de concentracién de
esfuerzo : K = 1.95 dato tomado de
la figura 4-3 con ¢

D/d=1.4 y r/d=0,06
factor de concentracidén de

esfuerzo Kts’ 1,6 dato tomado de
la figura 4-4 con @
D/d=1.4 y r/3=0,06
momento de torsién ¢t T = 0,3600 kips . plg
fuerza de empuje s FPX =0 kips

as{, el esfuerzo cortante es ¢

16 2 2
% = o \/(xtu) (Ko D

8y = 3.4839 kipa/plg2

+

En la poricién del rodamiento II no existe cuflero, por -
lo cual los valores minimos de resistencia a la fluencia y re
sistencia a la teneidn son s



ki

resistencia & la fluencia s, = -‘/0.30
e, = 11.613 kips/ple?
resistencia a la tensién B, = s,/O.lB

oyt = 19,355 kips/plg?

Como comentamos anteriormente, el engrane 2 y el eje a ~
se fabricardn de una sola pieza, por lo cual el material uti-
1izado es UNS G 10100 CD cuyas caracter{sticas cumplen los -
requisitos del ejo a .

As{, para la primera reduccién, las caracteristicas y di
mensiones principales tanto del engrane 2 como del engrane 3
se han recopilado en la tabla 4-1. El eje para el engrane 2
se muestra en la figura 4-5,
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TABLA 4-1. DIMENSIONES PRINCIPALES DE LOS ENGRANES
. PARA LA PRIMERA -REDUCCION,

BNGRANE 2

ENGRANE 3

tipo de engrane* : cénico espiral.

dngulo de presidn

normal 20 grados.

t
dngulo de hélice : 35 grados.
ntimero de dientes 3 13 dientes.
paso diametral t 7 dte/pla.
didmetrost

de paso 1.8571 plg.

]
de base ¢t 1.7451 ple.
exteriores H 2.2001 plg.
de barreno® :

ancho de cara H 1.5625 plg.
materinles H UNS G 10100

cD

cdnico empiral.

20 grados.
35 grados.
65 dientes,
7 dte/plg.

9,2857 plg.
8,2857 ple.
9,3126 plg.
1.5000 plg,

1.5625 plg.
UNS G 10100 HR

tn éngulo entre los ejes conectados es de 90 grados.

* E1 barreno del engrane 3 deberd tener un cuffero de -
5/16 x 5/32 x 1-9/16 plg. ( ancho, profundidad y lon
gitud ) con tolerancias de +0,0006, -0.0000 plg. pa-
ra el ancho y profundidad y de +0,016, -0,000 plg, =~

. para la longitud,



CAPITULO 5

CALCULO DE LA
SEGUNDA REDUCCION

5.1 CALCULO DB LOS ENGRANES

La segunda reduccidén se calculard con engranes cilindri-
cos helicoidales de acuerdo a los siguientes datos ¢

l.~ Una potencia de entrada de 9.965 HP a 350 rpm.
Dicha potencia se calculd en base a la eficien
cia de lo0s engranes de la primera reduccién.

2,~ Relacién de engranaje de 511 ,

3,= Angulo de presidén ¢ = 20 grados medido en el
plano normal del diente,

4,- Angulo de hélice # = 20 grados,

S.~ Las caracterf{sticas del impulso de la méquina
motriz serd uniforme mientras que para la car-
ga impulsada serd de choques moderados,

6.~ Temperatura de operacién T = 150 OP,

a) NUMERO NINIMO DE DIENTES

Para engrenes cilindricos helicoidales, la AGMA recomien
da un nimero minimo de dientes para el pifién igual a 18 para
un dngulo de presién ¢ = 20 grados y dientes de altura com~
pleta ( ver tabla 2-1 ), Como la relacién de engranaje es
de 5:1, tenemos que los nimeros reales de dientes son :

nimero de dientes para el engrane 4 R‘ = 18
nimero de dientes para el engrane 5 ¢ '5 = 90

Los nimeros virtuales o formativos de dientes para engra
nes cilindricos helicoidales son

ENGRANE 4 ENGRANE 5

niimero virtusl

_ 3 3
de dientes : Fpy = LA / cos”y Nt5 = Ns / cos” #
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N“ = 21,693 “f5 = 108.464

b) PFACTOR GEOMETRICO ( J )

Para calcular el factor geométrico (J), necesitamos cong
cer el factor de forma de Lewis (Y) el cual 1o obtenemos de -
la tabla 2-2 con el nimero virtual de dientes y el dngulo de
presidn, As{ tenemoe que @

ENGRANE 4 ENGRANE 5
factor de forma 3 Y, = 0.330 Yy = 0.449
factor geometricos Iy = 4/1.313 Jg = 5/1. 313

J4 = 0,2513 -75 = 0,3420

¢) PASO DIAWETRAL ADECUADC ( B, )
De acuerdo a la tabla 3-7 tenemos que el optimo paso dia
metral vara la segunde reduccién es 3
P, =8 dte/plg
Con el paso diametral calcularemos las dimensiones mis -

esencinsles ya que las utilizaremos posteriormente en algunos
requisitos para el calculo de engranes, a saber ¢

BNGRANE 4 ENGRANB 5
didmetro de paso ¢+ D, = N4/Pd Dy = “5/1’&
I:v4 = 2,250 plg D5 = 11,250 plg
didmetro de base t D, = Dycos ¢ By = D5 cos §
Dyy = 2.1143 plg Dys = 10,5715 plg
didmetro exteriors D, = D, + 2/Py Do = D5 + 2/Py
Dod = 2,500 plg D°5 = 11,500 plg



didmetro de
barrenos
¢ nfnimos Dpy = (60?/:14)1/3 Dys = (601’/1’!-5,)1/3

Dm-1-3/16 rlg DBS-2 rlg

méximos Dpy = (1202/,,4)1/3 Dgs -(1201’/::5)1/3
Dgy =1 -1/2 plg Dy = 2-9/16 plg

distancia entre

centros ¢t C = ( D, + D Y/ 2
C = 6.750 plg
velocidad en la
1fnea de paso ¢t V = dn‘D4/12

V = 206,167 ft/min

d) RELACIONES FUNDAMENTALXS PARA EL
CALCULO DE ENGRANES

RELACION DE CONTACTO (' ) ¢ Para engranes cilfndricos he-
1licoidales la relacién de contacto la calculamos mediante
la ecuacién 2-1 de acuerdo con los datos descritos en el
inciso c) . Asf, la relacién de contacto es

np = 1,6851

IN!&!!R!HGIA t Verificaremos si existe o no interferencia -
entre los engranes 4 y 5. Para ssto utiligaremos la ecua
cidn 2-2 de acuerdo con los datos del inciso ¢) ¢

2
2;—5 < \/(I-,:—E) + 0% sen? 'i

5.75 & 5.768

la relacién se cumple, por lo cual no existe problema de
interferencia.
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e) ANCHO DE CARA ( b )

El ancho de cara para engranes cilindricos helicoidales
estd limitado entre 6Dgy ¥ 6KyPy o as{

paso circular trans-
vereal t p., =vw/Py cosy

Pot = 0.4179 ple/dte

factor de velocidad ¢ K, = ~18 __
| -

l' = 0,9189

ancho de cara ] bmfn' 2,3043 ( 2 - 5/16 plg )

bage™ 205074 (2-1/2 plg)

El ancho de cara tanto para el engrane 4 como para el en
grane 5 es ¢

b =2 <-1/2 rle
f£) EPICIENCIA DE LOS ENGRANES ( E )

La eficiencia para engranes cilfndricos helicoidales 1la
obtenemos de acuerdo con las ecuaciones 2-12, 2-13, 2=15 y ==~
2-16, Ver formulario del capitulo 2 seccién 2.9 .

Loa datos empleados en dichas ecuaciones son $

coef, friccidn (tabla 2-10)s £ = 0,0390
factor Hy (ecuacién 2-15): Hg = 0,3622
factor Hy (ecuacién 2-16)1 Hy = 0,3011

as{ tenemos que la pérdida de potencia, en porcentaje es:
Pp = 0.6128 %, Aplicando la ecuacién 2-12 tenemoe que la efi
ciencia es



&) CARGA TRANSMITIDA ( W, )

. o
Ia carga transmitida la obtonouo’.:ﬁad‘ldnto 1a ecuacidén -
2-3 utilizando los datos del engrane \Q} cual gira a 350 --
rpm y transmite una potencia de 9.965 Hp:
Pk
126 P

n, D4

e
W, = 1.5944 Xips
h) MATERIALES PARA LOS ENGRANES
Los materiales utilizados para la segunda foduecidn 88==

rén s
ENGRANE 4 ENGRANE S

material UNS G 10180 CD UNS G 10350 HR
resistencias des

fluencia: s, = 54 ld.p/pls2 8y = 39 kip/P182
2
teneién: 8, 64 ld.p/p‘.!.g2 8= T2 kip/plg
dureza - s 111 HB 143 HB
BEn base a la resistencia de fluencia y al factor geomé-
trico determinaremos cual es el engrane més debil ya que éste
controlard el disefio.

BNGRANE 4 ENGRANE 5

resistencia de 2 2
fluencias s, = 54 kip/ple 8, = 39 kip/plg

ESTA TECS HO OEBE
SilR DE LA BIBLITECA



a
8,7, = 13.5686 8,05 = 13.3396

factor geométrico: J, = 0.2513 JS = 0,3421

el engrane 5 controlard el disefio ya que el producto son es
menor que para el engrane 4,

i) PACTOR DE SEGURIDAD ( n )

Para calcular el factor de seguridad, es necesario cono-
cer el esfuerzo calculado y la resistencia a la fatiga del en
grane 5.

El esfuerzo calculado 1o obtenemos de la ecuacién 2-4 3

Wy By

mp va J'5

s = 9,6326 kipu/plge

Ta resistencia a la fatiga la calcularemos en base a loa
siguientes factores 3

K, = 0.80 para una resistencia a la tensién igual
a 72 kipe/ple®, Ver figura 2-12 ,
Kp = 1,00 para un Py =8 ,
R, = 0,814 para una confiabilidad del 99 % .
K3 = 1,00 para una temperatura T = 150 °F ,
Ky = 1,00 para engranes.
Ks = 1,40 pare flexidén repetida en un solo sentido.
[]
se = 36 kipa/p1g2 « Dicho valor corresponde al 50 %

de la resistencia {ltima a la tensién.
Ver capitulo 2 seccidn 2.5 inciso b) .

Empleando la ecuacidn.2-9- tenemos gque la resistencia a -
la fatiga para el engrane 5 es t
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8y = Ky K, XK, K, K, K, 80
5, = 32.8205 kipe/ple’

El factor de seguridad del engrane lo obtenemos mediante
la ecuacién 2-10 3

ng =8, )
na = 3.,4073

El factor de seguridad lo obtenemos con la ecuacién 2-11
con K = 1,25 (tabla 2-8) y Ky = 1,30 (tabla 2-9) ¢

n = ﬂo / ( xo & )
n = 2.097
El factor de seguridad es aceptado por la AGMA, ya que -
es mayor a 2 .

J) CARGA LIMITE DE PATIGA ( P, )

Calcularemos la carga l1{mite de fatiga mediante la ecua-
cién 2-5, siendo s

m 8, bJ

Po ™ —Lo—j-
Pa

F, = 7.0244 kips

k) CARGA DINAMICA ( Py )

Para calcular la carga dinémica es necesario conocer



82

EL,

PACTOR DE DEPORMACION ( Cg ), el cual lo calculamos con un
error méximo permisible e = 0.0015 plg, y los méduloe de -
elasticidad By = Eg = 30 000 kips/ple2

Cg = 0,212 o / ( 1/E, + 1/155 )

Cg = 2.4975 kips/plg

EL PACTOR PG s

’G =Cpd coseﬁ + 't

P, = 7.1078 kips

Con los valores anteriores aplicados a la ecuacién 2-6,
la carga dindmica ( Py ) es s

0,05 Vv (PG) cos

) 4
a 0.05V+V;_

G

Py = 6.9011 kips

El dise?o en base a la carga dindmica es aceptable, ya -
que su valor es menor que la carga limite de fatiga.

m) CARGA DE DESGASTE ( L. )

Para calcular la carga de desgaste es necesario conocert

EL PACTOR DE RELACION ( Q ), el cual eestd en funcién de 1los
nimeros reales de dientes s

Q = 2N5 / («-N4 + ,5 )

Q = 1.6667
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EL PACTOR DEL TIPO DE BNGRANAJE ( R ). Para engranes cilin-
dricos helicoidales es :
R =1/ coa’s
R =1,132%

LA DUREZA PROMEDIO ( NB ). Al igual como se hizo en el capi
tulo anterior, las durezas de los materiales para los en-
granes serén incrementadas para que la carga de desgaste -
sea mayor que la carga dindmica. Con la ayuda del progra-
ma por computadora encontramos que las durezas son 470 HB
y 366 HB para el engrane 4 y engrane 5 respectivamente.

La dureza promedio es ¢
NB = (NB, + NBg) / 2

NB = 418 HB

ET, LIMITE DE PATICA DE LAS SUPERPICIES DB LOS ENGRANES (s,,),
se obtiene mediante ¢

845 0.4 NB - 10

Byg* 157.2 k1pl/p1¢2

Con los valores anteriores aplicados a la ecuacién 2-8,
la carga de desgaste ( P, ) es s

P, =R D‘ QKb L
P' = 7,2 kips
La carga de desgaste ( P' ) es una carga permisible que

debe ser mayor que la carga dindmica ( Pq ). Xl disefio cum-
ple el requisito anterior por lo cual es aceptable.



n) POERZAS EN LOS ENGRANES

Al igual que en los engranes para la primera reduccién,
las fuerzas componentes en los engranes 4 y 5 las calculare~
mos sumando 3 grados al édngulo de presién por efecto de fric-

_—c1én en loe rodamientos.

Las fuerzas componentes en los engranes son ¢
PUERZA TANGENCIAL. Calculada mediante ¢
P.x1267/(m )
45 4 74
Fhs = 1.5944 kips

p;4 = =1.5344 kips

PUERZA SEPARADORA., Ylameda también fuerza radial
T t
!'45 - 1"'5 tan ¢ / cosy
b
!'45 = =0,7227 kips

r
!',).4 = 0,7227 kipa

PUERZA DE EMPWE, El sentido de la fuerza de empuje depends
de el sentido de rotacién y del sentido de 1a hélice. As{
para el engrane 4 el sentido de la hélice serd a mano ig-
quierda y tendrd una rotacién en sentido de las manecillas
del reloj mirando por la derecha, mientras que para sl en-
grane 5 el sentido de la hélice mserd & mano derecha.

Las fuerzas de empuje de los engranes me muestran en sus -~
sentidos correctos.en la figura-5-1, --Iae magnitudes de =~-
las fuerzas son ¢



SEGUNDA REDUCCION

ENGRANE 5

! Engrane con espiral
| a mano derecha.

ENGRANE 4

Rotacidn ‘en el sentido de las
manecillas del reloj mirando
por la derecha.

Espiral a mano izquierda.

PRIMERA
SALIDA

TESIS
U.AG| proresiona

'. FUERZAS EN LOS
ENGRANES

G. GUDINO C. |[F1G. 5-1




x t

Py = Py tans
1:5 = 0.5824 kips
r;‘ = <0.5824 kips .

p) PESO DE LOS ENGRANES

El peso de loe engranes lo calculamos con la densidad =~
promedio de los aceros ( P = 487 1b/ft3 ) y el volumen del
engrane

ENGRAKRE 4 ENGRANE 5
2 2
volumen ¢ Vi -rD‘ b/ 6912 Vs u By Y,
vy = 0.0053 re3 vs = 0.1330 ¢3
peso s '4 = p " '5 ] F's
¥, = 2.6 lbs W, = 65 1be

5.2 DISERO DE ELEMENTOS DE LOS ENGRANES
a) CUYAS O CHAVETAS

Para los engranes de la segunda reduccién se utilizara u
na cuffa cuadrada con un ancho y profundided igual a una cuare
ta parte del didmetro del eje. El dimefio de las cuffas se ha-
rd de acuerdo al método deserito en el capftulo 4 ¢

" “CUNA PARA EL
ENGRANE 4 ENGRANE 5



material . s

resistencias:
de fluenciat
al cortantes

potencia t
rev, por min, $
factor de seg.t

didmetro del
eje

ancho de la
cufia ¢
profundidad de
1la cufias
longitud mini-
ma en base al

esfuerzot

cortante s

compresidn

Ias longitudes en base al esfuerzo cortante y al esfuerso
de compresiln se calcularon de aeuerdo a las scunciones 4-1 y

COFA PARA EL

BNGRANE 4

ENGRANE 5

UNS G 10350 HR

8y = 39 kips/ple’ 2

8y = 22,5 kips/plg
P = 9,965 HP

ng = 350 rpm.

n = 2,5

Db4' 1.500 plg.

by = 0.375 ple.
tg = 0.375 rle.
Ly = 0.750 plg.

L‘ = 0,875 plg.

4-2 respectivamente.

Comparando las longitudes de las cufias con el ancho de ca
ra de los engranes { b = 2,500 plg ) vemos que son mlnorn,
por lo cual las igualaremos al ancho de cara de los engranes,
As{ las dimensiones de las cufias son s

ancho ]
profundided ¢
longitud s

UNS G 10350 HR

8y = 39 kips/ple’
8g = 22,5 kips/plg
P = 9,965 HP

ng = 70 rpm.

n =2,9%

ncS

b = 0.5625 plg.

= 2,250 plg.

tg = 0.5625 ple.

D5 = 1,625 plg.
I.5 = 1,875 plg.

CURA PARA EL

ENGRANE 4

0, 3750 ple.
0. 3750 ple.
2.500 plg.

ENGRANE 5

0,5625 plg.
0,5625 ple.
2,500 plg.



TOLERANCIAS
PARA LAS CURAS
ENGRANE 4 ENGRANE 5
w1 BRRE oo e
profundidad :g:ggg gi:: :g:ggg ;i::
loneissd 1 o700 g, 000 e,

b) CUBOS

Analizando los engranes para la segunda reduccién vemos
que el didmetro de paso del engrane 4 es un poco mayor que el
ancho de cara, por lo cual lo dejaremos sin cubo.

Con 1o que respecta al engrane 5, el cubo deberd tener =
las siguientes caracteristicas s

material ¢ UNS G 10350 HR
longitud t 2,500 plg.
didmetro interior 3 2,250 plg.
didmetro exterior ¢ 2,8125 plg.

las dimensiones se encuentran representadas en la figura
5=2, El cubo serd soldado al engrane utilirzando un electrodo
E - 7010,

5.3 DISENC DEL EJE DE TRANSMISION

En éste capftulo diseflaremos el eje correspondiente al -
engrane 3 de la primera reduccién y al engrane 4 de la segun-
da reduccién ( eje b ) exclusivamente, ya que el engrane 5
va montado sobre un eje en el que interviene el embrague para
la tercera reduccién y el engrane 6,



ESTE LADO VA SOLDADO A
TOPE AL ENGRANE 5.

e 2500 —
0.000
0.016
ESTE LADO ORIENTADO
HACIA EL RODAMIENTO V

MATERIAL: todas las dimensiones
UNS G 10350 HR - en pulgadas

TESIS
U A.G| proresionaL

CUBO PARA EL
ENGRANE §

G_GUDINO C. JFIG. 5-2]




a) DISENO DEL EJE b

Para el disefio del eje b , partiremos de la siguiente in

formacidén ¢

FUERZAS:
tangencialess

radiales t

de empuje ¢

--FUERZAS -Y WOMENTOS PRODUCIDOS POR
LOS ENGRANES SOBRE EL EJB

ENGRANE 3

ENGRANE 4

:;3- -0.4643 kips

123- <0.3660 kips

123. 0.1722 kips

t
LEN
%- 0.7230 kips

X
LET

= =1,6000 kips

= =0,5820 kips

peso [ w3 = =0,0300 kips l4 = =0,0026 kips
MOMBNTOS:

de flexién 3 IZb' 0.6680 kips.plg '5b’ 0.6550 kips+plg
de torsién ¢ T3b' 1.8000 kipseplg ’b4' 1.8000 kipseplg

El momento de flexién es el producido por las fuerzas de
empuje sobre el eje considerando el diémetro de paso medio de
los engranes,

las dimensiones del eje se encuentran representadas en -
la figura 5-3, las cuales se han determinado de acuerdo a las
caracteristicas de 1os engranes como son el didmetro de barre
no, distancia entre centros y ancho de cara.

De la informacién anterior pueden combinarse los diagra-
mas de momentos vertical y horizontal para obtener el diagra-
ma de momentos resultante que muestra la figura 5-4.

De los diagramas de la figura 5-4, obtenemos los siguien
tes resultados ¢



CURERO $:1.8125 9:2.250 CURERO $:1.250
5/16x 5/32x3-1/8 . +0.0000 +0.0000 +0.0000
¢=1.1875 '0.0005 - 0.0005 '0.0004
+0.0000
-0.0004
g/ | [_
o 3- ,/ I }“— 8'7/32 ————e—— 5'3/15 .
1/16 19/32
15-13/y4 -
textura de la '
?gper{mf_ . MATERIAL: AISI 1035
#plg TOLERANCIA '
R=0.09 ANCIAS UAG] . TEsis
di ) CUREROS LONGITUDES - V] PROFESIONAL
imensiones DEL EJE
en pulgadas - " "
+0.002 +0.016 EJE D
-0.000 - 0.000 ‘
G. GUDINO C. [FIG. 5-3
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PUBRZAS HORIZONTALES:

= 0,3660 kips
P 0.0497 xipe
= 0,7230 kips
« 0,4065 kips

MOMENTOS HORIZONTALESS

l = 2,3317 kipeplg
211 = 0,5220 kipeple
3H = 0,6680 kip.plg

PUERZAS VERTICALES:

P,y = 0.4943 kips
By = 102599 kips

= 1.6026 kips
= 0,8370 kips

r
y
Tov
MOMENTOS VERTICALESt

:1 = 3.5318 kip.plg
v = 1.5078 kipeplg
A

2vf---=

FUERZAS RESULTANTES:

= 0,6151 kips
= 1,2609 kips
= 1,7581 kips
= 0.9305 kips

e ¥
oQ W™

)

MOMENTOS RESULTANTES:

M, = 4,2321 kip.plg
¥ = 1.5956 kipeple

x§ = 0.6680 kip.plg

PIG. 5-4, DIAGRAMAS DE PUERZAS Y
MOMENTOS PARA EI, BJE b .



