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OBJETIVO 

El principal objetivo de la presente tesis, es la de ahon

dar y describir en una forma accesible lo que a la bomba de en

granes se refiere, ésta, clasificada dentro del enorme grupo de 

las máquinas rotocst~ticas y más generalmente de las máquinas -

de desplazamiento positivo. 

se pretende por otro lado, aportar mayor información sobre 

el tema debido a que actualmente es difícil hallar literatura -

que nos hable cspccf f icamente de las bombas de engranes en lo -

particular. 

La bomba de engranes es un dispositivo mecánico generalme~ 

te de tamaño reducido, ya que muchas veces la encontrar~os fOE 

mando parte interna de otras máquinas, aunque las hay de consi

derables tamaños, para grandes despla~amientos. 

Estas bombas opeI"an como el corazón Ce potentes sistemas -

hidráulicos, así corno en muchos de 105 sistemas hidroncumáticos. 

Realmente se puede decir que estas bombas muchas veces de pequ~ 

ño tatTLafio son a~d: el "alma" de los sistemas antes mencionados, -

por 6sto, estos dispositivos toman una gran importancia. 

Se hace vital, como lo t.:s l?n t.cdos los casos de operaci6n 

de maquinaria, el comprender pcrfcct.:w.:c~te el funcionamiento -

exacto de todos los elementos que forman parte de los sistemas, 

X' es aquí donde la presente tesis ha de aportar la informaci6n 

que por mei.lio del diseño de una bomba de engranes se pretende -

exponer. 
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Indudablemente el conocimiento del tema es vital, como lo 

es vital el correcto funcionamiento y mantenimiento de las bo~ 

bas, ya que de la mayoría de éstas depende la vida rttil de má

quinas de mayor tamaño e importancia. 
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INTRODUCCION 

El campo que ocupan las bombas como m~quinas dentro de la 

ingcnier!a es sin lugar a duda el rnjs grande comparado al que 

ocupa y ropresenta el motor cl6ctrico. 

El desarrollo de la tesis es el enfoque específico a un 

tipo de bomba que muchas veces por su continuo y abundante uso 

tanto en la industria como fuera de ell~, operan para nosotros 

en forma indistinta. 

Si~ndo 6sta una m~quina aparentemente sencilla, nos brin

da características mec~nicas muy grandes dada su sencillez y -

facilid~d de adaptaci6n a los sistemas hidr~ulicos e hidroneu

máticos. 

Inicialmente se presentan las definiciones varias que 

atienden la raí~ de lú nomcnclatur~ aplicada en ingeniería a

cstc tipo de equipo, desglosa los dos grandes grupos con que

scleccionamos la enorme variedad de bombas que existen defi- -

niendo las carncter!stic3s sobresalientes, propias de cada una 

":z' comenta condiciones bajo los cuales podernos hacer uso de 

ellas. 

En el capítulo dos se describen lns bombas rotatorias, -

d.ldos sus principios óc opcraci6n s~ encál!l.ina pcsteriormente -

a la bomba ñe engranes y así en los cap!c.ulos ?OSteriores re~ 

lizar el estudio cspt?c!íico de nuestra bomba. 

En el úl~L~o terna se mencionan algunos de los principa--



les problemas que se presentan en los equipos donde comúnmente 

se encuentran en operación bombas como la aquí diseñada, así c2 

mo sus prontas soluciones, ésto, debido a que el abarcar todos 

estos posibles problemas requeriría de un estudio exclusivo y -

extenso. 



C A P I T U L O I 

GENERALIDADES SOBRE LAS BOMBAS HIORAULICAS 

l. Antecedentes 

2. Definición 

3. Clasificaci6n 

4. Selección 

5. Prevenci6n en la Operación 

6. Usos y Aplicaciones 



l. ANTECEDENTES 

La bomba se encuentra como la forma más antigua de máquina 

que sustituy6 la energía natural por el esfuerzo humano como rn~ 

dio de satisfacción de las necesidades básicas del hombre. 