29

momento flexionante
méximo "b = 4,2321 Xkips « plg

fuerszas radiales ent
rodaniento IIX ¢ {III’ 1,2609 Xkips

rodamiento IV ¢ r;“ = 0,9478 kips

Deterninaremos el esfuerro cortante permisible en la po~
sicién dsl engrane 4 ( punto C ds 1a fig. 5-4 ), ys que en
éate se encuentra el momento flexionants méximo. Aplicaremos
la ecuacién 4~3 con los siguientes datos

didmetro del eje ¢ D, = 1,500 plg

momento flexionante t ¥ = 4,232]1 kips - plg
factor de concentrucidn de
esfuerso ‘t « 1,75 dato tomado de
la figura 4-3 ocon ¢t
1/8l.5 y r/2«0,06

momento de torsién t T =18 kips . plg
factor de concentracién de
esfuereo ¢ ‘t o~ 1.50 dato tomado de
1a figura 4-4 con 8
Iael,5 y r/d=0,06

fuerzs de empuje t P o0 kips

asf, ol esfuergo cortante permisible es 3

16 V 2 2
[ B cmmem— (‘ -) + (‘ ,’
. oD t ts
s, = 11.8956 kips/pla’
En la posicién del engrane 4 sf existe cufiero, por lo -~

cual los valores mfnimos de resistencia a la fluencia y resis
tencia a 1a tensidn son ¢



resistencia de fluencia ¢ s

s, / 0.225
52,8693 kips/ple’

®y

resistencia a 1a tensién ¢ & . =8, / 0,135

ut 2
N 88,1156 kips/plg

ut

El material a utiliszar serd acero AISI 10350 estirado en
frio cuyas caracteristicas son ¢

resistencia a la fluenciat s = 18.2 kipl/plgz
resistencia a la teneién s 8 . = 92 kipl/plgz

el cual cumple con los requisitos obtenidos por el cédigo ==
ASME ( ecuacién 4-3 ).

As{, para la segunda reduccién, las caracteristicas y 4
mensiones principales tanto del engrane 4 como del engrane 5
se han recopilado en la tabla 5-1. El eje para el engrane 3
y 4 se muestra en la figura 5-3.



TABLA 5-1. DIMBNSIONES PRINCIPALES DB LOS ENGRANES
PARA LA SEOUNDA REDUCCION.

ENGRANE 4 ENGRANE 5
tipo de engrans ¢t helicoidal, helicoidal,
dngulo de presidn

normal ¢ 20 grados. 20 grados,
édngulo de hélice 1 20 arados. 20 grados.
sentido de la
hélice t  izquierda. derecha,

némero de dientes t 18 Aientes, 90 aientes.
paso diametral t 8 dte/pla. 8 dte/nle.
didmetross

de paso s 2,250 pla. 11,250 plg.

de base t  2,1143 plg. 10.5715 ple.

exteriores 3 2,500 plg. 11.500 pig.

de barreno” t  1.500 plg. 2,250 plg.
ancho de cars £ 2,500 plg. 2.500 plg.
materiales ¢ UNS G 10180 OD UNS G 10350 HR

*n engrane 4 serd provisto de un cufiero con las si-
guientes dimensioness 5/16 x 5/32 x 2-1/2, El cu~
flero para el engrane 5 serd de 9/16 x 9/32 x 2-1/2.
Lae tolerancias para el ancho y profundidad son de
+0,0006, ~0,0000 plg,, mientras que la longitud es
la misma que el ancho de cara.



CAPITULO 6

CALCULO DOE LA
TERCERA REDUCCION

--6.1  CALCULO DE-LOS ENCRANES

La tercera reduccién se calculard con engranes cilfndri-
cos helicoidales de acuerdo con los siguientes datos @

1.- Una potencia de entrada de 9,904 HP a 70 rpa.
Dicha potencia se calculd en base a la eficien
cia de los engranes de la segunda reduccidn,

2.~ Relacién de engranaje de 75l .

3.= Angulo de presién ¢ = 20 grados medido en el
plano normal del diente.

4.- Angulo de hélice ¢ = 20 grados.

5.= Las caracter{sticas del impulso del ejs motr{z
serd uniforme mientras que para la carga impul
sada serd de choaues moderados.

6.~ Temperatura de operacién T = 150 ©p,

a) NUMERO MINIMO DE DIENTES

Para engranes cilfndricos helicoidales, la AGMA recomien
da un ntnero minimo de dientes para el pifién igual a 18 para
un éngulo de presién ¢ = 20 grados y dientes de altura com-
pleta ( ver tabla 2-1 ), Como la relacién de engranaje es
de 731, tenemos que los nimeros reales de dientes son 3

nimero de dientes para el engrane 6 ¢ R6 = 18
nimero de dientes para el engrane 7 ¢ N7 = 126

Los nimeros virtuales o formativos de dientes para los
engranes cilindricos helicoidales correspondientes a la terce
ra reduccién son 3



97

ENGRANE 6 ENGRANE 7
nimero virtual 3 3
de dientes @ ‘,'rs -.,NG / cos’y ,“ﬂ =K / cos”#
“fG = 21,693 'ﬂ = 151.849‘

b) PACTOR GROMBTRICO ( J )

Siguiendo el mismo procedimiento que pars iol engranes -
anteriores, tenemos ¢

ENGRANE 6 BNGRANE 7
factor de forma Ys = 0,330 Y., = 0,460
factor geométricos T = !6/1.313 J., - 17/1.313

JG = 0,2%513 J.’ = 0, 3503

¢) PASO DIANRTRAL ADECUADO ( P, )
De acuerdo & la tabla 3-7 tenemos que el Sptimo pseo aia
metral para la tercera reduccidn es 3
Py = 6 dte/plg
Con el paso diametrsl calculeremos las dimensiones mfe -

importantes ya que las utilizaremos posteriormente en algunos
requisitos para el calculo de engranes, a saber

ENGRANE 6 ENCRANE 7
difmetro de paeo ¢ D, = IIG/PQ B, = Il,,/l’d
Dg = 3.000 plg ln, = 21,000 plg
didmetro de base %6 = lJ6 cos ¢ %T = n., cos #

D = 2.8191 plg nb., = 19.7335 plg



didmetro exterior: Do = Vg *+ 2/1’d Do,, = D’I + 2/!’d
Dyg = 3:333 rlg Dy = 21.333 plg
didmetro de
parrene .minimot Dge = ('60?/:1‘6)1/3 "Dm = (601’/11,,)1/ 3
Dpe = 2,000 plg Dy = 3.938 plg
méximot Dy * (12.’0!'/1‘16)1/3 Dy = (lZOP/h7)1/3
Dy = 2.563 plg Dy = 4,938 plg
distancia entre
centros ¢ -(D6¢D7)/2
C = 12,000 plg

velocidad en la
1{nea de paso ¢ V = wng D / 12

V = 54,978 ft/min

d) RELACIONES PUNDAMENTALES PARA EL
CALCULO DE ENGRANES

RELACION DE CONTACTO ( ) 8 De acuerdo con los datos des=
critos en el inciso shterior y aplicandolos en la ecua =
cién 2-1, la relacién de contacto es s

= «T0.
ﬂp 1.7029

INTERFERENCIA ¢ Verificaremoes si existe o no interferencia -
entre los engranes 6 y 7. Pare esto utilizaremos la ecua
¢ién ?=2 de acuerdo con los datos del inciso ¢)

) »_ 2
'—;1<\/7—:1 +°C° sen’ #

10,67 < 10,69

1
i
i
{
i




1la relacién se cumple, por lo cual no oxtato probleza de
interferencia,

o)lmmonncm (v)

El ancho de cara para engranes 0ilindricos helicoidales
estd limitado entre Sp“ t & 61')“ ) enf ¢

paso circular trans-
versal t p_. -'I/P colv

Por o.sm plg/dte

factor de velocidaa s- %Ky = \’ —T18
10 ¢ \/F

- B, = 0,9556

ancho de cara L W 3,1948 ¢ 3 - 3/16 plg )
bog” 33432 (3 - 5/16 pig )

Kl ancho de cara tanto para ¢l engrane 6 como para el en
grane 7 es ¢

b =3- 5/16 rlg
?) EPICIANCIA DB 10S ENGRANES ( B ) .

Ia eficiencia para engranes cilf{ndricos helicoidsles 1la
obtenemos de acusrdo con las ecuaciones 2~12, 2-13, 2-15 y
2-16, Ver formulario del capitulo 2 secoién 2,9 . .

Los datos esmpleados en dichas ecuaciones eon
coef. friceién (tabla 2-10)s £ = 0.0420 A

factor H, (ecuacién 2-15)t¢ K, = 0,356
factor H, (ecuacién 2-16)s llt = 0,2867
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as{ tenemoe que la pérdida de potencia, en porcentaje ess
P. = 0,6364 %. Aplicando la ecuacién 2-12 tenemoe que la efi
clencia es 3

EB= 99.36 ’
&) CARGA TRANSNITIDA ( " )

La carga transmitida la obtenemos mediante la ecuacién -
2=3 utilizando los datos del engrane 6, el cual gira a 350
rpm y transmite una potencia de 9,904 HP 3

't = 126 P
o D6
't = 5,9424 kips

h) MATERIALES PARA LOS ENGRANES

Los materiales utilizados para la tercera reduccién se~
rén s

ENGRANE 6 ENGRANE 7

material ¢ UNS G 43400 UNS @ 92550
estirado a 600 °P  estirado a 1000 °p
resistencias det

fluenciar s = 234 xip/ple’ s, = 160 kip/ple®
teneiéns 8,4~ 260 kip/plg2 LI 180 H.p/plg2

dureze t 498 HB 352 HB
En base a la resistencia de fluencia y al factor geomé-

trico-determinaremos cual es ¢l engrane mds debil ya que éste
controlaréd el disefio.

i
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ENGRANE 6 ENGRANE 7

resistencia de 2 2
fluencias 8, = 234 kip/ple” s = 160 kip/ple
factor geométricos JG = 0,2513 J'., = 0,3503

o = 587984 8,07 = 56.042

el engrane 7 controlard el disefio ya que el producto a J,

7
menor que para el engrane 6.

i) PACTOR DE SEGURIDAD ( n )

Para calcular el factor de seguridad, es necesario cono-
cer el esfuerzo calculado y la resistencia a la fatiga del en
arane 7.

El esfuerzo calculado lo obtenemos de la ecuacién 2-4 @

'P

‘p lv b J.’

s = 18,8842 kips/ple’

La resistencia a la fatiga la calcularemos en base a los
siguientes factores

Ka = 0,64 para una resistencia a la tensién igual
a 180 kips/plsge, Ver figura 2-12 .

!b-I.OO para un P, = 6 ,

K, = 0,814 para una confiabilidad del 99 % .

K, = 1.00 para una temperatura T = 150 °P .,

!, = 1,00 para engranes

x, = 1,40 para flexién repetida en un solo sentido.
sy = 90 kipa/p1g2 . Dicho valor corresponde ai 50 %

de la resistencia dltima a la teneién.
Ver capitulo 2 ssccién 2,5 inciso b) .
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Bnpleando la ecuacién 2-9 tenemos que la resistencia a -
la fatiga para el engrene 7 es §

L]
e xn ‘b xc Kd Ke xf 8,

o, = 65.6410 kips/ple’

Bl factor de seguridad del engrane lo obtenemos mediante
la ecuacién 2-10 ¢

“c"e/'

ng = 3.4760

Bl factor de seguridad lo obtenemos con la ecuacién 2-11
con Ky = 1,25 (tabla 2-8) y Kg = 1,30 (table 2-9) s

n =ng / ( K, K, )
n = 2,14

El factor de seguridad es aceptado por la AGMA, ya que =~
es mayor a 2 .

j) CARGA LINMITE DB PATIGA ( r, )

Calcularemos la carga lfmite de fatiga mediante la ecua-
c¢idn 2-5, siendo
m s bJ
Pos.—L-&-—L
Py

P, = 52.6868 kips
k) CARGA DINAMICA ( P4 )

Para calcular la carga dindmica es necesario conocer ¢
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BI: PACTOR DE DEFORMACION ( Cg ), el cual lo calculamos con un
error méximo permisible e = 0,0026 plg. y los médulos de

elasticidad E, = K, = 30 000 kips/pls? s

Cg = 0,111 ¢ /( 1/1:6 + 1/&7 )
Cy = 4.3290 kips/plg

EL PACTOR PG $

‘PG = cx b eoazﬁ + 't

PG = 18,6048 kips

Con los valores anteriores aplicados a la ecuacién. 2-6,
la carga dinfmica ( LA ) ess

0,05 Vv (PG) cos
= + W

r
t
a 0,05 V + V,G

'd = 12,7474 kips

Fl disefo en base a la carga dindmica es aceptable, ya -
que su valor es menor que la carga limite de fatiga.

m) CARGA DE DBSGASTB ( Y )

Para calcular la carga de desgaste es necesario conocers

EL PACTOR DB RELACION ( Q ), el cual estf en funcién de 1los
ntimeroe reales de dientes t

Q =2N7/(N641L,)
Q = 1,750
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EL. PACTOR DEI, TIPO DE ENGRANAJE ( R ). Para engranes cilin-
dricos helicoidales es ¢

R =21/ coazn

R = 1.1325
~ LA DUREZA PROMEDIO ( NB ). Con la ayuda del programa por =

computadora encontramos que no es necesario mometer los =
materiales a un tratamiento térmico para incrementar sus
durezas ( 498 HB para el engrane 6 y 352 HB para el en-
grane 7 ), por lo cual, la dureza promedio es ¢

NB = n56+ms.,)/2

NB = 425 HB

EL LIMITE DE PATIGA DE LAS SUPERPICIES DE ILOS ENGRANES (s“),
se obtiene mediante

s = 0,4 NB~10
es

2
8, = 160 kips/plg’

Con los valores anteriores aplicados a la ecuacién 2-8,
la carga de desgaste P' )es ¢

P' -RDSQKbmp

r, = 13.983 Kkips/ple’

La carga de desgaste { P ) es una carga permisible que
debe ser mayor que la carga diBdmica ( Py ). B dieeflo cum-
nle el requisito anterior por lo cual es aceptable,

n) PUERZAS EN L.0S ENGRANES

Al igusl que en los engranes para la segunda reduccién,
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las fuerzas componentes en los engranes 6 y 7 las calculare-
mos sumando 3 grados al dngulo de presién por efecto de fric-
e¢ién en los rodamientos,

Las fuerzas componentes en 1los engranes son g
POERZA TANGENCIAL. Calculada mediante ¢
*_ «126P/(n D)
76 6 6
t
'16 = 5.9424 kips
. = -5.9424 kipe
67 *
PUERZA SEPARADORA o fuerza radial es ¢
t

r;G =P, tan § / coss

’;s = 2,7103 kips

Ter

= =2,7103 kipe

FUERZA DR EMPIJR, Bl sentido de la fuerza de empuje depende
de el sentido de rotacién y del sentido de la hélice, As{
para el engrane 6 el sentido de 1la hélice serd a mano ders
cha y tendrd una rotacién en sentido de las manecillas del
reloj mirando por la derecha, mientras que para el engrane
7 el sentido de la hélice serd a mano izquierda,

Las fuerzas de empuje de los engranes se muestran en
sus sentidos correctos en la figura 6-1. Las magnitudes
de las fuerzas son ¢

x t
Poq = Mg tan
X

FG., = 2.1838 kips



TERCERA REDUCCION

SEGUNDA
SALIDA

El

i
1

ENGRANE 7

Espiral @ mano
izquierda

T

ENGRANE 6

Rotacign en el sentido de las
manecillas del retoj mirando
por la derecha.

Espiral a mano derecha.

v

.

TESIS
U.A.G|proresionaL
FUERZAS EN LOS

ENGRANES

G. GUDINO C.]FIG. 6.1
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’;s = -2.1838 kips

p) PESO DE LOS ENGRANES

El peso de los engranes lo calculamos con la densidad
promedio de los aceros { p = 487 1b/ft3 ) y el volumen del
engrane

ENGRANE 6 ENGRANE 7
volumen v-nnzb/6912 v, =22y
6 6 7 G 6
vg = 0.0136 ¢ v, = 0.6639 £t3
peso s '6 il A '7 - ’v7
'6 = 6.6 1lbs, '7 = 324 1bs

6.2 DISENO DE ELEMENTOS DE LOS ENGRANES

a) OUNAS O CHAVETAS

Para los engranes de la tercera reduccién se utilirard u
na cufia cuadrada con un ancho y profundidad igual a una cuar-
ta parte del didmetro del eje., El disefio de las cufias se ha-
réd de acuerdo al método descrito en el capitulo 4 ¢

CURA PARA BL
ENGRANB 6 BNGRANE 7
material s UNS G 10350 HR UNS G 10350 HR
resistenciass 2 o
de fluenciat gy = 39 kips/plg 2 s_ = 39 kipe/ple 2
al cortantes 8, = 22,5 kips/plg a{ = 22,5 kips/plg’
potencia ¢t P = 9,904 HP P =9,904 HP
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CUNA PARA BL
ENGRANE 6 ENGRANE 7
rev, por min. ¢ ng =70 rpm = 10 rpm
factor de seg.t n = 2,5 n =2,5
didmetro del
eje 8 Das’ 2,500 plg 1573 3,500 plg

ancho de la

cufla b6 = 0.625 plg
profundidad Qe

la cufias  tg = 0,625 plg

longitud mfni-
ua en base al
esfuereos
cortante s LB = 1,3125 plg

compresidn ¢ ns = 1,500 vplg

b, = 0,875 plg
ty = 0,875 plg

L; = 4,625 plg
LW = 5.3125 plg

Lae longitudes en base al esfuerzo cortante y al esfuer-
zo de compreeidén se calcularon de acuerdo a las ecuaciones --

4-1 y 4-2 respectivamente.

Comparaendo la longitud de la cufia para el engrane 6, ve-
mos que ee menor que el ancho de cara del engrane 6, por lo =
cnal, ipualaremos dichas medides, Con respecto a la longitud
de la cufa para el engrane 7 vemos que es mayor al ancho de -

cara del nmismo engrane por lo cual no existe problema,

las dimensiones de las cufias son ¢

Asf

CUNA PARA BL

ENGRANE 6 TOL.

ENGRANE 7 TOL.

+0,000
ancho (ple): 0.625  _o'ngo
+0,002
profundidad (pleg): 0.625 -0.000
+0,016
longitud  (ple): 33125 4000

0.815  or3%0
o.815 10002
5.3105 +0-016

-0,000
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b)  CUBOS

Analizando los engranes para la tercera reduccidén, vemos
que el pifién ( engrane 6 ) no necesita cubo ya que el ancho
de cara es mayor que el didmetro de paso,

Con respecto a1l engrane 7, las dimensiones del cubo serdn
las siguientes 3

material st UNS G 92550 estirado
a 1000 °F,

longitud s 5.3125 plg.

didmetro interior ¢  3.5000 pleg.

didmetro exterior ¢ 4.937% ple.

Las dimensiones se encuentran representadas en la figura
6~2. El cubo serd soldado al engrane utilizando un electrodo
E - 7010,

6.3 DISERO DB LOS EJES DE TRANSMISION

En este capftulo deseflaremos el eje que transmite la po-
tencia de la segunda a la tercera reduccién y el eje que trans
mite la votencia a la segunda salida,

El eje gue conecta la segunda reduccién con la tercera es
de importancia debido a que en éste se colocard el embrague ra
ra la tercera reduccién ( capftulo 7 ) , es decir, el eje es-
tard dividido en 2 partes

l.- EJE ¢, el cual soportard al engrane 5 y transmitird la
potencia hacia la primera salida y al eje @& me-
diante el sistema de embrague.

2,- EJE 4, el cual toma la potencia a través del embrague
y 1a transmite hacia la tercera reduccidn.

a) DISERO DE LOS EJES ¢ Y 4.

Para el disefio de los ejes ¢ y d partiremos de la siguien



ESTE LADO ORIENTADO
HACIA EL RODAMIENTO IX

4,

A= 1-51/64

B

+1/64
-0

A —

ESTE LADO
ORIENTADO

b——-— 5-5/16 ———

B= posicion del engrane 7

soldado con E-7010,

HACIA EL
RODAMIENTO X

123/32 | —

3.500
+0.001
-0.000

S 16

N

49375 || ._.+._. .

— £0.016 . j
!

MATERIAL: UNS G 92550

TESIS
U A.G| proresionaL

tolerancias no especiti- CUBO PARA EL

cadas: +0.002
-0.000

ENGRANE 7

G. GUDINO C. [FIG. 6-2
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te informascidn ¢

FUERZAS Y MOMENTOS PRODUCIDOS POR
LOS ENGRANES SOBRE EL. EJE

ENGRANE 5 ENGRANE 6

PUERZASt

tangencialess ’:5' 1.6000 kips !$6= 5.9424 kips
radiales ¢ r:5= =0.7230 kips r§6= 2,7103 kips

x X

de empuje ¢ 1453 0,5820 kips ’76= -2,1838 kipe
peso 3 W5 = -0,0650 kips W = =0.0066 kips
MOMENTOSS

de flexidn ¢ ‘40’ 3,2757 kips«plg Ivd‘ =3,2757 kips.plg
de torsién T5c: 9 kips.plg Tds’ 9 kipseplg

Las dimeneiones de los ejes ¢ y 4 se encuentran represen-
tadas en las figuras 6-3 y 6-4 respectivamente, las cuales se
han determinado de acuerdo a las caracter{sticas de los engra-
nes.

De la informacidén anterior se combinan los diagramas de -
momentos vertical y horizontal para obtener el diagrama de mo-
mentos resultantes que muestra la figura 6-5. Dichos diagra -
mas se obtuvieron con los ejes ¢ y 4 conectados por el embra-
gue, ya que en ésta posicién se obtienen las condiciones de ma
yor carga.

De los diagramas de la figura 6-5, obtenemos los siguien-
tes resultados

momento flexionante
méximo s

14,4270 kips.plg

M
" 45,6522 kips.plg

c
fuerzas radiales ens a

rodamiento Vi P:

v 1.4585 kips



CURNERO 9=1875 ¢:2250 $=25625 2:=2.25%0 o= 2.000
1/8x5/16x1/2 +0.006 +0.0000 +0.006 +0.0000 + 0000
-0.0005 - 0.0005 - 0.001
ROSCA CURERO
-/ DERECHA 9/32x9/16% 2-1/2
| 16 H/PLG. .

CUREROS
/4% 7/16X1/2

textura de la
superficie :
16 plg €

R=009

dimensiones
en pulgadas.

R=010

s ¢ — — —

13
12-"
MATERIAL: AISI 1025
TOLERANCIAS
TESIS
CUNEROS  LONGITUDES UAG)/proFESIONAL
DEL EJE ,
+0.002 +0016 "EJE ¢
-0.000 - 0000
G GUDING C.TFI6.5-3




0:2375 ©-30625 CURERO ¢=2.500 9=2.250

+0.0000 _*0.006 5/8x5/16%3-5/16 +0 0000 +0.0000
00005 -0.0005

R=0.14

b — s —— — ——

' l
|
b 1.3, 1Y +— 3% —— 2% i 1-% ~

10-"V¢
TOLERANCIAS MATERJAL: AISI 4140
textura de la U A G TESIS
superficie : CUNEROS EJE LONGITUDES -] PROFESIONAL
16 uplg ¥C ESTRIADO _ DEL EJE
i i +0002 -0002  +0016 "EJE d"
d'"é:":&?é‘:éas -0000 +0000  -0000
G. GUDINO C. JFIG. 6-4
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2H

PIG. 6-5. DIAGRAMAS DE FUERZAS Y
YOYENTOS PARA 10S EJES ¢ y d. Las
dimensiones utilizedes son kips y
nulgadas,

LONGITUDES: 114

a=3.9063 4=2,7031
b=2.9688  e=4,2344
c=5.4094

PUERZAS HORIZONTALESS

P,.= 4.7764 P_x 6,6522
M im0y 2P oi1207
P-14.0425 PUs 0.6272
MOMENTOS HORIZONTALES:

w 34.6196 !3H’ 5.7620
l2H=18.6565 "4“‘ 2,7408

PUERZAS VERTICALES:

P, 1.9796 P_ = 0,0000

 J 5.9934 P 1,5350
BV" RV

Pcv=10.8248 ’GV' 1,3167

MOMENTOS VERTICAYT.ES:

M, ~28.9107 W, =13,2263
1V W
W,y= 727322 Wy = 5.7405

PIERZAS RESULTANTES:

P = 5,1704 P_ = 6.6522
P = 6.5777T P, = 1,6966
Pc =17.7304 PG = 1,4585

MOMENTOS RESULTANTESS
W =45,1038 M, =14,4269

3
¥, =20.1953 My = 6.3613
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rodamiento VI ¢ r

o 6.6522 kips

rodamiento VII ¢ ’zvxr = 17.7304 kips
rodamiento VIII @ 'zvxxx’ 5.1704 kipse

Determinaremos el esfuerzo cortante permisible en la posi
cién del rodamiento VI para el eje ¢ y en la posicidén del ro
damiento VII para el eje 4, ya que en ellos se encuentra el mo
mento flexionante mdximo., Aplicaremos la ecuacidn 4-3 con los
siguientes datos ¢

EJE ¢ EJE @

didmetro del eje s Dc = 2,250 plg Dd 2.250 plg
momento flexio-
nante ¢ M = 14,427 kip.plg M

45.1038 kip.pl

momento de
torsién : T = 9 kip.plg T = 9 kip.plg
factores de con-
centracién de
esfuerzo ¢ Kt = 1,95 Kt = 1,80
xts' 1.45 xta’ 1.30
fuerzas de empuje: P = O kips P = 0 kips

as{, lor esfuerzos cortantes permisibles para los ejes son

16 2 2
8, = 1/1)3 V (Kt M)© + (K” 19

13.8661 kips/plg2 ( eje ¢ )
36,6752 kips/ple® ( eje a )

En la vosicién de los rodamientos VI y VII no existe cufle
ro, por lo cual los valores minimos de resistencia a la fluen-
cia y resistencia a la tensién son @
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EJE ¢ EJE 4
resistencias
{xips/o1g" )
a la fluencia : ey = 46,220 sy = 122,251
a la tensién S 77.034 84 = 203,752

Para el eje c, se utilizard un acero AISI 1025 estirado -
en frio, mientras que para el eje d se utilizard un acero AISI
4140 normalizado & 1600 OF, enfriado por inmersidn en aceite -
desde 1500 OF y templado s 600 OF ,

Las caracterfsticas de los materiales son s

AIST 1025 AISI 4140
resistencias
(kips/ple”)s
a la fluencia @ sy = 68 sy = 208
e la tensidn @ 84 = 80 Syt = 225

b) DISEFO DEL EJE e .

Siguiendo el procedimiento descrito anteriormente, disefa
renos el eje e basandonos en las dimensiones proporcionadas --
vor la figura 6-6 y las fuerzas actuantes dadas en la figura =
[

De los diagramas de la figura 6-7, obtenemos los siguien~
tes resultados ¢

monento flexionante

méximo s M 29,027 kips.plg

fuerzes radiales en:
. -rodamiento IX ¢ Fa 7.081 kips
rodamiento X 2 P:x 3,594 kips

L]

it



$:2.750  #=3000  CURERO 8=3.500
+0.0000  +0.0000  78x7/16x5-5/16  +0.0000
-0. -0.000 -0.0006
R:=0,
R=0.10 | R=014 0.8

0=4.500 ¢=3.000
£0.006 +0.0000
- 0.0006

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

- 3'3/8—4%92“——‘ 6'29/32 -t 4'"/64 —429L—

_ 32
L 17 |
' ’ 16-" /g4 MATERIAL: AISI 1045
textura de la TOLERANCIAS U AG TESIS
superticie: CURERO  LONGITUDES .AU.| PROFESIONAL
16 ,iplg Y€ DEL EJE
[1] E J E e (1]
o +0002 +0,016
e e sas. -0000 - 0.000
G. GUDINO C. JFIG. 6-6
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—3 %g + 82 ~ *% = 5.9424 xipe.
]
t
v 1R ; 127 = 2,1838 kips.
= < !§7 = 2.7103 kips.
6T 61 Tee
¥, = 0.3240 kips,
..M. _=.45,861 kips.
’AH 6e
B ¢ PUERZAS HORTZONTALES:
‘ I
) J )} P..= 5.6535 kips,
. BH CH r:g = 2,7103 kipe.
M- ’cn = 2,9433 kipa,

MOMENTOS HORIZONTALESt

IIH = 23,7761 kips.plg

PUERZAS VERTICALES

P, = 4.2627 kips,

AV . 6.2664 kips.

'OV =  2,0037 kips,

MOMENTOS VERTICALESt
M)y = 26,6512 kips.

PUERZAS RESULTANTES

rA = 7.0805 kips.
6.8300 kips,

) =
P, = 3.5933 kips,

[

MOMENTOS RESULTANTES:
ll = 29,0269 kips.

PIG. 6-7.

DIAGRA¥AS DE PUERZAS Y

WMOMENTOS PARA EL EJB e .
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Determinaremos el esfuerzo cortante permisible en la posi
cién del engrane 7, ya que en §1 se encuentra el momento fle-
xionante méximo. Aplicaremos la ecuacién 4-3 con los siguien-
tes datos @

didmetro del eje ] D. = 3,500 plg
momento flexionante - 4 M = 29,027 kips.plg
momento de torsién s T = 63 kips.plg
factores de concentracidén de
: esfuerzo K, =1.80
tts = 1.55
_fuerzas de empuje s r a0 kips

as{, tenemos s

13.155 kip/pre’

esfuerzo cortante permisible s s, =
resistencia & la fluencia J s, = 58,469 kip/p1g2
resistencie a la tensién s LI 97.448 kip/plgz

El material para el eje e serd un acero AIST 1045 estiré-
do en frio cuyas ceracterf{sticas son ¢

resistencia a la fluencia t s = 86.7 kip/plgz
resistencia a la tensién [ LIV 102 kip/plgz

As{, para la tercera reduccién, las caracter{sticas y ai-
mensiones principales tanto del engrane § como del engrane T -
se han recopilado en la tabla 6-1, Los ejes para los engranes
S5, 6 ¥y 7 se muestran en las.figuras 6-3, 6-4 y 6-6 ,
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TABLA 6-1, DIMENSIONES PRINCIPALES DE LOS ENGRANES
PARA LA TERCERA REDUCCION.

ENGRANE 6 ENGRANE 17
tipo de engrane ¢ helicoidal, helicoidal.
dngulo de presién
normal 20 grados. 20 grados.
dngulo de hélice 20 grados, 20 grados,
sentido de la
hélice s derecha. izquierda,
nimero de dientes ¢ 18 dientes. 126 dientes,
paso diametral t 6 dte/plg. 6 dte/ple.
didmetros:
de paso t  3.0000 plg. 21.0000 plg,
de basge H 2,8191 plg. 19.7335 ple.
exteriores : 3.3333 plg. 21,3333 ple.
de berreno® s 2,5000 plg. 3.5000 plg.
ancho de cera $ 3.3125 plg. 3.3125 plg,
materiales t UNS G 43400 es~ UNS G 92550 es-
tirado a 600 OF tirado a 1000 Op

' engrane 7 serd provisto de un cufiero con las si-
guientes dimensionest 7/8 x 7/16 x 5-5/16. El cu=-
fero para el engrane 6 tendréd lae siguientes dimen-
sionest 5/8 x 5/16 x 3-5/16. Las tolerancias pa-
ra el ancho y profundidad son de +0,002, -0,000 plg



CAPITULO 7

CALCULO DEL EMBRAGUE
PARA LA TERCERA REDUCCION

7.1  TIPOS DE EMBRAGURS .

Los embragues son acomodamientos gque permiten desconectar
los drboles o ejes acoplades durante su rotacidn.

Existen una gran variedad de embragues, siendo los mds cgo
munes loe siguientes ¢

1.~ EMBRAGUES POSITIVOS, Se proyectan para la transmi~
gién sin resbalamiento del par motriz. El embraguse
de garras o quijadas es el més comin de los positi~
vos. Se fabrica con garras a escuadra para la im-
pulsidn en amboe sentidos, o bien con garras en es-
piral para actuar en un solo sentido ( ver figura
7-1 ) . Estos elementos tienen las siguientes ca-~
racteristicas @

a) No tienen deslizamiento.

b) No generan calor.

c) No pueden conectarse a altas velocidades,
Para el embrague de garras & escuadra, la ve-
locidad eetd limiteda @& 10 rpm,, mientras que
para el embrague con garras en espiral la ve-
locidad 1f{mite es de 150 rpm.

d) A veces no pueden cerrarse cuando ambos ejes
estdn en reposo,

e) Su conexién s cualquier velocidad va acompada
da de choque,

f) 5i se requiere que sean desembragados hajo -
carge, las garras deberdn tener un acabedo o
terminado a mdquina y estar lubricadas,

2.~ EMBRAGUES DE FRICCION. Se proyectan para reducir -
el golpe del acoplamiento mediante su deslizsmiento
durante el periodo en que se realiza la conexidn.
Tambidn actlian como dispositivos de seguridad cuan-
do el momento del par excede de su mdximo nominal.
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”'L

RIG, 7-1.

a) b)

TIPOS DE EWBRAGUES POSITIVOS. a) Embrague

de garras & escuadra, b) Embrague de garraes en espi-

ral,

Se dividen en dos grumos principales :

a)

FIG, 7-2.

EMBRAGUES AXIALES. Fl embrague cdnico y el -
embrague de discos son ejemvlos de éstos.

Tos embragues de discos son & menudo himedos,
bien sumergidos en aceite o bajo un rociado.
Sus ventajae mon ¢ desgaste reducido, accién
suave v temreraturas bajas de funcionamiento.
Ver figura 7-2 .

FMBRAGUES DE ANILLO, Se subdividen en dos --
fruvos: 1) aquellos cuyo contacto con una ==
1lanta ge hace con una banda o bien con blo-
agues o segmentos, y 2) los de rueda libre que
utilizan la accién acufladora de un rodillo o
un fiador de retroceso. Los de la segunda -
clase embragan autométicamente en un sentido
y dejan libre en el otro, Ver figura 7-3.

N,
o=

b b)

EMBRAGNES AXIALES., a) Embrague cénico,
b) Embrague de discos miltiples,



a) b)

PIG, 7-3. BMBRAGUES DE ANILLO., a) Embrague de

Debido a las caracter{sticas del mecanismo reductor, el =

banda. b) Embrague de rueda libre ,

7.2  SELECCION DEL TIPO DB EMBRAGUE .

123

embrague deberd cumplir con las sigulentes caracter{sticas s

1l,-

2,-

COMPACTO. El embrague serd montado entre la segun

da y tercera reduccién de la siguiente manera t

a) la parte fija estard montada sobre el esje c.

b) La parte movil del embrague estard montada -
sobre el eje d en la posicién del eje estria
do.

Debido & la posicién del embrague, éste deberd -
ser de un didmetro tal, que libre el choque en-
tre los ejes by e .

ECONOMICO, Debido a ls velocidad de rotacién de
el embrague {( 70 rpm ) , éste deberd ser lo me-
nos sofisticado posible y as{ eliminar piegas -
que podrian aumentar las dimensiones del mismo,

Analizando los tipos de embragues y los puntos descritos
anteriormente, el mecanismo que mejor se acopla a nuestros in-
terenes ee el embrague con garras ( o mordazas ) en espiral,
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7.3  CALCULO DEL EMBRAGUE .

El embrague, como se dijo anteriormente, consiste en dos
partes ¢ una fija y otra mévil, Calcularemos primeramente 1la
parte mévil, la cual estard montada en la seccién estriada del
eje 4,

Las conexiones con estrias, se usen para permitir el movi
miento relativo axial entre el ejs y el cubo del miembro coneg
tado., Las estrfas son cufias hechas integralmente con el eje -
¥y #eneralmente son cuatro, seis o diez., Los cufieros son elabo
rados en el cubo para el ajuste requerido, Las estrias se ha-
cen generalmente con lados rectos y cortados con verfil de en-
volvente. Cuando existe movimiento axial relativo en una cone
xién estriada, la presién lateral sobre las estrfas debe limi-
tarse a cerca de 1000 psi, La capacidad de momento de torsién
de una conexién con estriams, es t

T = pAr, ( Be. 7-1)
donde:
P = vresién permisible en las estrias
{ menor a 1000 1bs/pleg? ) .
A = drea total de las ranuras, plg .
- T, = radio medio, plg .

Emnleando la ecuacién anterior con los datos proporciona-
dos por la figura 6~4, determinaremos la longitud y presién a-
decnadae de las estrias,

Toe datos a utilizar son t

9000 1bs/ple’

momento de torsién ¢ T =
nimero de ranuras ¢ n =6
didmetro exterior @ D = 1.875 plg.
didmetro interior @ 4 = D-2h

d = 1,519 olg.
drea total B A = (D-d)In/2

A =1,068 L plg°.
redio medio : T, = (Ded)/2

r = 1.697 plg.

]



125

Con los datos anteriores y dejando la presifn permisible
en las estrias en funcidén de la longitud de las mismas, se re-
suelve la ecuacidén pars determinar la presién empleando diver-
sos valores de longitud ( L ) . Algunos resultados son i

longitud { L ), ple.. 1,250 1.1875 1,0625 1,000
presién ( p ), 1v/ple’ 825 874 970 103

Observamos que la longitud de las estrias mnés apropiada
a las condiciones tanto del eje como del embrague es de 1.1875
(1-3/16 ) pulgadas .

A continuacién determinaremos las dimensiones de las mor-
dazas en espiral basandonos en los eésfuerzos cortante y flexio
nante .

Para deducir la ecuacién del esfuerzo cortante en lap mor
dazas del embrague nos basaremos en la figura 7-4a que repre-
senta un voladiro con dimensionee de su seccidn transversal b
y h, con longitud L y una carga ¥ distribuids uniformemente en
toda la distancis b . El esfuergo cortante es !

F

- b

L—
a)

PIG, 7~4, REPRESENTACION DEL EMBRAGUE., ILas variebles
P, byheont
P=27/(D+d)
b=(D-d)/2
h=d/16 .
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L]
"

a -gx— ( para una seccién rectangular ).

donde ¢

V = fuerza cortante interna. Para las mor-
dagas ¢ V = 27/D, . Donde T = momento
de toreidn y.D,-= didmetro medio del em
brague ( ver figura 7-4b ) .

A = frea de 1a seccidén transversal,

A= o( D2-02 )/64 .

sustituyendo los valores de V y A en la ecuacién, tenemos que
el esfuerzo cortente en las mordazas es ¢

96 T £

8, * 2 ( B, 7-2 )
( Ded ) (D-d)nm
donde ¢
f = factor de seguridad, mayor a 2 ,
n = nimero de mordaszas.

El esfuerzo por flexién es @

donde ¢

¥ = momento flexionante.
M = 271/(Drd)

Z = médulo de seccidn.
z = (D-8)(n3)2/3072

sustituyendo los Qalores de M y Z en 1a ecuacién, tenemos que
el esfuerzo por flexidén en las mordazas es @

s = 5144 T L ¢ (B 7
c7-3)
(P-a® ) (wa)?n
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Utilizaremos las ecuaciones anteribres con los siguientes
datos ¢

momento de torsidn 9 li:i.pe/plg2

[ T =
didmetro exterior ] D = 4,250 plg
didmetro interior t 4 = 3,750 plg
longitud R L = 0,250 plg
nimero de mordazas n =4
factor de seguridad ¢ f = 2,50

dichos valores se obtuvieron en base a las dimensiones del eje
4, as{ como las distancias entre centros de los ejes .

Los esfuerzos en las mordazas del embrague son ¢

esfuerso cortante t 8, = 5.3715 ki.pl/plcz

esfuerzo de flexién ¢ o, = 15,5629 k!.pn/p!.g2

Algunas especificaciones como la ASTM, SAE y AISI, reco-
miendan aceros con un porcentaje de carbono entre 0,35y 0,45
para plezas de maquinaria, por lo cual, el material utilizado
serd t AISI 1035 estirado en frio .

Con respecto a la parte fija, las dimensiones de las mor-
daras son iguales a la parte movil. Dicha parte estard sujeta
al eje c mediante una tuerca de seguridad NI-10 con earandela
WH-10 para evitar el movimiento axial, y dos cufias separadas -
90 grados cuyas caracter{sticas son t

ancho ] b = 0.4375 plg
profundided s t = 0.5000 plg
longitud s L = 0,5000 plg
material s UNS G 10350 HR

El embrague se encuentra representado en las figuras 7-5
y 7-6 .
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PARTE MONTADA

SOBRE EL EJE d.
MOVIBLE AXIAL-
MENTE .

( FIGURA 7-6 )

PARTE FlJADA
AXIALMENTE
MONTADA SOBRE
EL EJE c.

( FIGURA 7-5)

TESIS
U.A G/ prorFEsionaL

ISOMETRICO DEL
EMBRAGUE

G. GUDINO C. |FIG.7-7




CAPITULO 8

CALCULO DE
RODAMIENTOS

Lae expresiones cojinete de rodamiento y cojinete anti
friceién se emplean para describir aquellos cojinetes en los
que 1la carga principal se transmite a través de elementos --
que estdn en contacto de rodadura y no en contacto de desli-
gamiento. ILos cojinetes de rodamiento se proyectan para so
portar y ubicar los ejes o partes que giran en las méquinas.
Transfieren las cargas entre los miembros rotatorios y esta-
cionarios y permiten la rotacién relativamente libre con un
nfnimo de friccidn,

Bn un cojinete de rodamiento, la friccidén inicial ee a
proximadamente igusl al doble de la que hay a la velocidad -
de funcionamiento y, por lo tanto, e¢s despreciable en compa-
racidén con el rozamiento inicial de un cojinete de casquillo
0 de manguito. ILa carga, la viscosidad de trabajo del lubri
cante afectan las caracter{sticas relecionsdas con el roza -
miento de un cojinete con contacto de rodamiento.

Existen tree problemas a considerar para llevar s cabo
el disefio de un cojinete de rodamiento

l.- Diseflar un conjunto de elementos que integren
un cojinete de rodamiento, los cuales tienen
que disefilarse de manera que se acomoden en un
espacio de dimensiones especificae.

2,~ Diseflarse para que reciban una carga de deter
minadas caracterfsticas como pueden ser oar-
gas de empuje, cargas radisles o ambas,

3,- Tener caracterfsticas tales que les permitan
tener una vida satisfactoria, tradajanfo en
condiciones espec{ficas de mervicio.

De acuerdo a éstos problemas, se deben considerar fac-
tores como cargas de fat{gs, rozamiento, calentamiento, re-
sistencia a la corrosién, problemas cinemdticos, propiedades
de los materiales, lubricacién, tolerancias de maquinado, en
samble, utilizacién y costo.
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Los cojinetes de rodamiento constan de los siguientes o
lementos ( ver figura 8-1 ) @

l,-

2,=

3=

ANILLOS. Los anillos exterior e interior de
un cojinete de contacto rodante estdn hechos
normalmente de acero SAB 52100, endurecido -
de 60 a 67 Rockwell C. El canal de rodadura
del elemento rodante estd rectificado exacta
mente dentro de los anillos con un acabado -
de superficie muy fino ( 16 pulg o menos

ELEWENTOS RODANTES., Los elementos rodantes,
bolas o rodillos, se hacen normalmente del -
mismo material y tienen el mismo acabado que
los anillos,

JAULAS, Las jaulas, llamadas algunas veces

separadores 0 retenes, se emplean para pro-
veer espacios entre los elementos rodantes ,
Las jaulas de acero prensado, remachadas, =~
son muy comunes, Tas jaulas s§lidas maquina
das se usan en donde se requieren mayores re
aistencias A altes velocidades, Se fabrican
de bronce o de materiales del tipo plastico
sintético. A altas velocidades, el tipo sin
tético trabaja més silenciosamente y con mi-
nima friccién, Los cojinetes sin jaulas se
denominan complemento pleno.

Todos los fabricantes de cojinetes de rodamiento se ba-

san en las normas de la AFBMA

( Anti-Friccion Bearing Manu

factures Association ) , 1o cual permite de ese modo la in=-
tercambiabilidad,

8,2 TIPOS DE COJINETES

Tios. cojinetes de rodamiento se fabrican para soportar =
cargas puramente radiales, cargas de empuje puro § una combi
nacién de ambas, por lo cual existen diversos tipos de coji-

netes de rodamiento disponibles.

Ademds, cada tipo bésico -
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PIG. 8-1, TERNINOLOGIA DEL COJINETE DE
CONTACTO RODANTE, En el ca-
s0 de cojinetes con rodilloes
cénicos, al anillo interior
se le llama cono, mientras -
que al anillo exterior se le
1lama copa.
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PIG. 8-2. SERIES DB NORMA PARA COJINETES
DE BOLAS,
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de cojinete se proporciona en varias "series" de norma ( ver
figura 8-2 )., Aunque el didmetro interior es el miemo, el -
didmetro exterior, el ancho y el tamaflo de bola son progresi
vamente mds grandes. As{, debido a la gran variacién de la
capacidad para soportar cargas para un tamafio determinado de
eje, existe considerable flexibilidad para seleccionar los -
cojinetes intercambiables en_tamafio de norma,

Existen tres tipos de cojinetes de rodamiento, los cua-
les son ¢

a) COJINETES DE BOLAS.

Los cojinetes de bolas funcionan sobre el contacto ted-
rico de puntos, Asf, son mds adecuados para velocidades més
altas y cargan més ligeras que los cojinetes de rodilloe.

Existe una gran variedad de cojinetes de bolas, siendo
los mde importantes los siguientes

1.,- CONRAD, Se emplea normalmente para cargas radiales
y de empuje moderado.

2.~ DE MAXIMA CAPACIDAD., Similar al tipo conrad excepto
por un canal de llenado, el cual permite més bolas =
en el compartimiento y, as{, soportard cargas radias-
les mis fuertes. Sin embargo la capacidad de empuje
en anbos sentidos se reduce en un 50% con respecto -
al conrad debido al choque de las bolas contra los -
bordes de la ranura.

3.~ DE DOBLE HILERA DE BOLAS., Fueron desarrollados por
tres propositos

= incrementar la capacidad de carga radial.
- limitar el movimiento axial del eje.
- sonortar cargas de empuje.

4,~ DE CONTACTO ANGULAR. Diseflados para soportar cargas
radiales y de empuje combinadas o cargas de empuje =
fuertes, lo cual depende de la magnitud del dngulo -
de contacto. Pueden montarse en vares, que se deno-
minan cojinetes ddplex: respaldo a respaldo, téndem
o cara a cara, Son manufacturados con un édngulo no-
minal que va de los 10° sovortando cargas de empuje
1.5 veces de la carga radial, hasta 45° soportando -
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cargas de empuje haata 3 veces de la carga radial.

=
e) a)

PIG, 8-3, COJINBTES DE BOLAS. a) Conrad. b) De méxima
capacidad, c¢) De doble hilera de bolas, 4) De contacto
angular,

b) COJINETES DE RODILLOS,

Batos tinos de rodamientos utilizan rodilloe en lugar -
de bolas. Bn general, los cojinetes de rodillos eon més cos
tomos, excepto en los tamafios mayores., Puesto que funcionan
tedricamente sobre contacto de 1{neas, soportardn cargas més
fuertes, que incluyen las de choque, pero estdn limitados
respecto de la velocided,

Los cojinetes de rodillos més comunes son los siguien-
tes ¢

1,- DB RODILLOS CILINDRICOS. BEstos cojinetes utiligan ,
como elementos rodantes, cilindros con relascidn aprg
ximada de longitud/didmetro que varfm de 151 a 1:3
Se usan generalmente para cargas radiales fuertes.
Los més altos 1imites de velocidad para loe cojine-
tes de rodilloe.

2,~ DB AGUJA., Estoa cojinetes tienen rodillos cuya lon-
gitud s, por lo menos, cuatro vaces su didmetro.
Son de més utilidad en donde el espacio es un proble
ma. Ko puede sovortar cargas de empuje.
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DE RODIIT.OS ESPERICOS. Son excelentes para cargas -
radiales fuertes y de empuje moderado. Su caracte--
ristica de alineamiento propio interno es 1itil en mu
ches aplicaciones, pero no se debe abusar de ello.
DE RODILLOS CONICOS. Se emplean para fuertes cargas
radiales y de empuje, El cojinete se proyecta de ma
nera.gue todos los elementos en la superficie de ro-
damiento y los canales de rodamiento hagan intersec-
cién en un vunto comin sobre el eje. As{ se obtiene
el verdadero rodamiento. En donde se requiere la --
méxima rigidez para el sistema, loe cojinetes pueden
ajustarse para una precarga. Existen cojinetes de -
rodillos cénicos de una o dos hileras dependiendo de
la capacidad de carga aplicada.

NI,
I
At\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\:‘

b)

8-4, COJINETES DE RODILLOS. a) Cilfndricos.

b) De aguja. c) Esféricos, 4) Cénicos.

c)

COJINETES DE EWPUJE,

Son fabricados para sonortar exclusivamente cargas de -

empuje,

1.-

2=

Los cojinetes de empuje mée comunes son

DE BOLAS, Puede utilizarse para las aplicaciones de
baja velocided en que otros cojinetes soportan la -
carga redial. Estos cojinetes se fabrican con pro-
tecciones, as{ como del tipo abierto.

DE RODILLOS RECTOS, Estos cojinetes estén hechos de
une serie de rodillos cortos para reducir al mfnimo
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el deslizamiento, que causa torcedura, de los rodi-
llos., Pueden emplearse para velocidades y cargas mo
deradas, :

3.~ DE RODILLOS CONICOS. Elimina el deslizamiento que ~
ocurre con los rodillos rectos, pero causa una carga
de empuje entre los extremos de los rodillos y el re
salto de la ranura. As{, las velocidades estdn limi
tadas, a causa de que el extremo del rodillo y la -~
brida de la ranura estdn en contacto deslizante.

10

a) b) c)

el 2 L L D)
111§

PIG, 8-5., COJINETES DE ENPUWJE. a) De bolas.
b) De rodillos rectos. c) De rodillos cénicos.

La seleccidén del tipo de cojinete de elementos rodantes
depende de muchos factores, como la cargs, velocidad, sensi-
bilidad al desalineamiento, limitaciones de espacio y necesi
dad de la ubicacidén precisa del eje. Usese la figura 8-6 co
mo guia general para determinar se se debe seleccionar un co
Jinete de bolas o un cojinete de rodillos. Esta figura se -
basa en una vida nominal de 30 000 hr. :

8.3 DURACION O VIDA DE LOS COJINE?ES,

Es esencial conocer con exactitud la capacidad para so-
portar carga y la duracién esperada para seleccionar en for-
ma apropiade los cojinetes de bolas y de rodillos. Los coji
netes que estén sujetos a millones de aplicaciones de esfuer
zos fallan debido a la fatiga. Si un cojinete de rodamiento
se limpia y lubrica correctamente, se instala y sella contra
le entrada de polvo y suciedad, se conserva en esta condi -
cién y se hace trabajar a temperaturas razonables, entonces
la fatiga del metal merd la inica causa posible de falla.
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Por esto, la vida de un cojinete individusl estd definida co
mo el nimero totel de revoluciones o de horas con una veloci
dad constante especificada con la que el cojinete trabaja an
tes de que se revele la primera evidencia de fatiga. En con
diciones ideales, la falla por fatiga se manifieste como a-
grietamiento o picadura de una érea de 0.0l plg? , aunque.la
vida_iitil pueda prolongarse mie de éste valor.

Al analizar la longevidad de un cojinete, se emplea el
término vida nominal Ljo , la cual se define como el nimero
de revoluciones o de horas con una velocidad constante espe~
cificada que el 90€ de un grupo de cojinetes aparentemente -
idénticos completard o excederd antes que se revele la prime
ra evidencia de fatiga, También se utilizan las expresiones
vida minima y vida LIO para deeignar & la vida nominal.

6}F
4) .
3r .
2t ;
10000 !
2 |
6
4 |
3 {
2 i
e . N
g'OOET Cojinete e boas 0 de (ockas
Py
N 2}
100}
ek
4}
3
2F
il P3N U0 I I S T N W S |

i
10 23496 0VO2 346 1000 34 6 10000
Velocidad del oje, 1pm

PIG. 8~6, Gufa para la seleccién de cojinete
de bolas o de rodillos,

Se han desarrollado férmulas de norms para predecir 1la
-vida nominal de un cojinete en cualesquiera condiciones espe
cificadas, Estas férmulas se basan en relaciones exponencia
les de la carga respecto de la duracién que se ha estableci-
do por investigacidén y ensayos extensos @
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K
C 6700
Lyos () (<2612 ( Be. 8-1)
dondes V
I, = vida nominal, { horas de duracién ).

o capacidad de carga bésica ( 1bs ).

P = carga radial equivalents ( 1bs ).

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

N = velocidad de rotacién ( rpm ).

3n la tabla 8-1 se listan algunas vidas de disefio comu-
nes contra el tipo de aplicacién. Pueden alterarse para a=-
.daptarlas a las condiciones especiales,

8.4 CARGAS EN LOS COJINBTES DE
CONTACTO RODANTE

a) CAPACIDAD DE CARGA.

La capacidad de carga es una funcién de muchos pardme-
tros como el nimero de bolas, el difmetro de bola y el dngu-
lo de contacto en el caso de cojinetes de bolas, In el caso
de cojinetes de rodillos cénicos, la capacidad de cargs esté
en funcidén de la longitud efectiva de contacto, el nimero de
rodillos, el diémetro medio del rodillo y los éngulos de con
tacto, Dos capacidades de carge estén asociadas con un coji
nete de contacto rodante:s 1a capacidad de carga bésica y la
estdtica,

Aplicacide Vide de gucho, h Ly Aplicacite Vida de duady, 0, Ly
Equipo de agricutiura 3000-6000  Apafatos domiuticos 1000-3 000
Motores de aviacion 1000-) 000  Motorss sibeirices:

Motores de aviacion a reaccion 15004 000 Domésticos 1 000-1 000
Avtomolriz: Industriskes 20000-350 000
Autobls, coche 2 000§ 000 Elevader 900015 000

Camiones. - 1 500-2 500 Veniiladotes :

Ventiadores: : 2000030 000 Induatrighes 9000-15 000

Servicio continvo, 8 h 2000040000  Ventileciw de minte 40 000-90 000 |
Servicio conlinuo, 24 B 40000-60 000 Unidades de engranaie (servicio méltiph) 8 000-13 00
scmrkia mum. 24 b (seguridad exiremads)  100000-200000  Serviclo intermitenty 0 00015 000

0 000- 40 000 Miquines pars papet 50 005-40000 |

i

‘hw 20 000-40 000 Bombe 40 000-40 008

TABLA 8-1. GUIA PARA LA VIDA DE DISENO.
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CAPACIDAD DE CARGA BASICA C., Bs la carga ra-
dial que un cojinete de bolas o de rodillos -~
puede resistir por un millén de revoluciones -
del anillo interior. ILa capacidad de carga bd
sica también es llamade capacidad dindmica es-
pecifica, capacidad dindmica bdsica o capaci
dad de carga-dindmica. BEsta capacidad se usa
siempre para determinar la duracién del cojine
te para todas las condiciones de velocidad y -
de carga.

La magnitud de la capacidad de carga bddsica pa
ra cojinetes de bolas de contacto angular y ra
dial con bolas no mayores e una pulgada en dif
metro es ¢

¢ = £ (4 conw)07 g?/3 pte8  (Ee. 8-2)

para bolas mayores a una pulgada en didmetro =
es ¢

C=K£ (1 cose )07 52/3 pled (g, B3 )

donde *

C = capacidad de carga bédsica.

1 = nimero de hileras de bolas en un co-

Jinete,

édngulo nominel de contacto.

nimero de bolas por hilera,

didmetro de las bolas,

factor que depende de las unidades -

empleadas, de la geometria de los --

componentes del cojinete, exactitud

y material empleado. El valor de f,

se obtiene multiplicando los valores

de f./f tomados de la columna apro-

piada de la tabla 8-2 por el. _factor

f de la tabla 8-3,

K = 3,647 cuando las unidades utilizadas
son kg, y mm.

K = 1 utilizando unidades en lbs, y plg.

LR
oo

[+]

140
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TASLA 8-2, VALORES PARA EL FACTOR fc/f .

1.1
Einglh“;r Sldilla
ontact, Single. an
Demat Doubleiow | Double-Row Redial-
du Angular Contact Contact Groove Sell.Aligning
Groove Rall Dearingst Bal) ficasings | Ball Rraringe
0.03 0.476 0.451 ' 0.116
0.0 0.500 0474 0190
007 0.521 0494 0.203
008 0539 0511 0215
00 0554 0524 | o
0.10 0.566 0531 ' 0.238
012 0586 1 0535 H 0.261
014 0.600 0568 1 0.282
0.6 0608 0576 b 03m
018 0611 0579 | 0323
020 ool 0579 0312
022 0.608 0576 0.359
024 0.601 0570 0375
026 0593 0562 | 0390
08 0583 0552 ' 0402
030 057) 0,541 04N
0.3 0558 0530 0418
034 0543 0515 0420
036 0527 0500 | 0421
038 0510 0484 | 0418
040 { 0492 1 0467 H 0412

TABLA 8-3. VALORES PARA EL PACTOR f .

TIPO 4
DE UNIDADES EN UNIDADES XN

RODAMIENTO Kgs., mm. 1bs., pulg.

cualquier

tipo de ro

damiento - 10 7450
de boles.

la magnitud de la capacidad de carga bésica pa
ra cojinetes de rodillos es ¢

¢ = fc(iLefrcos¢)7/9z3/4D29/27 ( Ec, 8-4)
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donde:

i = mimero de hileras de rodillos en un
cojinete,.

« = dngulo de contacto, Es el dngulo en-
tre la 1inea de accién de la carga re
sultante y un vlano perpendicular al
eje del cojinete,

Z = nimero de rodillos por hilera.

D = didmetro del rodillo. Para rodillos

cénicos es el didmetro medio.

ape™ longitud efectiva de contacto.

= dicho valor es obtenido multiplicando
el factor fo/f por el factor f @

£=56.2 cuando las unidades utilizadas
son kgs. y mm.

£=49500 cuando las unidadee utiliza-
das son 1lbs, y plg.

la evaluascién general de f./f es apli
cada a algunos disefos especificos de
cojinetes listados en la tabla 8-4,

Ia Wltima columna en eata tabla indi-
ca de cual columna en la tabla 8«5 el
valor de fc/f serd seleccionado para
el resvectivo calculo del cojinete.

R

CAPACIDAD DE CARGA ESTATICA C, . Es la carga
radial estética que corresponde a una deforma-
cién permanente total del elemento rodante y -
del anillo, en el contacto mds fuertemente con
esfuerzo, de 0.0001 del didmetro del elemento
rodante. %ata capacidad ese usa solamente para
vefificar si ocurrird deformacién vermanente -
de los elementos rodantes, Nunca se debe usar
para calcular la duracién del cojinete,

Ia msgnitud de la capacidad de carga estdtica
para rodamientos de bolas es 3

2
C, = f,12D°cose ( Be. 8=5 )

142



TABLA 8-4. SELECCION DEL PACTOR fo/f PARA

VARIOS DISEROS DE COJINETES.

143

{tem

Type of Bearing

| Jo/] Selected from

the Fallowing Column
in Table 5

Cylindrical roller bearings with line contact® between rollers and both rings,
the rollers ndt accurately guided.

i

“”

Cylindrical roller beazings with line contact® between rollers and both rings,
the rollers accurately guided by & machined cage or by uninterrupted guide
surfaces at each end of the tollers, both of these surfsces associated with one
of the bearing rings.

Cylindrical roller bearings with line contact® between rollers and one ring
and point contact} with the other, the rollees accurately guided by & machioed
cage or by uninterrupted guide surfuces at each end of the rollers, both of
these surfaces associated with one of the bearing rings.

Cylindrical roller bearings with modified line coatact} between rollers and
both rings, the rollers guided by a cage or by two snap rings, or ane wnap
ring and one integral rib,

Cylimltical roller bearings with modified line contsct} between rullers and
both rings, the rollers accurately guided by uninterrupted surfsces at each ead
of the rollers, both of these sutfaces assoclated with one of the bearing rings.
(When the rollers are longer than 2.3 times their diameter, use column b in
Table 5.)

Tapered rollec bearings with line contact® between rollers and both rings, the
rollers accurately guided by one integral rib.

Tapered roller bearings with line contact® between rollers and one ring and
paint contactt with the other, the rollers accurately guided by one integral rib.

Tapered toller bearings with modified line contact} between rollers and both
sin. 1, the enllers accurately guided by one integral rib,

TABLA 8-5. VALORES PARA EL PACTOR f./f .

11
Columns

D cora®

s i h b » 3 Lk

. 001 006 0.069 0.077 0.083 0,089 0095
0.02 0072 0081 0.0%0 0097 0.104 010
0.03 0078 0088 0.0% 0306 o1 0120
001 0083 0094 0105 0113 020 0128
005 0.087 0.099 0.110 0118 0126 0134
006 0.091 0.102 o 0123 0131 0139
007 0093 0105 0.118 0126 0.135 014
008 0.09% 0.108" 0121 0130 0138 0147
0.09 0.098 0.110 0123 0132 0141 0150
31 0.09 onz 0125 013 | o014 0152
012 0102 0.115 0128 | 0138 | 0147 0.156
014 0.103 07 0130 0.140 0149 0159
0.16 0104 0.8 0131 0141 0151 0161
018 0.105 0118 0132 0.142 0151 0361
020 0.103 o118 0132 0142 0151 016)
022 0.104 0.117 0.131 0.14) 0150 0160
023 0.103 0116 0130 0.140 0.149 0159
026 0102 0.115 0128 0.138 047 0156
028 | 0100 0113 012 0136 0.M45 0154
0.30 0.099 0.112 0.124 0134 0143 0.152
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donde:
£, =484 lb/plg2 para rodamientos autoali-
neantes. 2
£, = 1780 1b/plg” para rodamientos de con-

tacto angular y radial,

La magmitud de la capacidad de carga estdtica
para rodamientoeg de rodillos es t

eo = £ 125, ..D cos < ( Bc, 8-6 )

donde:
£, = 3130 1b/p1°

Los demés pasrdmetros son los mismos que en 1la
ecuacibn 8-4,

Los valores de C y de C, se obtienen con facilidad en -
cunlquier catdlogo de fabricante de cojinetes como una fune
cidn del tama®o y del tipo de cojinete.

b} CARGA RQUIVALENTE,

Hay dos férmulas de carga equivalente, ILos cojinetes ~
que trabajan con alguna velocidad finita usan 1la carga ra -
dial enuivelente P en conjuncidn con C para calcular la
durecidn del cojinete. Iam cerga equivalente estftica se usa
en comnaracidn con C, en las aplicaciones en que un cojing
te ectd altamente cargado de un modo estdtico,

1.~ CARGA RADIAL EQUIVALENTE P , Todae las car-

gas de cojinete se convierten en una carga ra-
disl equivalente., La megnitud de la cargs ra~
dial equivelente vara cojinetes de bolas radia
les y de contecto angular de tipos convenciona
les, excepto cojinetes con . ranura para relleno
-de bolas, ¥y vers cojinetes de rodilloes esferi-
cos y cilindricos, bajo cargas radiazles y de -
empuje constantes eg ¢



P = XVP_+YF ( Ee. 8-7)
donde:

X = factor radial.

Y = factor de empuje.

V = factor de rotacién,

.= carga radial,

P,= carga (axial) de empuje.

Para rodamientos de bolas, los factores X, Y,
y V, estén dados en la tabla 8-6.

Para rodamientos de rodillos, los factores X,
Y, v V, estdn dados en la tabla 8~7. Aparecen
dos valores en la lista de X y Y. El juego de
Xy Yy 0de X, Y, , que da la mds grande carga
equivalente, se debe usar siempre.

Debido a la naturaleza de su diseflo, los coji~-
netes de rodillos cénicos deberdn ser montados
en pares opuestos, por lo cual, un cojinete so
porta la carga de empuje ejercida por el otro
cojinete.

Todas las cargas radiales ejercidas sobre 1los
cojinetes de rodillos cénicos inducen una car-
@a componente de empuje, la cual reacciona con
su compafiero de acuerdo a la ecuacidn @

0,47 P
Top = —5
A

A

donde:

Pop = la reaccién de empuje sobre el cojine
te B debido a la fuerza radial del co
Jinete A.

Prp = fuerza radial en el cojinete A,

0.47= una constante derivada de la suma de
las componentes de empuje de los rodi
llos individuales soportando las car-
gas,

145



TABLA 8-6.

DE BOLAS.

VALORES DE X, Y, V,

PARA COJINETES

146

Tonw eelicion a Ty
carga el anitlo
interior esta

[Cojinctes de una
wolu hitera!?

Cojinetes de doble hileen®

Wit gh e e

Tipa de enjinete - P
Giran [ _Fq_ _fa_
do Fijo Ve > VE, $ e Iz > e
v v X Y X ¥ X Y
Jcofinetes | £V 1 &
de botus Co i20?
cun surce du:;i.
para ades
contactn 1b. put
adial@ | 0,014 28 230 2.30 0.19
0,028} 50 1.99 . 1.99 0.22
0,056 | 100 L L 0.26
10.084) 150 1 12 Jose 155 |1 ] 0.56] 158 0,28
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para H X.¥ye
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1,21 1.63 0,52
! | 1.88 2.18 3.08 0.29
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K, = e8 la relacién entre la capacidad bdsi
ca radial y la capacidad bAeica de em-
puje del cojinete A ,

As{, la carga radial equivalente ( P ) para
cojinetes de rodillos cénicos ¢

para el cojinete que recibe la carga de empuje
{ cojinete A ) ¢

0.472
P, = 0,47, 4K, ( xa"" *7) (E. 8-8)

para el cojinete B, es ¢

0’47’11 .
Py = 0.411.5#!5(—?‘—:- ?y) ( Be. 8-9)

CARGA BSTATICA EQUIVALENTE P, . La carga es-
tdtica equivalente puede compararse directamen
te con la capacidad de carga estética C,, Si
P, es mayor que 1la capacidad C, ocurrirs defor
macién permanente del elemento rodante. a -
magnitud de la carga estdtica equivalente P, -
tanto para rodamientos de bolas como para rodi
1lloe es la mayor de ¢

Py = XoPp ¢+ Y Py { Be. 8-10)
Py = ’!‘

los valores de X, y Y, para cojinetes de bolas
se encuentran recopiledos en la tabla 8-8, Ps
ra cojinetes de rodillos, los valores se reco-
pilan en la tabla 8-9,

Si se impone una carga superior a la capacidad
de cargs estdtica bésica durante la rotacidn,
la deformacién se distribuye en forma pareja y
no ocurre deterioro sino hasta que la deforms-
cién 1llegue a ser muy grande, lLa carga que

147



causard fractura en los cojinetes es aproxima-

damente, de 8 veces la capacidad de carga estd
tica,

TABLA 8~7. PFACTORES DE X, Y, V, PARA COJINETES
..DE.RODILLOS, )

TIPO DE COJINRTE v x Y, X Y,

Rodillo esférico 1.0 1.0 0.0 1.0 0.0
Rodillo cilfndrico 1.0 1.0 2.5 0.67 3.7

TABLA 8-8, PACTORES X, , Y, PARA COJINETES
DE BOLAS,

Factors X, and Y,

Single-Row Double-Row |
. Bearinust Bearinps?

Bearing Type® % 1 _Th . Ve

Radigl-Contact Genave Ball Bearingst ve | 0S5 06 03
Anuiiar-ontact Groove | a 2= 20 degrees [X) 042 1 084 3
Batl Bearings§ a = 25 degrees 05 038 1 076 1

a = J0 degrees 05 033 1 056

a = 35 degrees 05 0.29 1 058

a = {0 degrees 0.5 026 1 0.52
selr- \Ii atiitrg Ball Bearings 05 | 022cota 1 O44cots i

. Pumunhlr maximum value of Fo/Ca depends on the bearing design {groove drylh'
and internal clearance).

Py is always = F,.

H Duuhlc .tow beatings ure presumed to be symmetrical. .
lar_single-row angilarcontact ball bearings mounted “faceo-face™ or'
se the valies of Yo and Yo which apply 1 a double-raw angular-cuntace

ingle-row anguiut-contact ball bearings muunted
hich apply to 3 single-nive angular-cantact ball.

s¢ the values ul Xo and Yo,
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TABLA 8-3. VALORES PARA X 1+ Yo

TIPO DB

COJINETE Xo Yo
Rodillo esférico 1.0 2.9
Rodillo cilindrico 1.0 0.0

¢) CAPACIDAD REQUERIDA.

La capacidad de carga bdsica C es muy \til en la se-
leccién del tipo y del tamafio de cojinete. Calculando la ca
pacidad requerida para un cojinete en cierta aplicacién, y -
si esto se compara con capacidades conocidas, puede seleccio
narse un cojinete, Para calcular la capacidad requerida, ==
puede aplicarse la siguiente ecuacién s

P ( L )1/"
Cr = Ll: ( Bo. 8-11 )

dondet

C,. = capacidad requerida, lb.

L1o= vida nominal, hrs.

P = carga radiel equivalente, 1b.

R = constante, 3 para cojinete de bolas,
10/3 para cojinetes de rodillos.

2 = constante, 25.6 para cojinete de bo~
las, 18.5 para cojinetes de rodillos.

N = velocidad de rotacién, rpm.

Algunos catdlogos dan la capacidad de carga bésica a re
voluciones por minuto y horas de vida emspecificas, FPara es-
te caso, la carga requerida es $

/R
L N
D D
C -p(._-_..—) ( Be, 8-12 )
r LR NR
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Lp = vida nominal de disefio, hrs.

Iy = vida nominal de catdlogo, hre.

Np = velocidad de rotacidén de dimefio, rpm.
Np = velocidad de rotacidén de catdlogo, rpm.

8.5 SELECCION DEL TIPO DE COJINETE.

En el andlieis de seleccidn del tipo de cojinete, se re-
quiere conocer las siguientes condicionest cargas radial, carge
de empuje, velocidad de rotacién, didmetro interior y vida no~-
minal de trabajo,

Los pasos a seguir para la seleccién del tipo de cojinete

son ¢

1l.-

Seleccionar el cojinete de bolas o de rodillos, de a-
cuerdo con le cargs radial y velocidad de rotacién.
Ver figura 8-6.

Calcular la carga radial equivalente ( P ) para va-
rios tivos de cojinete de acuerdo con las ecuaciones
8-7 a 8-9,

Calcular la carga requerida de acuerdo con las ecuacip
nes 8-11 u 8-12 ,

Comvarar la capacidad de carge requerida ( Cn ) con
la capacidad de carga bdsica ( C ) dada por el catd-
logo del fabricante, y seleccionese el tipo que tiene
una cavacidad igual o mayor que Gr .

Si la velocidad de rotacién es lenta o si el cojinete
estd ein trabajar por un periodo, calcular la capaci -
ded de carga estdtica ( C, ) y la carga estdtica equi
valente ( Py ) .

8.6  SELECCION DEL TIPO DE LOS COJINETES
PARA EL BJE a.

Como se snelizé en el capitulo 4 seccién 4,3, el "eje a®
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serd soportado por dos rodamientos, los cuales se selecciona-
rédn de acuerdo con los siguientes datos

RODANIENTO I RODAMIENTO II

didmetro interiors Dy = 1.5625 plg. Dyy = 1.5625 plg.
velocidad de rota

ciéns Ny = 1750 rpm. Nip = 1750 rpm.
vida nominal t  Lygp= 10 000 brs.  Lygyy= 10 000 hrs.
carga radial t Fop = 11983 kips. F.;. = 1.6855 kips.
carga de empuje ¢ ) 0.3659 kips. .. = 0.3659 kips.

al all

De acuerdo con la tabla 8-1, la vida de disefio para coji-
netes en las unidades de engranaje es de 8,000 a 15,000 ho-
ras, por lo cual se opté por una vida de disefio de 10 000 ho-
ras para los dos cojinetes o rodamientos.

a) SELECCION DEL COJINETE.

Para saber que tipo de elemento rodante utilizar en los -
rodamientos I y 1I, emplearemos la figura 8-6. NIé necesario -
corregir el valor de la carga radial ya que estdé basada en una
vida nominal de 30,000 hrs.,, mientras que loe rodamientos I y
I1 serén calculados con una vida nominal de 10,000 hre,

Aef, 1a carga radial corregida utilizando ia ecuacién 8-
12 es 3.

RODANIBNTO I *  RODAMIENTO II

carge radial t Py =1,1983 kips, Py = 1.6855 kips.
vida nominal de

dimefios L__ = 10 000 hrs, L,
velocidad de rota n pIT
cién de digeflo My = 1750 rpm. Npry = 1750 rpm.
vida nominal en
la figura 8-6 s I'RI = 30 000 hre. I‘RII = 30 000 hrs.

= 10 000 hrs.
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RODAMIENTO I RODAMIENTO II
velocidad de rota
cién figura 8-6 ¢ NRI = 1750 rpm. NRII = 1750 rpm.
factor R t R =10/3 Ry =10/3
carga radial
corregida H PcI = 0,862 kips. rcII = 1,212 kips.

Con la carga radial corregida y la velocided de vrotacidn
del anillo interior, nos auxiliaremos en la figura 8-6 para la
seleccién de los cojinetes, los cuales pueden aer de bolas o -
de rodillos., Se opté por escoger cojinetes de rodillos ya que
en la carga radial no se consider$ la friccién en el cojinete
ni su lubricacién con lo cual aumenta,

De acuerdo & lo anterior, los rodamientos I y II serédn de
rodillos cénicos ( debido a la fuerza de empuje )

b) CARGA RADIAL EQUIVALENTE ( P ) .

Antes de calcular la carga radial equivalente, es necesa-
rio determinar cual rodamiento va a soportar la carge de empu=-
je.

Debido a las dimensiones del eje a, los rodamientos I y -
I1 se montardn "cara a cara" , por lo cual, el rodamiento I =~
recibird la carga de empuje.

Para los rodamientos, la cargs radial equivalente la cal-
culamoe de macuerdo a las ecuaciones 8-8 y 8-9 con los si- -
Fuientes datoe ¢

RODAMIENTO 1 RODAMIENTO II
fuerzm- radial 3 FrI = 1,1983 kips FrII = 1,6855 kips.
fuerza de empuje : Fa = 0.3659 kips . = 0.3659 kips.

factor K : KI = 1.07 1,07

Kir
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Bmpleando la ecuacién 8-9 para el rodemiento I, tenemos &

0.41!‘_11

11

Py o= 0.4 4 I( X

-r),

P = 0.8799 kipo.
Como el valor anterior ( Py ) es menor a la fuersa radial --

( Pr1 ) , 1a cargs radial oquivalente tomard el valor d¢ 1la -
fuerza radial, ae{

PI = 1.1983 kips.

Para el rodamiento II utilizando la ecuacién 8-8, tenemos ¢

0.472,
Prp Ol )
Pn- 1.6289 kips,

c) CARGA REQUERIDA ( C, ).

Calcularemos la capacidad de carga requerida en base a la
publicacién TIMKEN ENGINEERING JOURNAL ( fabricante de roda-
mientos ) 1la cual tabula las capacidades de carga & 3000 ho-
ras de vida nominal y a 500 rpm.

Considerando lo anterior, contamos con los s:l.gulontél da-
tos ¢

RODANIBRTO I RODANIEN?O II

carga radial
equivalente voPps 1,1983 kips. Pry= 1. 6289 kips,

vida de disefio ¢t L_.= 10 000 hrs. I'DII' 10 000 hrs.

DI
vel. de disefio ¢ ’DI' 1750 rpm. nn' 1750 rpm.
vida de catdlogo ¢ LRI' 3000 hres. BII' 3000 hrs,
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RODAVIENTO I RODANIENTO IT
vel, de catdlogo * NRI' 500 rpm, NRII’ 500 rpm.
factor R t R =10/3 R =10/3

Empleando la ecuscién_8=12.tenemoe que -la capacidad de carga -
requerida para el rodamiento I es @

X 1/R
Cop = Py { o )
RI 'R
crI s 2504 1lbs,
Para el rodamiento 1I, es
/R
¢ 7 ("nu "nn)
rII I1 LRI! NRII

crII= 3404 1bs,

d) CAPACIDAD DE CARGA BASICA ( C ).

La capacidad de carga bésica la obtendremos del catdlogo
TIMKEN ENGCINEERING JOURNAL usando el didmetro interior del ro-
damiento ( 1,5000 plg. paras los dos rodamientos ) y la capa-
cidad de carga requerida.

Con los datos anteriores se entra al catdlogo { la tabls
8-10 es uns hoja t{pica para rodamientos con un didmetro inte-
rior de 1,500 plg. ) ¥y se compara la capacidad de carga reque
rida obtenida en el inciso anterior, con la capacidad de cargs
bésica del catdlogo. As{, las caracteristicas principales pa~
ra los rodamientos I y II eon ¢ .
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RODAMIENTO II

HNB01346X
HN801310
4300 1lbs.
1.

DEL TIMKEN

.,sﬂ

HNB01346X
ANOLE RO STRAIGHT BORE_TS

HN801310
4300 1bs.

RODAMIENTO I
1.

capacidad nominals

factor X

TABLA DE COJINETES
ENGINEERING JOURNAL,

cono
TABLA 8-10,

copa
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8.7  SELECCION DEL TIPO DE LOS COJINETES
PARA EL EJE b,

Como ee analizé en el capf{tulo 5, el eje b meré soportado
por dos rodamientos, los cuales se seleccionardn de acuerdo -
con los siguientes datos 3

RODAMIENTO IIX RODAMIENTO IV

didmetro interior: D

velocidad de
rotacién ¢ N

rpr = 1.8125 ple. Dy = 1,250 ple.

1rp = 350 rpm. Ny = 350 rpm,

vida nominal - LlOIII= 10 000 hrs. LIOIV' 10 000 hrs.
r

carga radial ] 'bIII = 1,2609 kipa ’:IV = 0,9478 k}pa.
x X

carga de empuje s 'bIII = 0,4102 kips rbIV = 0,4102 kips.

a) SELECCION DEL COJINETE .

Para saber que tipo de elemento rodante utilizar en 1los
rodamientos III y IV, emplearemos la figura 8-6 corrigiendo la
carga radial a una vida nominal de 10,000 hre,

Asf, la carga radial corregida utilizando la ecuacién 8-
12 es ¢

RODAMIENTO IIIX RODAMIENTO IV
carga radial t Prrp =1.2609 kips Pyo = 0.9478 kips,
carga radial
corregida : PeIII = 0,9069 kips PcIv = 0,6817 kips.

El exvonente de la ecuacidén 8~6 ( factor R ) se toma como en
la seccidén anterior, .es-decir, 10/3.



157

Con los datos anterioree aplicados en la figura 8-6 obser
vamos que pueden montarse cojinetes de bolas o de rodillos.
Al tgual que en la seccién anterior, se opta por escojer coji-
netes de rodillos cénicos ( por la fuerza de empuje ) ya que
en la carga radial no se considerd la friccién.

b) CARGA RADIAL BQUIVALENTE ( P ) .

Debido & la distribucién de las dimensiones del eje b, el
rodaniento III soportard la carga de empuje. As{, la cargs ra
dial equivalente la calcularemos con los siguientes datos ¢

RODANIENTO III RODANIBRTO IV
fuerza radial t ’rIl’I = 1.2609 kxips ’rIV = 0.9478 kips
fuerza de empuje r. = 0.4102 kips P‘ = 0,4102 kips
factor K ] ‘III-’ w 1,44 lIV = 1,23

Empleando la ecuacién 8-8 para el rodamiento IIX, tenemos 3

0,472y
Pror = O4%rrr*Frnl X, h )

PIII = 1,617 kips.
Para el rodamiento IV utilizando la eouacién 8«9, tenemos s
0.47P

= 0,4PF

. ( rIIl
v riv Iv ‘III

P °P.)

P = 0,3808 kips.

Iv
Como Pry es menor que P.yy , 1a.carga radial eguivalente para
el rodamiento IV tomard el valor de la fuersza radial, as{f 3

P = 0,9478 kips,

Iv
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¢) CARGA REQUERIDA ( c. ).

Calcularemos la capacidad de carga requerida en base a =
los siguientes datos ¢

RODABIENTO III RODAMIRNTO IV
cargs radial
equlvalente t PIII = 1,617 kips, Prv * 0.9478 kivps.
vida de dismefio t LDIII’ 10 000 hrs, I‘mv = 10 000 hrs.
vel, de disefio ¢ NDIII’ 350 rpm, ND" = 350 rpm.
vida de catdlogo ¢ I‘RIII' 3000 nhrs, I-n" = 3000 hrs.
vel, de catdlogo 3 NRIII’ 500 rpm. NRIV = 500 rpm.
factor R t R = 10/3 R = 10/3
Bmpleando la ecuacién 8-12 ¢ que la capacidad de carga -
requerida para el rodamiento I es @
1/R
¢ o (-dur Mo,
rIIT III LRIII “RIII
crIII 2 2085 1bs,
Para el rodamiento IV, es ¢
1/R

6. ap. (v o,
rv < v R TR

crIV = 1222 1bs,

d) CAPACIDAD NE CARGA BASICA ( C ) .

Con la capacidad de carga requerida y el didmetro inte--
rior { 1.8125 plg. y 1.250 para el rodamiento III y IV res-
nectivamente ) , se entra al catdlogo ( tabla 8-11 ) y sme
seleccionan los rodemientos cuyae caracteristicas son t
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RODAMIENTO III RODAMIERTO IV
eono ' z 18780 : 08125
copa 18720 08231
capacidad nom:l.nalt 2240 1lbs, 1280 1bs,

factor K s 1.44 1.23

TABLA 8-11. TABLA DE COJINETES #2S® DEL TIMKEN
ENGINEERING JOURNAL.

A AN e

-  SINGLE-ROW HMIOM‘I‘ BORE-TS

copa’
! [ EBR ] . = ls
-] - R S 8- 3 -(=
— .
. L | - -
¢« (o] ALILIE : o glair]c|nis
L ] L P e pe e e I D I
1o 2o |asme | 1300] 110frae| 00| ngumey § e [0 jasm] 10| Lol am || 1m| 1m
1m0 { vomn|aoame b 15 | 11o0{0ae| 002 | oiommpeny | coumes [ 620 jomm0 | v ] Lovjom wamme | 2ao| 2m
1 i | | )10 4 in | gy [Omiem] 0] u]em || s
e o
e - —— -
- || - B g-2lf-=
EA L - - —r—
o [vialaxie Wio| 6|6l cibis,.
. i
A e B - el B A B A T e B e e
| umiten | g8 unlel 48w | (08|08 23 18)08 102 18] 0
I R el A B B R B
[T 2RI ARt
P EE e ] i Rl WA A R ] e e R
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8,8  SELECCION DEI, TIPO DE LOS COJINETES
PARA EL EJE ¢ .

Como se analizé en el capitulo 6, el eje ¢ merd soportado
por dos rodamientos, los cuales se seleccionardn de acuerdo ~
con los siguientes datoms t

RODAMIENTO V RODAMIENTO VI
didmetro interior: Dv = 2,250 plg. DVI = 2,250 plg.
carga radial t K, =1.4585 kips, ¥ = 6.6522 kips.
carga de empuje ¢ ’:v = 0.5824 kips. P:" = 0.5824 kips.

La velocidad de rotacién y la vida nominal corresponden a 70 -
rom. ¥y 10,000 horas respectivamente para ambos rodamientos.

a) SELBCCION DEL COJINETE .

Aplicando el procedimiento descrito en las secciones ante
riores tenemos que la carga radial corregida ( utilizando 1la
ecuacién 8-12 ) es @

RODAMIERNTO V RODAMIENTO . VI

carga radial

corregida H Pcv = 1,049 kips POVI = 4,785 kips.

Con los datos anteriores aplicados en la figura 8-6 obser
vamos aue pueden montarse cojinetes de bolas o de rodillos, -
nor 1o cual se seleccionardn cojinetes de rodillos cénicos ya
que la fuerza sobre el rodamiento VI es alta y sumandole la -
friceién se incrementa més,

b) CARGA RADIAL EQUIVALENTE ( P ) .

Debido a la distribucién de las dimensiones del eje c¢, el
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rodemiento V soportard la carga de empuje.

Siguiendo ‘el procedimiento descrito en las secciones ante
riores, la carga radial equivalente es 3

RODAMIENTO V RODAMIENTO VI

carga radial
equivalente t Pv = 4,033 kips. Pyr = 6.652 kips.

El factor K utilizado en el calculo de la carga radial equiva-
lente para los rodamientos V y VI fué de 1.45 y 1.74 respecti-
vamente, Observar que la cerga radial eguivalente en el roda-
miento VI es igual a la carge radisl ya que al utilizar la e-
cuacién 8-9 el resultado fué menor.

e¢) CARGA REQUERIDA ( Cr ).

Utilizando los datos anteriores y aplicando la ecuacién -
8-12 tenemos que la capacidad de carga requerida para los roda
mientos es ¢

RODAMIERTO V RODAMIENTO VI

carga requerida crv = 3209 1bs. cr" = 5293 1bs,

d) CAPACIDAD DE CARGA BASICA ( C) .

Con la capacidad de carga requerida y el didmetro inte-
rior, se entra al catflogo ( tabla 8-12 ) y se seleccionan =
los rodamientos cuyas caracter{sticas son &

RODAMIERNTO V RODAMIENTO VI
cono t 28682 469
copa s 28623 453X
capacidad nominals . 4400 1bs 5400 1bse.

factor K s 1.45 1.74
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TABLA 8-12. TABLA DE COJINETES "TS" DEL TIMKEN
ENGINEERING JOURNAL.

SINGLE-ROW STRAIGHT BORE-TS
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8,9  SELECCION DEL TIPO DE LOS COJINETES
PARA EL BJE 4 .

El eje d serd soportado vor dos rodamientos los cuales se
seleccionardn de acuerdo con los siguientes datos s

RODAMIENTO VII RODAMIENTO VIII

didmetro interior: DVII = 2,250 olg. DVII = 2,375 »lg.

: . BT

carga radial : PdVII = 17.73 kips. dVIII' 5.17 kipe.
X

carga de emouje t PdVII = 2,184 kivs. ’dVIII’ 2,184 kips,

La velocidad de rotacidn y la vida nominal corresponden a 70
rom. y 10,000 horas respectivamente para ambos rodamientos.

a) SELECCION DEI. COJINETE

Aplicando el procedimiento descrito en las secciones ante
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riores tenemos que la carga radial corregida ( utiligando 1la
ecuacidn 8-12 } es 3

RODAWIENTO VII RODAMIENTO VIII

carga radial o .
corregida st P eviz ™ 12.72 kipe PeVIII' 3.72 kipll.

¢

Con los datos anteriores aplicados en la figura 8-6 obser
vamos que pueden montarse cojinetes de bolas o de rodillos, -
por lo cusl se seleccionardn cojinetes de rodillos cdénicos ya
que la fuerza sobre el rodamiento VIII e» alta.

b) CARGA RADIAL EQUIVALENTE ().

Debido a la distribucién de las dimensiones del eje 4, el
rodamiento VIII soportaré la carga de empuje.

Siguiendo el procedimiento descrito en.las secciones ants
riores, la carga radial equivalentes es

RODANIBNTO VII RODAMIENTO VIII

carga radial .
equivalente t Pvn = 17.73 kips. ’an = 10,899 kips.

El factor K utiligzado en el calculo de 1la carga radial equiva-
lente para los rodamientos VII y VIII fué de 1.61 y 1.20 res-
pectivamente., Observar que la carga radial equivalente en el
rodaniento VII es igual a la carga radial ya gue al utilisar -
la ecuacién 8-9 el resultado fué menor.

¢) CARGA RBQUERIDA ( c,. )e

Utilizando loe datos anteriores y aplicando la ecuacién -
8-12 tenemos que la capacidad de carga requerida para los roda
mientos es s
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RODAMIENTO VII RODAMIENTO VIIX

carga requerida @ chII = 14107 lba, chIII = 8672 1bs,

d4) CAPACIDAD DB CARGA BASICA ( C ) .

Con la cepacidad de carge requerida y el didmetro inte-
rior, se entra al cst{logo ( tabla 8-13 ) y ee seleccionan
los rodamientoe cuyas caracteri{sticas son 3

RODAMIENTO VII RODAIme VIII
cono t 6455 652374
copa t 6420 65500
capacidad nominals 14700 1lbs, 9850 1lbs.
factor K H 1.61 1.20

TABLA 8-13. TABLA DE COJINETES "%8" DEL TIMKEN
ENGINEERING JOURNAL,
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8,10 SELECCION DEL TIPO DE LOS RODAMIENTOS
. PARA EL EJBR e .

El eje e serd soportado por dos rodamientos los cuales me .
seleccionardn de acuerdo con los siguientes datos ¢

l RODAMIENTO IX RODAMIENTO X

didmetro interiors nn = 3.000 plg. nx = 3,000 plg.
carga radial s ’:n = 7.0805 kips. ’:x = 3,5933 kips.

La velocidad de rotacién y la vida nominal corresponden a 10
rpm. y 10,000 horas respectivamente para ambos rodamientos.

a) SELECCION DEL COJINBTE .

Aplicando el procedimiento antes descrito tenemos que 1le
carga radial corregida es ¢

RODAMIENTO IX RODANIENTO X

éprga radial

corregida ¥ Pogy * 5-093 kips. Py = 2.584 kips.

Basandonos en la figura 8-6; montaremos cojinetes de rodi
1los cénicos sobre el eje o .

b) CARGA RADIAL BQUIVALENTE ( P ) ,

RODAMIENTO IX RODANIRNTO X

carga radial ’
equivalente 8 Pyy= 7.081 kips. Px = T7.604 kips,

El factor K utilizado en el calculo de la carga para los roda-
mientos IX y X fué de 1.30. El rodamiento X soportarf la car-
ga de empuje,
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¢) CARGA REQUERIDA ( C. ).

Aplicando la ecuacién 8-12 tenemos que la capacidad de -
carga requerides para los rodamientos es: t

RODAMIENTO IX RODAMIBNTO X

carga requerida s Grn = 3143 1bs. °rx = 3376 lbs.

4) CAPACIDAD DE CARGA BASICA ( C ) .

Con 1a capacidad de carga requerida y el didmetro inte-
rior, se entra al catdlogo ( tabla 814 ) y se seleccionan
los rodamientos cuyas caracter{sticas son t

RODAMIENTO IX RODAMIENTO X
cono s 34301 34301
copa t 34478 34478
capacidad nominals 4250 lbs, 4250 1lbs,
factor K t 1,30 1.30

TABLA 8-14, TABLA DE COJINETES "TS" DEL TIMKEN
ENGINEERIRG JOURNAL.
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8.11  DATOS TECNICOS DE LOS COJINETES
PARA EL REDUCTOR

Bn resumen, los rodamientos que componen el mecanismo re~
ductor serdn, en base a TIMKEN COMPARY, los siguientes i

RODAMIENTO CONO COPA
1t HNBO1346X 1801310
boad HMB01346X ANBO1310
e 18780 18720
w 08125 08231
v _ 28682 28623
v 469 453X
vz 6455 6420
viIz 652374 65500
x 34301 34478
x 34301 34478

* Ios rodamienton corresponden al tipo T3 con didmetro
interior recto.

tLos rodamientos I ¥y II serén montados "espalda con es~
valda® y serdn sujetados al eje con dos contratuercas
NI~07 y una arandela de seguridsd W-08,



CAPITULO 8
CALCULO DE CARCAZA

Para el disefio de la carcaza se coneiderardfn los .aspec-
tos que.tratan.del- equilibrio de estructuras constituides por
varios componentes unidos entre sf, Esto requiere no sélo la
determinacién de las fuerzas externas que actdan sobre la es-
tructura, sino también 1la determinacién de 1las fuerzas que
mantienen unidas las diferentes partes de la estructura, 51
se considera la estructura en conjuntp, éstas fuerzas son --
fuerzas internas., Esto estd de acuerdo con la tercera ley de
Newton que establece que les fuerzas de accién y reaccién en-
tre cuerpos en contacto tienen la misma magnitud, le misma 1i
nea de accién, y sentido opuesto. Esta ley es uno de 1los
principios fundamentales de la mecdnica elemental y estd basa
da en la evidencia exverimental.

S.1  ARMADURAS

Ta armadura es uno de los principales tipos de estructu-
ras empleadas en ingenierfa, Proporciona una solucidn practi
ca y econdmica a muchas situaciones de ingenieria. Una arma-
dura consta de barras rectas unidas mediante juntas o nudos,
T.os elementos de una armadura se unen sflo en los extremos;
nor lo tanto, ningn elemento continta mds alld de un nudo,
Tes estructuras resles estdn hechas de varias armaduras uni-
das entre sf para former un volumen entramado, Cada armadura
se diseMa para que soporte las cargas gue actdan en su plano
¥, en consecuencia, pueden considerarse como una estructura -
bidimensional,

En general, los elementos de una armadura son delgados
y sélo pueden soportar cargas laterales pequefias; por tanto,
todas las cargas deben aplicarse en las uniones y no en los
mismos elementos o barras.

Se supone gue los nesos de las barras de la armadura es-
tén aplicedos en los nudos, 1la mitad del veso de cada barra
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se aplica a cada uno de los dos nudos que estdn unidos por la
barra; sunque ¢n reslidad las barras estén unidas por medio -
de remaches 0 de soldadura se scostumbra suponer que estén u~
nidas por pasadores; en consscusncis, las fusrsas qus actdan
on cada extremo d¢ una barra se reducen a una fuersza dnics y
no a un par. BEntonces, las Unicas fuerszas que se suponen que
se aplican & una barrs de¢ la armadura son una fuerza dnics a-
plicads en cada extremo de la barra. Iuego, osda barrs puede
tratarse como una barra & la que se aplican dos fuersas y to-
da la srwadura puede considerarse como un grupo 4e¢ pasadores
¥y barras sonetidos s dos fuersas.

Una armsdura debe diseflarse de tzl manera que sea rigida
parn tener 1a seguridad de que no fallard sl aplicar una car-
gs. Para obtonor dicha rigides 1la arnadura bésica deberd ser

AN

PIG. 9-1. PIG, 3-2,

trienguler como 10 muestra la figurs 9-1, Obtendremos una ar
madura rigida mayor si ceda ves que agregamos dos nuevas ba-
rras las unimos a dos nudos diferentes ya existentes y las fi
jamor entre s{ al nuevo nude ( los tres nudos no deben estar
on 1fnea recta ) . Una armadura que se construye de esta for
ma recibe el nombre de armadura simple., Ver figura 9-2,

Cusndo verias barrss se unen entre sf por sus extremos -
para formar uns configurscién en tres dimensiones, la estruc-
tura obtenids se llams srmadurs espacial., Analogements & 1la
estructurs bidimensional, la armadura espaciel mfs sencilla -
coneiste de seis barrss unidas por sus extremos, que formean - .
las aristas de un tetraedro. Observando que el tetraedro bé-
sico tiene seis barras y custro nudos y que, cada ves que se
agreguen tres barras, se aumenta en uno el nimero de nudos, -
concluimos que en una armadura simple espacial el niimero to--
tal de barras es m= 3n - 6 , siendo n el nimero total de nu
dos,
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Las condiciones de equilibrio para cada nudo se expresa=-
rén por las tres ecuaciones Py =0, P® =0, P, =0,
En el caso de una armadura eepacial simple gque contengs n nu-
dos, al escribir las ecuaciones de equilibrio para cada nudo
se tendrdn 3n ecuaciones, Puesto que m = 3n - 6, estas ecua
ciones son suficientes para determinar todas las fuergas dn-
conocidas ( fuerzas en .m . barras.y-sus-reacciones en los a-
--poyos ). Sin embargo, para evitar la resolucién de muchas e~
cuaciones simultdneas, los nudos deberén seleccionarse cuids-
dosamente para descartar aquellos que contengan ads de tres =
fuergas desconocidas.

Existen armaduras en las cuasles vor lo menos una de¢ las
barras es un elemento sometido a varias fuerzas, es decir, un
slemento sobre el cual actdan tres o nés fuerzas, BRstas fuor
gas no estardn dirigidas en general a 1o largo del elemento -
sobre el cual actdan; su direccién es desconocida y, por ocon
siguiente, se representardn por dos componentes desconocidas,

Tos mercos y méquinas son estructuras que contienen ele-
mentos sometidos a variae fuerzas, ILos marcos se disefan pa-
ra reeistir cargas y son generalmente estacionarios, esto es,
estructuras con constriccidén completa, Las méquinas se dise-
fan vara transmitir y modificar fuerzas; pueden ser, o no, eg
tacionerias y tendrén siemvre partes méviles,

Parz el disefio de la carcasa del mecanismo de triple re-
duccidn se dividird en dos partest una superior y otra infe-
rior para tener facil accéso a la instalacién y mantenimiento
de los elementoe que comvonen el mecanismo.

Tos marcos componentes de le carcasa se encuentran reprs
centedos en las figuras 9«3 y 9=4 ,
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CONCLUSIONES

Como se ha observado, a través del presente trabajo se han
recopilado datos, recomendaciones de normas y de catdlogos con
ol fin de que sea de fdcil acceso para aquellos que deseen con-
sultar rapidamente algin dato referente, ya sea para el célculo
de un par de engranes como para la seleccidn o disefio de un co-
Jinete de rodamiento.

En el disefio de un mecanismo es primordial conocer, cono~
cer, antes que todo t

1.~ LA DISTRIBUCION DRI, MECANISMO. Se desarrollarén varios
proyectos de la distribucién f{sica y se seleccionard -
el que mejor me apegue 3 las necesidades de operacién .

2.~ LAS CONDICIONES DRL DISENO., Se considerardn todos los
pardmetros esenciales que intervienen en la operacién -
del mecanismo como son las caracter{sticas tanto de 1la
carga impulesora como de la impulsada ,

3.~ SUS COMPONENTES. Se escogerdn los elementos mecdnicos
mée adecusdos para la operacién eficar del mecanismo,
Aquf intervendrdn los engranes, baleros, ejes de trans-
misidn, etc.

El d1timo punto es el de mayor importancia ya que se dise~
fardn los elementos mecdnicoe de que consta el mecanismo .

El mecanismo reductor consiste de tres pares de engranes -
{ un par de engranes cénicos espirales para la primera reduc--
e¢idn y dos pares de engranes cilfndricos helicoidales, uno para
1a segunda reduccidn y otro para la tercera reduccién ), ejes -
de transmisién ( 5 ejes, uno de ellos fabricado de una pieza -
junto con el engrane ), y cojinetes de rodamientos ( 10 cojine
tes de rodillos cénicos ) , Para su dieefic se considéré lo si-
guiente

a) FEn el cdlculo de 108 engranes, uno de los pardmetros
més importantes es.el paso diametral ( P4 ) , ya --
que de 41 dependen t

1) LAS DIMENSIONES DE LOS ENGRANES. A mayor pa
so diametral, éstas serdn menores .



2) EL MATERIAL A UTILIZAR, A mayor paso dia-
metral, los engranes deberdn ser més resis
tentes .

3) LA CARGA LIMITE DE PATIGA. A mayor paso -
diametral, menor serd el limite a la fati-
ga. BEsto significa_que si- el-material mo
es el adecuado, el engrane tendré pronta -
falla,

4) LA CARGA DINAMICA., Dicha cargs depende in
directamente, ya que ésta deberd ser menor
a 1a carga limite de fatiga y ésto me con-
sigue mediante un adecusdo paso diametral,
disminuir el error méximo permisible, y/o
escoger otros materiales para los engranes
de tal manera que tengan un médulo de elas
ticidad mayor .

5) LA CARGA DE DESGASTE, Dicha carga depende
de las principales dimensiones del engrane
més pequefio ( pifién ) entre las que se en
cuentran el ancho de cora y el didmetro de
paso, las cuales dependen del paso diame-~
tral . Dicha carga deberd ser mayor a 1la
carga dindmica paras que los dientes no su-
fran desgaste prematuro. Si el requisito
anterior no se cumple, es posible aumentar
la carga de desgaste incrementando la dure
za de los materiales mediante un adecuado
tratemiento térmico, tomando en cusnta que
los pifones se fabrican mds duros pars i-
pualar el desgaste .

Otro asnecto importante a considerar es el factor
de seguridad el cual nos permite escoger el mate-
rial méds adecusdo basandonos en las condiciones -
de operacién .

Con respecto a la lubricecién de los engranes, es
ta se determina de acuerdo con la norma o especi-
ficecidn AGMA 250,02, Dicha norma establece el =
tipo de lubricante s emplear en engranajes indus-
triales cerrados, Para mecanismos de triple re~
duccidn de engranaje con flechas o ejes entre 8 y
20 pulgadas de longitud se utilizard un aceite --

177



b)

e)

a)

e)

AGMA No. 4 cuya viscosidad a 1000P es de 700 & ==
1000: segundos SSU ( Saybolt Standard Universal ).

Despues de haber caloulado los engranes, se deter
minan loe didmetros y longitudes de los ejes, és-
to como una primera aproximacidn., Para ésto, se-
ré necesario auxiliarse del ancho de cars de los
engranes, la longitud de su cubo, el didmetro pa-
ra ol oje & didmetro de barreno y las distancias
entre centros ,

1a seleccidén de loe cojinetes de rodamiento se be
sa principalmente en las fuerzas ejercidas por --
108 engranes, la vida de disefio y el didmetro del
eje, Una vez seleccionado el cojinete de roda--~
miento se corrigen los didmetros del eje en base
a los diametros al hombro y a la capacidad de car
ga requerida ( tablas 8-10 a 8-14 ) y las longi-
tudes del mismo en base al ancho del cojinete,

El material éptimo para los ejes de tranemisién -
se determina en base al cSdigo ASNE considerando
el diémetro del eje, los momentos de flexién y de
torsién y loe factores de concentracidén de esfuer
2o en caso de que el eje en secciones con difersn
tes didmetros,

Por dltimo se disefia el marco que soporta al mecs
nismo y se calcula para deterainar el material de
le cercass,
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PROGRAMA

Los presentes programas determinan los engranes més ade-
cuados de acuerdo a las condiciones requeridas de trabajo ya -
sea para engranes cilfndricos o engranes cdénicos.

Los programas listados son generados con una impresora in
capar de imprimir los comandos y caracteres grificos utiliza--
dos por la computadora commodore 64. Estos han sido represen-
tados por varios cSdigos encerrados en corchetes, Por ejemplo
ol comando SHIFT CLR/HOME estard representado como CLR} .
A continuacién se enlistan los c¢édigos y comandos utiligadoss

CUARDO SB VE SIGNIPICA SE TIPEA

CIR} limpiar pantalla  SHIP? CLR/HOME

HOMB} cureor posicién CLR/HOME
superior ieq.

c/up) cursor arriba SHIF® CRSR

C/DN} cursor abajo CRSR

C/LP cursor igquierda  SHIPF  CRSR

RVON} modo inverso CNTRL 9
encendido

WH? | blanco CNTRL 2

GRN} verde CNTRL 6

BLUE) azul . CNTRL 7

YELO} amarillo CNTRL 8

ORNG} naranja comeo® 1

LBLUR} azul claro comuo* 7

‘ Pecla COMMODORE
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90

REM * *
REM * | ENGRANES CILINDRICOS | *
.

REM *

¢

REM * .

2EH * | DATOS FACTOR DE DORMAS LY | °*
E"l L]
DINA (30)

A(S)=.328 A(6)=,3011 A(7)m,2823 A(B)I=,2641 A(9)=,264
A(10)=,264% ACL11)m,2648

A(12)m,2648 A(13)=,27% A(14)=,2771 A(15=.29¢ A(16)%.296
A(17)=,303¢ A(18)=,309

A(19)m.3143 A(20)=,322% A(21)=,328% A(22)=,331% A(23)=,334
A(24)=,3373 A(25)m,341

0(26)--3462 A(27)m,3498 A(2B)-.3538 A(29)=3,3568 A(30)=,359
REM " -—om—c—weomaam——ane

REM * | DATOS DE ENTRADA ! *

REN * emevcarescccecncns *

POKES3281, 0 POKES3280,5

PRINT * CLRY C/DNY C/DN} C/DN} RVONIQUIERE SACAR
DATOS AL ARCHIVO (8/N) * C/LF) C/LF}'}

GET A8: IFA$="S" THEN PRINT °§°!PRINT GOTO 5460

IFAS<>°N" THEN 39

PRINT *N'% FORI=1 TO S08 NEXT: PRINT * CLR}> C/DN>
C/DN}* $TAB (6) ; "RVONYSENGRANE RECTO HELICOIDAL %*
PRINTSPRINTLINPUT *POTENCIA DE ENTRADA (EN HP) *}PO
PRINTS INPUT °*A CUANTAS REVOLUCIONES POR MINUTO GIRA EL
PINON *iRP

PRINTSINFUT *CUAL ES LA RELACION DE ENGRANAJE®$ RE

INFUT * C/DNXFACTOR DE CONFIABILIDAD® }FC

INPUT * C/DN)>TEMPERATURA DE TRABAJO®FT

INPUT * C/DN)}FACTOR DE SOBRECARGA® KO

INPUT * C/DN)}FACTOR DE DISTRIBUCION®$Ki

PRINTS INPUT °"ANGULO DE PRESION NORMAL (20 0 25 )" jAPS
AP=VAL (AP$)! IF AP=200 RAP=25 THEN 77

PRINT® C/UP} C/UPY C/UP)}*! GOTO &5

IF AP=20 THEN KF=1.,3133

IF AP=25 THEN KFw=1,1931

PRINT:INPUT ¢ ANGULO DE LA HELICE (5,10,1%,20,25,30)° jAHS
AH=VAL (AH$)! IF AH=5 ORAH=10 OR AH=15 OR 6H-20 OR AHs=2S
OR AH=30 THEN 95

PRINT * C/UP} C/UP)> C/UP> C/UP)> GOTC 80

AP=APX #r /180

100 AH=AHK 7 /180

105
110

PRINT $PRINT °RVON) ESTAN CORRECTOS SUS DATOS (8/N) *
GET A IF AS="S* THEN 12%

115 IF A® ="N*® THEN 35

120

‘6OTO 110

125 PRINT * CLR)*
126 REM * *

127
128 REM *

REM * | PASOS DIAMETRALES | *
.

130 PRINT TAR (7) ® RVON)}PASO DIAMETRAL INCREMENTD *
.

135

PRINT TAB (7) * RUVON)

'



140
145
- 150
155
160
165

167,

170

178

180
165
190
195
200
205
206
207
208
210
1s
220
225

230

- 2338

240
245
2%0
253

256
257
258
260
262
264
266
270

275

280
281
282
283
284
285
287
290
292
294

PRINT TAB (7) * RVON} 1~2 1/4 *
PRINT TAB (7('*. RVON} . 2 -4 1/2 .
PRINT TAB (7) ° RVON) 4 -10° 1 e
PRINT TAB (7) * RUON)> 10 ~ 20 : 2 N

- .

PRINT TAB (7) " RVON) 20 - 40
PRINT * C/DNX>$INPUT "CON CUAL PASO DIAMETRAL sE UA A

.EMPEZAR*} PD3AB=PD

INPUT °COEF. DE FRICCION DE LOS ENORANEB 'SCF
PRINTSPRINT °*ES UN TREN DE ENORANAJES EL QUE 8E VA A
CALCULAR? °*§

BET ASS IF. AS=u*S® THEN PRINT.®S8°3GOTD 190

IF A$= "N* THEN PRINT °N*® GOTO 210’

GOTO 173

PRINT IPRINT °SE.VA A CALCULAR EL. GEGUNDO TREN 7 "3
GET A$$ IF A$=*S® THEN PRINT °8°t VT=1i GOTO 210

IF AS= *N° THEN PRINT °*N*3 VT=0t GOTO 210

GOTO 195

REN * *
REM * |} NUMERO DE DIENTES i°
REN ¢

IF VAL(AP$)#20 THEN NP=18

IF VAL(AP$)=25 THEN NP=12

NE =NPSRE! N1=INT(NE)${IF NE-N1.> O THEN.NP=NP+1!GOTO 220
PRINT.* CLRY C/DN)> C/DN> C/DN>NUNERO.DE DIENTES EN EL
PIKON = *} NP

PRINTIPRINT * C/DN)> NUMERD DE DIENTES EN EL ENGRANE = *JNE -
PRINT * C/DN> C/DN>*$ PRINT * QUIERE PROVAR CON OTRO
NUMERO DE DIENTES EN EL PIRON 7%}

GET AS:IF A$ =°N" THEN PRINT °N°®: GOTO 260

IF AS<>"8° THEN 240

PRINT °S°IPRINTIPRINT® CUAL ES EL NUMERO DE DIENTES EN EL

INPUT "PIRON (TIENE QUE SER HAYOO ‘QUE EL ANTERIOR
‘SNPl GOTo 220

REM * .

REM * | CALCULO DE ENGRANE | *

REN °

P7IOIX-O!NH-OSN-OSO-?‘NE/(NE+NP)

IF FT<= 160 THEN KD=1

IF FT>160 THEN KD=620/(4604FT)

FO=1,A%FCEKDIKHsKOSK1

NF=INT (NP/COS (AH)23+.5! NGsNFSRE$RS=RP/RE!NT=43SPO/RB}
Q7= 78R8/12

MM=BQR ((NP+2)12-(NPSCOS (AP)) 22)iMA=SOR
((NE+2)12-(NEXCOS(AP))12)

HP=C(HMMN- (NP4NEYXSINCAP)) /(28 77 KCOB(AP) )
HS=(RE+1)%(SAR( ( (NE+2)/NE)22C08 (AP)Q?)-SIN(AP))

HT = (RE+1)/REX(SAR(((NP+2)/NP)12-COS(AP)22)-SIN(AP))
PL=SOXCFECOS(AH) 4 26 (HEE24HTR2) /(COS(AP)IR(HS+HT))
E=100PL {E=INTC(EX1E3+,.S)X1E3

IF NB<=30 THEN J=A(NG)/KF

IF NG>30 AND NG<=300 THEN AA=NGIGOSUB 2100%JseZ/KF$Z=0
IF NG>300 THEN J=,485/KF

IF NG<=30 THEN BB=A(NF)/KF

IF NF>30 AND NF<=300 THEN AAsNFIGOSUP 210031BB=Z/KF3$Z=0



296 IF NF>300 THEN BB=,85/KF

298 OPEN1,1,2, "HENGRANAJES HELICOIDALES®

300 GOUB 2000

302 PRINT#1,POPRINT#1,RPIPRINT#1,RESPRINTS1KMPRINTS1 AP
PRINT®#1,E

304 PRINT#1,AHIPRINT#1,NPSPRINT#1,NESPRINT#1,MPIPRINTS1,J
PRINT#1,BB

307 REM ¥&%x _CALCULO DEL- ESFUERZO #%%&

308 REM %xxx MAX. PERMISIBLE Ll

310 PD=PD{P73DP=NP/PD{DE=NE/PD:V=Q78DE I CT=24NT/DE S
KV=S8QR(78/(78+8AR(V)))

315 PC= n/(PDECOS(AH) ) $AC~4¥PCIBE=CTSPDL28COS(AH) /
(6% ¢ XIXMPRKV) L I=0

320 YC=(NE+NP)/(2%PDXCOS(AH))

322 REM %% CONDICIONES DEL EFS %%x%%

325 IF BE>4é THEN 530

330 IF BE< THEN 385

332 REM skx%x ESCOGER MATERIAL %xs%

333 REM X&x% PARA EL ENGRANE X&8X

335 IF I=46 THEN 385

340 RESTORE! FORK=1 TO I! READNS,P$,B,C,CQ$ NEXT

345 GOSB 2700

347 REM %%%x& ESF. FATIGA Y FACTOR  x8%x

348 REM 2sxx DE SEGURIDAD pet s

350 GOSUB 6000

352 IF PD<=5 THEN KB=.85

353 IF PD>S THEN KB=1

355 FSaKAXKBXFQICQ=.5%CAxFS

360 N3=CO/RE{N=N3/KM$IF N<2 THEN 335

365 IF US=1 THEN 375

370 IF N>S5 THEN 35

375 F=MPBACJ/PD

380 GOTO 390

382 REM %%%xk ECOGER OTRO PD  %xi%

385 GOSUB 2800:G0OTO 310

387 REM xkkx  ESCOGER MATERIAL xax%2

388 REM xkk% PARA EL PINON pid ]

390 GOSUB 2400! IF HH=1 THEN 330

395 IF H=1 THEN 385

397 REM %%xxx  CALCULAR FUERZA  Xxx%X

398 REM Xkxx DINAMICA bl

400 GOSR 3500%{IF H=0 THEN 425

402 GET A$! IF As=" F1)° THEN 530

403 IF As=* F3)" THEN 385

405 GOSUB 2600!IF H=0 THEN 425

410 GOSUEB 2440:IF H=1 THEN 340

415 IF Y>8 THEN 340

—420 GOTO 400

425 REM %%%% CALCULAR FUERZA DE X&xx

426 REM X%k& DESGASTE - REXK

427 Z=INT(Zx1E4)

429 GOSUB 4000

430 IF CD>468 THEN 385

435 IF BL>BD AND BL<=448 THEN BD=BLICD=(BD4C)/2:2Z=1!LT=1}



440
445
450
4S5
460
445
470
472
- 473

480
4683

487
500
505
507
510
515
520
525
530
535
540
545

550
5%2
555
556

557
558
559
560

565
566
5467
570
$73

580
582
593
585

587
590

592

GOTO 455

IF BL>A4 THEN: BD=CD3C=BDILT=1$G0TO 455

G0SUB2440t IF. BD<BL THEN 445

CD=(BD+C)/2

FPsMPEACKBCEBB/PD! IF. FP<CT THEN 410

SE=, A3CD10$K2=8E ¢ 28BIN(AP)K(1/E1=1/E2) /1.4
FUsK2KDPXACKGENP/COS(AH) ¢ 2

X=uX+13CuINT(C+o5) ¢BD=INT(BD+,5)

REM &%%x ARCHIVO DE RESUL %%%8
PRINTO!yX!PRINTOl,PDSPRINTOlyDP(PRINT.lpDEtPRINTOI'US
PRINT#1,CTI{PRINTO1,KVIPRINTS1,PCIPRINT#L,AC
PRINTOIpYCSPRINTOlyNSPRINTOlpN‘!PRINTOl.P!&PR!NTOl.SI
$PRINT#1,CIPRINTS#1,COIPRINTS1,BOPRINTS1,Co
PRINT#1,BCIPRINT®1,BDRIPRINTS1,CUIPRINTSL,2¢
PRINT#1,F IPRINT#1, FPtPRINT.!.FBtPRINTOl'FHSPRIN701vF8

REM XX¥% RESULT. EN PANTALLA KKX%
GOSB 4500

GET AS1 IF A$=" F1)}* THEN 530

IF A$=* F3)}°THEN 365

IF Z7=1 THEN 2Z=01GOTO 443

IF FPDSOAB AND VT=1 THEN 530

AB=PD

60TO 340 .

PRINT *__ ¢ T : .

PRINT * C/LFIC/UP}*
PRINT* "RUON>  SON TODOS LOS PARES DE CNORANAJES *}
PRINT®* RVON} PULSE  RVOF}ESPACIO’ -RVON} PARA
CONTINUAR C/LF} C/UPY *

PRINT * .

REM X#%% FIN DE CALCULOS ¥88%

GET A$: IF A$<>® * THEN 553

CLDSEI!PRINT' CLR> C/DN> C/DN)> QUIERE PRODAR CON OTROS
DATOS 7 * :
GET A$t IF AS="S* THEN RUN

IF AS<> °N* THEN 587

PRINT °*N*

PRINT® GRN)C/DN) C/DN)> RVON) REBOPINE LA CINTA
OPRIMIENDO ‘REWIND’ *}

PRINT® RVON> EN LA DATASSETTE PARA BUSCAR EN EL ARCHIVO"}
PRINT® RVON> PULSE ‘ESPACIO’ PARA CONTINUAR *

GET AS! IF AS<>" ° THEN 567

OPEN 1,1,0, "ENGRANES HELICOIDALES °*

INPUT®1,POS INPUT®1 yRP S INPUTSL yRES INPUTS1 ,KMS INPUTS1,AP
INPUT#1,E -

INPUT®1,AHS INPUTS1 NP3 INPUTO1 ) NESINPUTS1, MNP S INPUTOL, J2
INPUT®1,BB

AP=APX180/¢ {AH=AHK10/7

REM %%8% RESULTADOS GENERALES skx8

PRINT * CLR} C/DN} C/DN> C/DN} C/DNXPOTENCIA=*PO°HP A
"$RP3 *RPM*IPRINT °"RELACION ENGRANAJE=*RE ..

PRINT *FACTOR KM=‘'KM

PRINT®ANGULO DE PRESION="APIPRINT®ANGULO .-DE LA HELICE="AH?
AP=APX 7 /180

PRINT’DIENTES DEL PINON-'NP‘PRIN?'DIENTES DEL ENGRANE=°NE!




595
597

600
403
610

615
620

425
630
635
640
645
650
655
660
662
663
667
648
670
675
480
685
690
692
695
700
702
705

710
715
720
725
727
728
730
735

740
750

755
760

762

765

770
775

AH=AHX 7 /180

FRINT*FACTORES DE FORMAS" PRINT®ENGRANE="JIPRINT*PIRON="BB
PRINT*RELAC., DE CONTACTO='MP$PRINTEFICIENCIA DE LOS
ENGS,="E" X*

PRINTSPRINT®CUAL ES EL NUMERO DE ENGRANE QUE SE VA®

INPUT *CALCULAR®}ST

INPUT#1, X3 INPUT#1,PDS INPUT#1,DP S INPUT#1,DES INPUTSL, V¢
INPUT#1,CT¢INPUTS1,KVS INPUTE1,PCEINFUTS1,AC

INPUT#1, YCIINPUTS1,NSINPUTS1,NSSINPUTHL,PSINPUTSL,BE

-INPUT#1,CLINPUTOL,CQS INPUTOL, B8 INPUTOL,CS .

INPUT#1,BC:INPUT#1,BDSINPUT#1,CWS INPUT#1,Z INPUTSL,F?
INPUT#1,FP I INPUT®1,FDIINPUT®L,FUW ! INPUTS1,FS

IF X<> T THEN. 610

PRINT® CLR) C/DN) C/DN)> C/DN)> RVON)RESULTADOS GENERALESS
PRINT "PAS0 DIAMETRAL NORMAL = *PD"D/IN®

PRINT *PAS0O CIRCULAR TRANSV = °PC*IN/D*

PRINT *VELOCIDAD LINEA PASO = *U*FT/SEG®

PRINT *FACTOR DE VELOCIDAD ="j3KV ..

PRINT "ANCHO DE CARA = °*AC*INT® .

PRINT °*DIST. ENTRE CENTROS.= °*YC®IN®.

PRINT *FACTOR P/RESIS. FATIGA='FS

PRINT °*FACTOR DE.SEGURIDAD.=* .N- . B

PRINT "ERROR MAX., PREMIS= *Z?X104 IN®

REM Xks% RESULTADOS ENGRANE x¥%x% :
PRINTIPRINT"RVON)  CARACTERISTICAS DE  ENGRANE

PRINT *MATERIAL=*N$;P$

PRINT °"RESISTENCIASS ®:{PRINT® A.LA FLUENCIA=*B'KIP/IN2°®
PRINT A LA FATIGA =°CO*KIP/INT2*

FRINT *DUREZA ="C*BRINELL®

PRINT*DIAMETRO DE PASO=* DE

PRINT * C/DN)> RVON)} PULSE ‘ESPACIO’ PARA CONTINUAR °
GET A$! IF A$<> * * THEN 700

REM %xk% RESULTADOS PINON X&xx

PRINT®* CLR)> C/DN> C/DN)> C/DN)> RVON)>  CARACTERISTICAS
DEL PINON *

FRINT "MATERIAL="B$}C$

PRINT "RESISTENCIAS:®IPRINT® A LA FLUENCIA="EC'KIP/IN2°
FRINT * A LA FATIGA = °CW'KIP/IN2*

PRINT *DUREZA="BD" BRINELL®

PRINT *DIAMETRO DE PASO =°'DP

REM %xxx RESULTADOS FUERZAS %X&¥

FRINT * C/DN)} RVON) FUERZAS RESULTANTES .
PRINT °*TRANSMITIDA="CT*KIPS*$PRINT*LIMITE DE FATIGA=*F*
K1PS*

FRINT ‘LIMITE DE DESGASTE="FW°KIPS®{FRINT*DINAMICA='FD*
KIpsS*

PRINT *SEPARADORA=*CTXTAN(AP) {PRINT"EMPUJE=*CTATAN(AH)
PRINT® C/DN> RVON) PULSE ‘ESPACIO’ PARA CONTINUAR *
GET ASIIF AS<> * ® THEN 7460

REM Xk&% PREGUNTAS FINALES ®kkx

PRINT * CLR) C/DN} C/DN}QUIERE VER NUEVAMENTE LOS
RESLTADOS? °*3

GET A$t IF A$="S" THEN PRINT °S8°! GOTO 630

IF A$<> °N* THEN 770




780 PRINT*N*: PRINT® C/DN}GUIERE PROBAR CON OTRO NUMERD **}
785 GET AS$ IF A$="5' THEN PRINT*S'i PRINT® C/DN}CUAL NUMERO
(MAYOR QUE °T*)°*$3INPUTTIGOTO 610 ‘

790 IF AS<>SN® THEN 785 '
795 PR;NT?-N'tcLoastzpnznv- C/DN}QUIERE PROBAR..CON: OTROS -
DATOS? °}
800 GET AS: IF A'-'B'THEN PRINT *8°% RUN
805 IF A$<>*N® THEN 800
810 PRINT °N*1PRINT® - C/DN)ESTA USTED SEGUROT.*$
815 GET A$3 IF A$="N* THEN PRINT *N°t GOTO. 765
820 IF A$<> *8° THEN 813 -
823 PRINT'S*{PRINT® C/DN} C/DN}*1PRINT® RVON} 0.K,
SEGUIREMOS EN CONTACTO )} ¢t | *
830 END .
840 REM 38%% FIN DEL PROGRAMA S88%
84s ¢
850 ¢
855 REM X%% SUBRUTINAS %8
860 1
845 ¢ o
1997 REM * . .
1998 REM * 1. SUBR. PRESENTACION PANTALLA ! *
1999 REM *
2000 POKES3280,83POKES3281,0tPRINT® CLRY onna>-
2004 PRINT "PARA SALIR DEL PROGRAMA PULSE ‘F1‘,°
2007 PRINT *PARA CAMBIAR PASO DIAMETRAL PULBE ‘F3, 0
2010 R= * ] o !
2015 FOR U=i TO 4% PRINT R$! NEXT
2020 PEINT * HOMEX CID?} C/DN> C/DNY C/DNY C/DN}  C/DN}
C/DNY=mmm | =mmmm o | = 1-
2025 PRINT® HOME} C/DN>. C/DNY C/DN) C/DN} ORNG)*3TAB(33)}.
*ANCHO® '
2030 PRINT *NUM®$TAB(16)}°PRO°STAB(29) 3 °@°$TAB(34)} *DE*
2035 PRINT TAB(4)3$"NATERIAL®;TAB(16)$°CES"$TAD(22)3°PD"}
TAB(27)} *E-4* JTAB(33) | CARA®
2037 PRINT® C/DN>°R¢
2040 RETURN '
2097 REM * .

2098 REM * | SUBR. FACT. FORNMA C Y 2 ¢ *
2099 REM *

2100 IFhA)llohNBAA<3QTHENP'hh8Y2'0371iVI-0359!l2I34tl1'3°t
GOSUB 22008 GOTO 1435 .

2105 IFAA>=IAANDAASIOTHENP=AAL Y2u 3841 Y n,3713X2n388 X1u348
GOSUB 2200% GOTO 145

2110 IFAA>=3BANDAACASTHENP=AAIY2=,3973Y1m,3048X2e431X1=303
GOSUB 2200t GOTO 143

2115 xrao>-43nnnaa<soruenp-nazvz-.409:vt-.397tx2-so:x1-43:
GOSUB 2200t GOTO 145

2120 IFAA>D=SOANDAA<SOTHENP=AAIY2=,4223Y1m,4091X2u603X15503
GOSUB 2200% GOTO 145 .

212% IFAA>=60ANDAA<7STHENP=AA V25,4358 Y1=,422:X2=758X12408
GOSUB 2200! GOTO 145

2130 IFAA>=7SANDAACLIO0THENP=AALY2m, 4473 Y1=, 4358 X221008X1a732
B808UB 2200¢ GOTO 145



2135
2140

IFAA>=100ANDAA<1S0THENP=AAS Y2=, 463 Y1=44471X2=1508X121008
GOSUB 2200
IFAA>=150ANDAA<IOOTHENP=AALY2=,4721Y1=,461X2=300 X1=150¢
GOSUEB 2200

2143 IFAA>=300THEN Z=,472

2145 RETURN

2197 REM ° .
2198 REM * | SUBR., INTERPOLACION @ *
2199 REM ° *
2200 Z-(YZ-YI)‘(P-XI)/(XZ Xl)letRETURN
2397 REM * ~-——mrme—e———

2398 REM * | SBR., PINON ! *

2399 REM * ~—-r-cwmeao- ¢

2400 H=0iHH=0

2406 CC=INT(BRJ/BB+,5)

2410 IF CC>234 THEN HH=1! GOTO 2452
2411 RESTORE

2412 Y=0! IF TR=i THEN 2430

2414
2413
2416
2430
2434
2438
2442
2444
2452

2457 REM

2458
2459
2460
2463
246%
2470
2475
2480
2597
2598
2599
2600
2610
2615

R1=2/PDi DO=DP+R1 {OD=DE+R1
KZ=GR (DBY2/4+YC2K(SIN(AP)IE2) ...

IF DO/2>KZ THEN H=1% GOTO 2452
READBS ,C$,BC,BD,CW

Ch= . SBCHE Yay 41 O
IF Y<=7 THEN E2=19E3! GOVO 2046
E2=30E3

IF CC>BCANDY<AS THEN 2430 .

RETURN

REM * | SUBR, MAT. DEL PINON !
REM °*
H=0$IF Y=46 THEN Hw=i! GOTO 2480
READ B$,C$,BC,BD,CW

CU=,SACU Y=Yy

IF Y<=7 THEN E2=19E3!G0T0 2480
E2=30E3

RETURN

REM * .
REM * ! SUBR. ERROR PERMISIBLE 1 *
REM * .
IF H=0 THEN 2630

Z=2~-,0001

IF Z<,00055 THEN 2630

260 H=03GOSUB 3530

2625
2630

2697 RE

2698
2699

2700

27235
2730
2740
2760
2780

GOTO 2600
RETURN

REM " ! SUBR. MAT., DEL ENGRANE | *
REM * *
READ._ N$,FP$,+B,C,C0

I=1+1

IF I<=7 THEN E1=19E3! GOTO 2760
E=30E3

IF BE>=B THEN 2700

RETURN




2797
2798
2799
2800
2805
2810
2018
2820
2025
3497
.. 3498,

.'LIE. V<w1000 . AND .V>250. TME&P-VLYZ-A)O

REM * .

REM * | SUBR. PASO DIAMETRAL ! °

REM * -

IF PD<2 THEN P7=.25% 00TO 2825

IF PD<A. THEN P7= ,3! 0070 2825 ' e,

IF PDC10 THEN P7=1%. GOTO 2825

IF PD<20 THEN P7=23% GOTO 2825 oo

IF PD<AO THEN P7=4% GOTO 2825 T e e
:ETURN . e e
REM. *..1 ‘SUBR7"FUERZA.DINAMICA ! °®

S-m_IHE'Ll'h 0042t 60TO. 3530.,._

--%185001.008UB--22004- 6OTO 3330.:

“““““*““'“"":510
3515
3520

3525
3530
3535
3553
3560
3565

3997 REM

3998
3999
4000

4005
4010
4497
44590
4499
4500
4505
4310
4511
4512
4513
4514
‘4515

4516
4520
4525
4524
4527
A530

4532

IF "U<52250 AND V>1000. THEN P-v:zu.ooss s-.ooz;:xz-zzso:
X1=1250:608UP2200¢ GOTO 3530 R e
1F U<=4000 AND V>2230 THEN PayiY2e,00041Y1s,00121X2=4000%
X1s22503605UB22008 GOTO 3530
IF U>4000 AND V<5000 THEN P=yiY2s,00061Y1=,00055:X224000%
X1#%000¢ G08UB2200
IF V>3000 THEN Z»,00055
Z=INT(ZK1EA+,S)F1E-416e28111/ (1/E141/E2) tHuO
FOWACKGRCDS (AN 24CT
FD=, OSKVSFGECOS(AH) /¢ ,O5KV4BOR(FG) ) 4CT
IF FD>=F THEN Hst
RETURN ;

.
REN : ! SUBR, FUERZA DESGASTE | °

N

xz-x.xtrn:cos«au)o2/(nrtnctntnr)zsz-aan(xzt1.4/(<1/ex+|/
E2)88IN (AP)))

€D=(BE+10)/ .43 BLa28CD-C
RETURN _

REM * Te

REN * | SUBR, IMPRESION RESULT. | .°. '
REM * .

AC=INT(ACS1E3+,5)R1E~3

IF E1=19E3 THEN G¢=*ASTM't GOTOD 451%

Q$=°UNS*®

PRINT® ORNG)*RS- v

IF LT=0 THEN PRINT * LBLUX* GOTO 4514

IF LT=1 THEN PRINT® YELO}®

PRINT* C/UP> C/UP} C/UP)®

PRINTX$TAB(S) } 08} TAB(®) §NS$TAB(14) 3PS TAD(20)$PDITAD(27) §
Z5TAB(32) $AC )

FRINT * ORNG)°*R¢

IF E2=19E3 THEN Ge="ASTN®IGOTO 4324

as="*UNS®

IF LT=0 THEN PRINT®* BLUE} C/UP)> C/UP}*1GOTO 4530

IF LT=1 THEN PRINT® WHT> C/UP>  C/UP)*

PRINT Tnn(s);ns;Taatvysss;rha(xa);cs;ran(zo)spn;raat27>:
Z3TAB(32) $AC

PRINT * ORNG)*R$3LT=0



4535
5997
5998
5999
6000
6010

6020

. ~4030-

6040
6050
6060

4070
4080
6090
7997
7998
7999
8000

0005

8010
8015
8020
8025
8030
8035
8040
8045
8050
8055
8060
8065
8070
8075
8080
8085
8090
8095
9000

9002
9003
9005

RETURN L
REM * .
REM * | SUBR. FACTOR DE SUPERFICIE | °
REM * .

IF CO<60 THEN KA=,8431G0T0 4090

IF CG<100 AND CG>=40 THEN PeCQiY2=,B843Y1=,751X2=408
X1=1003G0SUB2200

IF CO<14 AND CA>=100 THEN P=CQiY2m,753Y1=,675¢X2=100
X1=1403G0OSUB 2200

IF CQ<10-AND CO>=140 THEN P=CQ1Y2x,6753Y1=641X2=140}
X1=1803G08UB2200

IF CG<200 AND CO>=180 THEN P=CQiYV2=,641V1=,6251X2=10803
X1=200$0608UB200

IF CQ<220 AND CQO>=200 THEN P=CQiY2m,6253Y1%,628X202004
X1=2203608UB2200

IF CG<240 AND CO>=220 THEN P=CQ3Y2=,68Y1w,613X222201¢
X1=2401606UB2200

IF CO>=240 THEN KA=,5611G0TQ 6090

KA=Z3$Z=0

RETURN . e e e

REM * .

REM * | MATERIALES Y CARACTERIS. ! '.

REM
DATA 205 9100156922925,~511, 5.174.26.30, .14.201.31.35. ’
16,212,36,5

DATA 40,,18.59235,42,5,50,-121,5/262,52.:5,60,~,24,5,302,
62,3

DATA 010100,HR,26,95,47,010150,HR,»27,101,%50

DATA G10100,CD,44,105,%53,610150,CD,47,111,56

DATA G10180,HRy32,116,585C10180,CD,54,126464

DATA G103509HR,39,143,72,610400,HR¢42,149,76

DATA G10350,CDy7,143,80,G10400,CDy71,170,85

DATA G105009HR»499179,90,64130,+,60,183,90

DATA GA4140,+,63,187,90,0461500,+,56,183,91

DATA 610350, ¥ 462,180,91,00174009y+,64,190,95

DATA G41300,$,87,201,98,015216,4,81,192,100

UATA G10500,CD,84,197,100,643400,+,6%,207,101

DATA G41400+$,90,223,102,G10350,%,73,201,103

DATA 610500, ¢ ,80,210,105,G8400, 496,223,107

IATA G10350,4,81,220,110,043400,4,99,223,111

DATA G10400,%,86,235,113,692550,4,78,223,115

DATA (G46200,NUC,89,248,120,646200,%,94,256,130

DATA GA1300,%,133,293,146,G87400,%,129,302,152

DATA G41400,%,131,302,153,661500,%,32,302,135

DATA G10500,85130,310,155,6592550,%,160,332,180

DATA 043400-‘;162'363.1021810500;%;18°p450'220p043400p1p
234,468,260

1

3

REM kX% FIN SUBRUTINAS Xkk%&

READY,




10

13
20

25,

32
33
34
3%
37

39
41
44

T O — - 8
REM * | ENGRANES CONICOS | *
[ 15 L — J
t .

L T - s
REM * | DATOS DE ENTRADA | *
REM * ~eeccececccm—cm——— ’
POKES321,03POKES3280,5

PRINT* CLR} C/DN} C/DN} .C/DNY RVONJGUIERE SACAR DATOS
DEL ARCHIVO (S8/N) ?* C/LFY C/LF)*}

GET ASLIF A$="" THEN.-PRINT. *S*$: PRINT®.. CLR)}*$GOTO. 50

IF A$="N® THEN 39

PRINT °*N°iFOR I=1 TO SOINEXTSPRINT® CLR) . C/DN> C/DNX*p
TAB(4)3* RVON)I® ENGRANE CONICO HELICOIDAL 8&°*

45 PRINTIPRINTINPUT"POTENCIA DE ENTRADA (EN HP)*3PO

50

PRINTSINPUT"A CUANTAS REVOLUCIONES POR MINTO GIRA EL

PINON®} RF
5

PRINTSINPUT CUAL ES LA RELACXDN DE ENGRANAJE®}RE

INPUT® C/DNXFACTOR DE -CONFIABILIDAD®}FC .

INPUT® C/DNYTEMPERATURA DE TABAJO®FT

INPUT® C/DNIFACTOR DE SOBRECARGA® }KO

INPUT® .. C/DNDFACTOR DE. DISTRIBUCION® }K1 .
PRINTSINPUT®ANGULO DE PREION NORMAL (20 0 25)°§APS
AP=VAL(APS)IIF AP=20 OR AP=23 THEN 77

PRINT®* C/UP)> C/UPY C/UPX*$GOTO &5

IF AP=20 THEN KF=1,3133

IF AP=25 THEN KF=1,1931 )
PRINTIINPUT"ANGULO DE HELICE (5010915920025.30:35) * jAHS
AH=UAL(AHS) $IF AH=D OR AH=10 OR AH=13 OR AH=20 OR AHs25 OR
AH=35 THEN 95

PRINT® C/UP)> C/UP> C/UP> C/UP)>":00TO 80

AP=APX 17/180

100 AH=AHX # /180

105
110

PRINTSPRINT® RVON) ESTAN CORRECTOS SUS DATOS (B/N)  °
OET ASIIF A$="8S° THEN 123

115 IF AS=°N" THEN 335

120 GOTO 110

1235 PRINT® CLR>*

126 REN ° .

127 REM ° | PABOS DIAMETRALES | *
L]

128 REM *

130 PRINT TAB(7)* RVON) PASD DIAMETRAL INCRENENTO'
135 PRINT TAB(7)" RVON)>

140 PRINT TAB(7)* RVON) 1 -2 /4 °
145 PRINT TAB(7)" RVON) 2-4 w2 *
150 PRINT TAB(7)* RVON) . 4~ 10 1 ¢
155 PRINT TAB(7)" RVON) 10 - 20 2 .
160 PRINT TAB(?7)°* RVONY 120 - ¢

165
170

40
PRINT® C/DN}*$INPUT®CON CUAL PASD DIAMETRAL SE VA A
ENPEZAR® ;PDIAB=PD
PRINTSPRINT"ES UN TREN DE ENGRANAJES EL QUE S8E VA CALCULAR

3

175 GET AS!IF A$=°S® THEN PRINT *S*! GOTO 190
180 IF A$="N°® THEN PRINT °N°*1GOTO 210




185
190
195
200
205
206
207
208
210
212
214
216
220
222
223

22%
230
235

240
245
250
251

252
253
254
255
256

258
260
263
270
2735
280
284

292

295
300
302

304
307

308
310

60TO 175
PRINTIPRINT®SE VA A CALCULAR EL SEGUNDO TREN 7*}
GET A$IIF A8="S" THEN PRINT °*S®tVT=1:{G0TO 210

IF A$="N® THEN PRINT °N°®$VT=0:1GOTO 210

GOTO 195

REM * * *
REM * ! NUMERO DE DIENTES | °*

REM *

IF RE>»2.3077 THEN NE.lJ)BnTO 220

IF RE>=1,4286 THEN NP=143GOTO 220

IF RE>=1,1333 THEN NP=13360TO 220

IF RE>=1 THEN NP=14é

NE=NPSRE{N1=INT(NE)$IF NE-N1>0 THEN NP=NP+1180T0 220
AJ=ATN(NP/NE) {AG= 77/2~-AJ
NF=INT(NP/(COS(AH)$38COB(AJ) ) +,5) INGRINT (NE/(COS(AH) ¢ 3%
COS(AG))+.5

PRINT® CLR> C/DN)Y C/DNYNUMERD DE DIENTES EN EL PIRON=*}
NPIPRINT .*NUMERO FORMATIVO DEL PINON

PRINT® C/DN)> C/DNINUMERO DE DIENTES EN EL ENGRANE="}NE?
PRINT °NUMERO FORMATIVO DEL ENGRANE=°NG

PRINT®* C/DN> C/DN)*!PRINT *QUIERE PROBAR CON OTRO NUMERO
DE DIENTES EN EL PINON ?° .

GET ASIIF AS="N" THEN PRINT °"N"1GOTO 252

IF A$<>"8" THEN 240

PRINT *S*IPRINTIPRINT"CUAL ES EL NUMERO DE DIENTES EN EL *
INPUT *PIRON (TIENE QUE S8ER MAYOR QUE EL ANTERIOR) *§NP$
GOTO 220

INPUT® C/DN}FACTOR GEOMETRICO DEL ENGRANE®}J

INFUT* C/ON)}FACTOR GEOMETRICO DEL PIKON®}BBIPRINT
INPU'COEF, DE FRICCION DE LOS ENG.®}CF3PRINT
INFUT*RELACION DE CONTACTO‘!HPSPRINT

REM *

REM ® | CALCULO DE ENGRANES ! *
REM * .
F7=03X=0tHH=01H=0

IF FT<=1460 THEN KD=1

IF FT>140 THEN KD=4620/(460+4FT)

FQ=1,A%FCRKD$KM=KOSK1

RS=RP/RE {Q7= NMRS/123 A=2%NG/ (NG+NF)

HS=(RE+1)8(SAR(({(,46+.59/RE$2)X(24COS(AG) +NE)/NE) # 2-COS

(AF) § 2)-SIN(AP)

HT=(RE+1)/REX(SAR( (((1.,24-,39/RE ¢ 2)%(28COS(AJ))+NP)/NP)
2-COS(AP) ¢ 2)-SIN(AP))

PL=SOXCF¥(COS(AG)+COB(AJ))SCOS(AH) ¢ 2/COS(AP)

E=100-PL

OPEN1,1,2, "ENGRANES CONICOS®

GOSUB 2000

PRINT#1,POIPRINTS#1,RPIPRINT#1,REIPRINTOIKMIPRINTS1APS

PRINTH1,AGIPRINT#1AJ

PRINT#1,AHIPRINT#1,NPSPRINT#1,NEPRINTS1,MPIPRINTS1,J8

PRINT#1,BBIPRINT#1,E
REM sx%$ CALCULO DE ESFUERZO kx%%
REM &xkx MAX . PERMISIBLE kK

PR=PD+P7 { DP=NF/PDIDE=NE/PD3V=A7%DE $KV2SAR(78/(784+8AR(V)))



315
317
318
320
322
323
330

333
335
340
345
347
348

352
333
353
340
363
370
378
380
382
385
387
388
390
398
397
398
400
GET
403
405
410
415
420
428
427
428
429
430
435

440
445
450
455
4460
4465
470
472
475

L=SQR((DE/2) ¢ 24(DP/2) ¢ 2)3C(1)=L/3IC(2)=10/PD
IF C<1)>C¢2) THEN AC=C(1)$GOTQ 320
AC=C(2) -

CT=12432P0/RSEDE) $BEaCTEPDEL/(ACRJENPIKVE(L-AC) ) *I=0
REM &&8& CONDICIONES DEL EST %332

IF BE>44 THEN 530

IF BE<2 THEN 363

REM %e8% ECOGER MATERIAL %si8

REM %88k PARA EL. ENGRANE %8%8

IF I=44 THEN. 385

RESTORE!FOR Kei TO ItREADN..P‘.D-C:CﬂlNEXT
GOSUB 2700

REM %888 ESF, FATIGA Y FACTOR. %22 .
REM S382 DE. SEGURIDAD Rt
GOSUB 4000

IF PD<=5 THEN KB=,835

IF PD>3 THEN KB=i
FSsKASKBSFQICQam=,58COAFS
N3=CQ/BEIN=N3/KMSIF N<2 THEN 335

IF V5«1 THEN 375

IF N>S THEN 385
F=MPSBRACEJE(L-AC)/(PDIL)

GOTO 390

REM 8888 ESCOGER OTRO PD 2382
GOSUB 2800360T0 310

REM 8882 ESCOGER MATERIAL 3188
REM 8838  PARA EL PINON s
GOSUB24003IF HHei THEN 530

IF Hei THEN 385

REM 3888 CALCULAR LA FUERZA %888
REM 3282 DINAMICA (21
GOSUB 3S003IF Hm0 THEN 4235

ASSIF AS=* F1)° THEN 530

IF AS=" F3)* THEN 3085

GOSUB 2600tIF H=0 THEN 425

GOSUB 24408 IF H=1 THEN 340

IF Y>8 THEN 340

GOTO 400

REM 88388 CALCULAR FUERZIA DE 8828
REM 888% DESGASTE bt
Z=INT(Z81ES)

GOSUB 4000

IF CD>448 THEN 383

IF BL>BD AND BL<w448 THEN BD=BLICD=(BD4{)/212Ze18LTml}.
GOTO 455

IF BL>44 THEN BD=CD:C=pD:LTe13GQTO 455

G0SUB2440% IF BD<BL THEN 443

CD=(BD+C)/2

FP=MPSACKBCEBB/PD! IF FP<CT THEN 410
SE=,48CD103K2=SE120SIN(AP) X(1/E1a1/E2) /1.4
FU=K28DPXACRQRMP/COS(AH) 12

X=X+13$C=INT(C+:5) IBD=INT(BD+.5)

REM X%%% ARCHIVO DE RESUL %x%%
PRINTOI.XSPRINT.I-PDtPRINT.IpDP!PRINTOI-DESPR!NT.IyUS



"ABO
485

487
500
305
507

PRINT#1,CTSPRINT#1,KVIPRINT#1, PCIPRINTS1,AC
PRINT#1,YCIPRINTO1,NIPRINTO1,NSIPRINTO1,POIPRINT#1,IP
SPRINT#1,CIPRINT#1,COIPRINTS1, BSOS IPRINTS1,Co
PRINT#1,BCIPRINTOL, BDKSPRINT#L ,CWIPRINTOL, 21
PRINT®1,FSPRINTO1,FPIPRINTO1,FDIPRINTOL,FUIPRINTS1,FB
REM 5558 REBULT. EN PANTALLA &&&X

GOSB 4500

GET AS$! IF At=® F13* THEN 530

IF A$=" F3I)*THEN 385

510 71IF Z7%1 THEN 2Z=0100TQ 445

515
520
525
530
535
540
545

550
552
555
556

557
558
559
560

565
566
G567
570
575

1F FPD<YAB AND VTel THEN 530

ABsPD

6OTO 340

PRINT °___ ¢ 11 s .

PRINT * C/LFIC/UP)*
PRINT* “RUON>  GON TODOB LOG FARES DE ENGRANAJES °f
PRINT® RVON) PULSE  RVOF3’ESPACIO’.. RVON)> PARA
CONTINUAR C/LF> C/UP) *

PRINT * .

REM $85% FIN DE CALCULOS S&#%

GET A$3 IF A$<>® * THEN 555

CLOSE1PRINT® CLR)> C/DN> C/DN}>.QUIERE PROBAR CON OTROS
DATOS 7 *

GET AS$: IF A$="S" THEN RUN

IF A$<> *N* THEN 557

PRINT °*N*

PRINT® GRN)C/DN}> C/DN} RVON)> REBOBINE LA CINTA

OPRINIENDO ‘REWIND’ °*}

FRINT® RVON) EN LA DATASSETTE PARA BUSCAR EN EL ARCHIVO®$
PRINT® RVON> PULSE ‘ESPACIO’ PARA CONTINUAR *

GET A$: IF A$<>® * THEN 547 :
OFEN 1,1,0, ENGRANES HELICOIDALES * i
INPUT#1,POSINPUT®1,RP ¢ INPUT#1,RESINPT#1,KNIINPUTSL AP !
INFUT#1,E
INPUT#1,AHSINPUT#1,NPLINPUT#1,NESINPUTO1,MPSINPUTSL,J8
INFUT#1,BB

AP=AFK180/ tAH=AHX10/

REM ¥xkx RESULTADDS GENERALES &% ;
PRINT * CLR> C/DN> C/DN> C/DN> C/DNIPOTENCIA=*PO*HP A :
*$RP}°RPM® IPRINT "RELACION ENGRANAJE='RE :
FRINT *FACTOR KM=*KM !
FRINT*ANGULO DE PRESION="AP$PRINT®ANGULO DE LA HELICEw=*AH} :
AF=APR /180 1
PRINT*DIENTES DEL PIRON=*NP:FRINT*DIENTES DEL ENGRANE=°NE! :
AH=AHE /180 .
PRINT*FACTORES DE FORMAS* {PRINT*ENGRANE="JIPRINT*PINON=*BR J
PRINTRELAC, DE CONTACYO="MPIPRINT*EFICIENCIA DE LOS

ENGS,=*E* X*

PRINTIPRINT'CUAL ES EL NUMERO DE ENGRANE QUE SE VA®

INPUT ‘CALCULAR'$T
INPUT#1,X$INPUT#1,PDS INFUTS#1,DP L INPUTS1,DESINPUTSL, VL
INFUT#1,CTIINPUT#1,KVLINPUTS1,PCLINPUTSL,AC

INFUT#1, YCINPUT#1,NLINFUT#1,NOSINPUT#1,PSSINPUTOL, BS
INFUT#1,CLINPUTSL,CO INPUTH1,BSIINPUTS1,Ce



620 INPUT®1,BCSINPUT#1,BD: INPUTS1,CUSINPUTSL,ZIINPUTEL,F?
INPUT#1,FPLINPUT®1,FDIINPUT#1,FUSINPUTS1,F8
625 IF X<O T THEN 410
630 PRINT® CLR)} C/DNY.C/DN> C/DN}> . RUONIRESULTADOS GENERALESS
635 PRINT *PASO DIAMETRAL NORMAL =.°PD*D/IN® ..
4640 PRINT "PASO CIRCULAR TRANSY = *PC°IN/D®
645 PRINT "VELOCIDAD LINEA PASO = °*V*FT/SEG*®
650 PRINT °FACTOR DE VELOCIDAD =*}KV
655 PRINT *ANCHO DE CARA = °AC®INT*®
660 PRINT *DIST. ENTRE CENTROS = °YCCIN®
- 662 PRINT °FACTOR P/RESIS. FATIGA="FS
665 PRINT "FACTOR DE SEGURIDAD =° N
4667 PRINT "ERROR MAX. PREMIS= °2°X104 IN®
468 REM $38% RESULTADOB ENGRANE X888 .
670 PRINTIPRINT®RVONY  CARACTERISTICAS DE ENGRANE *
675 PRINT “MATERIAL=’N${P$
4680 PRINT "RESISTENCIAS: °®IPRINT® A LA FLUENCIA=*B°KIP/IN2°®
'68%5 PRINT A LA FATIOA =°CQ°KIP/IN2°®
690 PRINT °DUREZA =*C®BRINELL®
692 PRINT®DIAMETRO DE PASO=* DE
695 PRINT * C/DN> RVON} PULSE ‘ESPACIO’ PARA CONTINUAR  °
700 GET A$: IF A8<>.* * THEN 700
702 REM %%%% RESULTADDS PINON X8x%
. 705 PRINT* CLRY C/BN} C/DNY C/DN} RVON>  CARACTERISTICAS
DEL PIRNON
710 PRINT ‘HﬁTERIAL-'B‘;C‘
715 PRINT *RESISTENCIAS!"IPRINT® A LA FLUENCIAs=’BC*KIP/IN2°®
720 PRINT * A LA FATIGA = "CW"KIP/IN2°®
725 PRINT °'DUREZA=*BD® BRINELL®
727 PRINT °DIAMETRO DE PASO =°DP
728 REM %%%% RESULTADOS FUERZAS #%%8
730 PRINT * C/DN) RVON> FUERZAB RESULTANTES *
735 PRINT *TRANSMITIDA=*CT*KIPS®IPRINT*LINITE DE FATIOA='F"
K1P8*
740 PRINT °*LIMITE DE DESOGASTE='FM*'KIPS®{PRINT*DINAMICA=*FD*®
KIP8*
7%0 PRINT *SEPARADORA="CTATANCAP) IPRINT®ENPUJE="CTSTAN(AH)
755 PRINT® C/DN} RVON) PULSE ‘ESPACIO’ PARA CONTINUAR °*
760 GET ASIIF AS<> * ° THEN 760
762 REM %88% PREGUNTAS FINALES %838’
746% PRINT * CLRY C/DN)Y C/DNYQUIERE VER NUEVAN!NTE Los
RESLTADOS? °}
770 GET A8t IF A$="S® THEN PRINT *8°% GOTO 630
775 IF AS<> °N* THEN 770
780 PRINT®N®! PRINT® C/DN)}GUIERE PRODAR CON- OTRO NUMERO 7°%
785 GET AS% IF A®=*S° THEN PRINT®S8't PRINT® 'C/DN}CUAL NUMERD
(MAYOR QUE °*T*)*}1INPUTTIGOTO 610
790 IF AS<>°N* THEN 785
79% PRINT °N°3CLOSE1:{PRINT®* C/DN)}QUIERE PROBAR CON OTROS
DATOS? *}
800 GET A$t IF A$="S°*THEN PRINT "S*i RUN
805 IF AS<>°N' THEN 800
810 PRINT *N"$PRINT® C/DNYESTA USTED SEGURO? *} -
815 GET As! IF A$=°N" THEN PRINT °N°t GOTO 74S



820

I

F A$<> *S' THEN 815

825 PRINT'S®IPRINT® C/DN> C/DN)‘:FRINT' RVONY 0O.K.
SEGUIREMOS EN CONTACTO ! | |

830 END

840 REM ¥%%x FIN DEL PROGRAMA X%kx

645 ¢

850 ¢

855 REM %&& SUBRUTINAS X%

860

¢

865 ¢

1997
1998

1999 R

2000
2004
2007
2010
. 2018
2020

2025

2030
2035

2037
2040

2097 REM

2098
2099
2100
2105

2110

REM * .
REM * ! SUBR. PRESENTACION PANTALLA | °
E”l L]

POKES3260,8:POKES3281,01PRINT® CLR} ORNG)*

PRINT *PARA SALIR DEL PROGBRAMA PULSE ‘F1’,°

PRINT *PARA CAMBIAR PAS0 DIAMETRAL PULSE ‘F3‘, °

R=*

FOR Usi TO 41 PRINT R$$ NEXT

PEINT * HOME} . C/DN> C/DN} C/DN} C/DNY C/DNY C/DNY
C/DNY === | e mme fmmml -

PRINT* HOME} C/DN} c/nu; C/DN} C/DN} ORNG}*3TAB(33)}
*ANCHO*

PRINT *NUM®$TAB(16)$°PRO®$TAB(C29) § @ $TAB(34) ) *DE*

PRINT TAB(6)3*MATERIAL®$TAB(16)3°CES® §TAB(22) $*PD* }
TAB(27)} "E-4" TAB(33) § *CARA®

PRINT* C/DN}*R¢

RETURN ]

REM * | SUBR, FACT, FORMA C Y 1 | *

REM °
IFAA>=3OANDAA<341HENP=AASY2--3712Yl=.359:x2-34:x1=308
GOSUB 22008 GOTO 145
IFAA>=T4ANDAA<IBTHENP=AAS Y2= , 3843 Y1=, 3711 X2538¢ X134 ¢
GOSUB 2200% GOTO 145
IFAA>=3BANDAACASTHENP=AAL Y2, 3971 Y1, 384:X2=431X1=381
GOSUE 2200¢ GOTO 145
1FAAS=43ANDAACSOTHENP=AAS Y 2=, 4098 Y1=,3971X2=50X1=43}
GOSUE 2200% GOTO 145
IFAA>=S0ANDAASSOTHENP=AAL Y25, 4221 Y1=, 4091 X 22408 X1 =503
GOSUB 2200¢ GOTO 145
IFAA>=60ANDAACTSTHENP=AA1 Y2, 4351 Y15, 4221X2:751X1=408
GOSUB 2200f GOTO 145
IFAA>=75ANDAACIO0THENP=AAS Y25, 4478 Y15, 4351 X2=1008 X1=758
GOSUB 2200% GOTO 145
IFAA>=100ANDAA<ISOTHENP=AAS Y2= , 463 Y1x, 447X 221508 X1=1008
BOSUB 2200
IFAA>=150ANDAACI0OTHENP=AAS Y25, 4721 Y1=, 448 X2=3001 X 121508
GOSUB 2200

-IFAA>=J00THEN Z=.472

RETURN

REN * .
REM * | SUBR. INTERPOLACION ! *
REM * .
Z=(Y2-Y1)R(P~X1)/(X2~X1)+Y1:RETURN




2615

REM * <mememmemo—- .
REM * | SBR. PIRON t °®

REM * =—-e-ciemee

u-o:uu-o

CC=INT(BRJ/BB+.5)

IF CC>234 THEN HHs1t GOTO 2432
RESTORE

¥=03 IF TRei THEN 2430
Ri=2/PDiDO=DP+R1$0D=DE+R1

KZsQR (DBY2/44YCE28(SIN(AP))42)
IF DO/2>KZ THEN Hs=1t GOTO.2452
READBS,C$,BC,BD,CW

Cl=, S8CULYuY+1

1F v<-7 THEN E2=19E3t GOTO 2446 -
E2=30E

1F cc>acannv<4a THEN 2430

RETURN .
REM * .
:E" * | SUBR. MAT. DEL PIRON 1 :

H=OtIF Y=Aé THEN Ww1t GOTD 2480
READ B$,C$,BC,BD,CV

Chi= . SECWI YaY41

IF Y<»7 THEN :z-:vz:zooto 2480
E2#30E3 i

RETURN

REM * .
REM * | SUBR. ERROR PERNISIBLE | *
REM ° .
1F H=0 THEN 2430

Z=2-,0001

IF 2<,00055 THEN 2430

260 H=03GOBUB 3530

2625
2630
2697
2690
2699
2700
272%
2730
2740
2760
2760
2797
2798
2799
2800
2805
2810
2015
2820
2825
3497

GOTO 2600
RETURN
REM * .
REM * | BUBR. MAT. DEL ENGRANE 1 °
REM * .
READ Ns,Ps,D,C,CO

I=141

IF 1<s7 THEN E1=19E3% GOTO 2760
E=30E3

IF BE>sB THEN 2700

RETURN

REM .
REM.* | SUBR., PASD DIAMETRAL 1 *
REM *
IF PDC2 THEN P7=,25% GOTO 2925

IF PD<A THEN P7= ,5% GOTO 2825

IF PD<10 THEN P7=1% GOTO 2825

IF PD<20 THEN P7=23 GOTO 2025

IF PD<AO THEN P7=41 GOTO 2825
RETURN

REM * --- .




0

3498
3499
3500
3505

3510
3515
3520

3525
3530
3535
3555
3340
3568

3997 REM

3998
3999
4000

4003
4010
4497
4498
4499
4500
4505
4510
4511
4512
A513
4514
4515

4514
4520
4525
4526
4527
4530

4532
4535
5997
5998
5999

- 6000

6010
6020

6030

REM ° ! SUBR. FUERZA DINAMICA t *
REM °*
IF V<=250 THEN 2=.0042% GOTO 3530

IF V<=1000 AND VU>250 THEN P=V!Y2=,002431=2,0032:X2=1000¢
X1s500¢ GOSUB 2200: GOTO 3530

IF V<=2250 AND V>1000 THEN P'Vt2l.0013!YlIo00213X2-22508
X1=12501G0SUB2200¢ GOTO 3530

IF U<=4000 AND V>2250 THEN P-V!Y2--00062Yl-.0012!X2-40002

X1=22504608UB2200¢ GOTO 3530

IF V>4000 AND V<5000 THEN P=V3Y2=,00041Y1=,00055:X2=40008
X1=5000$008UB2200

IF V>5000 THEN Z=.0005%
Z=INT(ZR1EA+,S)81E-420=28111/(1/E141/E2) tH=0
FG=ACSGSCOS(AHI ¢ 24CT
FD=,O5%VEFORCOB(AH) /( +OSSV+BAR(FG) ) +CT

IF FD>=F THEN Hs1

RETURN

. .

REM * | S8UBR. FUERZA DESGASTE ! *

REM *
K2e1, 1!FBlCOS(AK)‘2/(DP!A¢'OIHP)395-80R(K2llo‘/((1/5!%1/
E)SSIN (AP)))

CD=(SE+10)/.4:BL=2%CD~-C

RETURN .

REM ° .

RE: * | SUBR. IMPRESION RESULT, | *

REN *
AC=INT(ACX1E3+.5)%1E-3

IF E1=19E3 THEN Q8$="ASTH®! GOTO 4511

Q8="LNS*

PRINT® ORNG)*R$

IF LT=0 THEN PRINT * LBLU}*! GOTO 4514

IF LT=1 THEN PRINT®' VYELO)'

FRINT®* C/UP)> C/UP} C/UP}*

PRINTX3TAB(S) 3Q83TAB(?) SNS;TAB(16) ;F$3TAB(20) JPD3TAB(27)
Z3TAB(32) }AC

PRINT * ORNG)°R$

IF E2=19E3 THEN Q¢="ASTM"!G0TO 4526

as="UNS*

IF LY=0 THEN PRINT® BLUE)} C/UP)} C/UP)*$G0TO 4530

IF LT=1 THEN PRINT® WHT) C/UP> C/UP)*

FRINT TAB(S)3Q8;TAB(9) }BS3TAB(14)3C83TABC20) JPD;TAB(27)}
Z3TAB(32) JAC

PRINT * ORNG)°R$3$LT=0

RETURN

REM * .

REM ° | SUBR. FACTOR DE SUPERFICIE | *

REM * *

‘IF CA<40 THEN KA=,841G60T0 4090

IF Cq<100 AND Cq>=60 THEN P=CO3Y2=,843Y1=,75iX2e608
X1=1003G0SUB2200

IF CO<14 AND CQ>=100 THEN P=CQA1Y2=,751Y1=,4675i1X2=100¢
X1=140:GOSUB 2200

IF CA<10 AND CQ>=140 THEN P=CRiY2=,67%5:Y1m643X2=140¢



4040
4050
6060

6070
46080
- 6090
7997
7998
7999
8000

8005

8010
80135
8020
8023
8030
8035
8040
8045
8050
8055
8060
8045
8070
8075
8080
8085
8090
8095
9000

9002
9003 ¢
900%

X1=480$608UB2200 . .

IF CG<200 AND CQ>=180 THEN P=CQOiY2m,541Y12,4258%X2=1680¢

X122003G08UB200

IF €G<220 AND CO>=200 THEN P=CQ3Y2w,6251Y1w,821X2m2008

X1=22203608UB2200 .

IF CQ<240 AND CO>=220 THEN P=CQ3Y2=,43Vim,418X2=2203

X1=2403G08UB2200

IF CQ>=240 THEN Kﬁ-oblgaofo 6090

KA=Z1Z=0

RETURN .

REM * LA

RE: * | MATERIALES Y CARACTERIS, ! :

RE [ N

DATA 20,,10,156,22,25,-911:5,174926y309~914,201,31,35,=y

16,212,36.5

2ng 40,,18,5,235,42,5500-+21:5+262952,5,60,~-924,5,302,
+

DATA G10100,HR,256,95,47,0610150,HR,27,101,50

DATA G10100,CDy44,105,53,610150,CD,47,111,56

DATA G10180,HR,»329116,58,C10180,CD,34,126,44

DATA G10350,HRy39,143,72,010400,HR»42,149,76

DATA 0103%0,CD,7,143,80,610400,CD,71,170,8%5

DATA G10500,HR,49,179,90,G4130,+,40,103,90

DATA GA140,+,63,187,90,061500,+,58,103,91

DATA G10350, ¢ ,42,180,91,08174009,+,64,190,93

DATA GA1300,4,87,201,98,015216,4,01,192,100

DATA 0610500,CD,84,197,100,G43400,+,69,207,101

DATA G41400,4,90,223,102,610350,%,73,201,103

DATA G10500, ¢ »80,210,1035,68400,4,96,223,107

DATA G10330,9,81,220,110,043400,9,99,223,111%

DATA 810400,%,86,235,113,092550, +,78, 223,115

DATA GA446200,NUC,89,2489120,046200,9,94,256,130

DATA G41300,8,133,293,146,007400,%,129,302,152

DATA GA1400,%,131,302,153,061500,%,32,302,13%

DATA 610%500,8,130,310,155,092530,%,140,352,160

DATA 643400.‘-162.363.1021010500.2.llOoQ!O-Z?O.BQSQOO.l-

23‘-46'v260

REM 3888 FIN SUBRUTINAS s338

READY,



	Portada
	Contenido
	Introducción
	Capítulo 1. Introducción a los Reductores de Velocidad
	Capítulo 2. Nociones Elementales para el Cálculo de Engranajes
	Capítulo 3. Explicación General del Mecanismo Reductor
	Capítulo 4. Cálculo de la Primera Reducción
	Capítulo 5. Cálculo de la Segunda Reducción
	Capítulo 6. Cálculo de la Tercera Reducción
	Capítulo 7. Cálculo del Embrague para la Tercera Reducción
	Capítulo 8. Cálculo de Rodamientos
	Capítulo 9. Cálculo de Carcaza
	Conclusiones
	Bibliografía
	Programa