En un principio, y en una de sus formas más remotas, cito 

las enormes ruedas de madera {norias) para ''bombcar 11 agua, muy 

utilizadas en Persia, Africa y Egipto. Este sistema constaba

dc cubos o cubetas pcrif6ricamente amarradas a la rueda que -

con su giro subían el agua a otro nivel mayor llenando un colcE 

tor para posteriormente llevarla más lejos. 

Por otr.o lado, apoyándose en los tratados sobre cuerpos -

flotantes enunciados por Arquímides {287-212 A.C.) donde se -

hablaba de los principios de la hidrostática, Ctesibius, físi

co griego, concibe la bomba de pistón (desplazamiento positivo 

posterionncntc desarrollada por su discípulo Hcro, todo esto -

doscientos años antes de la era cristiana. 

Como otro ejemplo de forma de bomba sin salir de la ~poca 

está el "Tornillo de Arquirnides", sistema tan eficiente que en 

la actualidad se utiliza para mover bajas cargas. 

De esta época a la actual aGn con el desarrollo tccnol6g! 

co alcanzado, inclu~·endo la transformación de la potencia de -

los líquidos en otras formas de energía hasta la fisión nuclear, 

la bornb~ l~ podemos asegurar, queda como la segunda máquina de 

uso m~s común igualando casi apenas por el motor el~ctrico. 
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Debido a la larga existencia de este tipo de máquinas se -

han venido desarrollando infinidad de tipos y clases de bombas 

todo con el afán de la variedad de necesidades prácticas, ésto 

ha obligado a realizar modificaciones drásticas a su tamaño y -

forma, más aún cuando todo esto cambie, el principio de funci~ 

numicnto puede considerarse constante como veremos posteriorme~ 

te. 

2. DEF1NICION 

-La máquina como un transformador de energía-

Las máquinas de fluido en su división primaria j' en base -

al sentido de funcionamiento las dividiremos en: 

Máquinas Motoras 

11 Mt'íquinas Generadoras 

Las máquinas motoras transformnn la energía de un fluido

en energía mecánica en su eje para producir por ejemplo, m..~i<l!! 

te un generador adecuadamente acoplado, cnergíü cl6ctrica. 

Por el contr~rio de las ~~quinas motoras, las generadoras 

absorben la cncrgf a mocánica incrementando la energía del flui 

do para nuestro caso, la bomba es el principal ejemplo de con

versión de energía mcc~nica en energía fluida o hidr~ulica ya 

que en la misma SL' h.J. efectuado un intercambio entre la ener--

gía del fluido y la energía mecánica proporcionada a la bomba. 

Una clasificación más específica para la máquina de flui-



do será la siguient~: 

1 Maquinas !iidr4ulicas 

11 M~q~inas T~rmic3s 

s 

Esta nl.lcva cl.asificaci6n so hace importante señalar ya que 

pr~sfrnta ld~as p~rccidos pero muy distíntas, ~timol6gicamcnte -

la maquina hidr~ulica es una m~quinn de fluido en el que el 

fluido es ,1gua, sin embargo, un motor de vapo:t funciona con va

por y no es considcr('ldü como nitíquina hidráulica síno como una -

máquina t6rrnic.:i. 

Por otro lado, pese a que un vcntil~dor no bombea agua si

no aire, no se lo considQra cerno un~ máquinn hi<lr~ulica. 

Cübc señalar que las bombas que bombean líquidos distín-

tos nl agua también SQ l~s consideren máquinas hidrjulicas, ya 

que no importA que el líquido bombeado cstG: caliente o no sea -

agu~ la máquina sigu~ siendo hidr6ulica. 

En rcalid.ld el dilcm.:i de nombrar a lil m.1quina -hidrSulica

sca o no el convQniente, cstrlba en una clasificaci6n mucho más 

riguro~a y en lo mjs. cspcc!ficnmcntc científica. 

Resumiendo por todo lo .i.ntc:.-ior, BC' puede decir que una -

mi'tquina t:érrnica scr~"i <iqucll:i en la que tC'l .fluido a su paso p:>r 

la misma, va a sufrir tina variaci6n notoria o sensible en su -

d.cns1dad y volumen cspcc! fico c:l cual p~tr.1 dise11.o y estudie de 

la ~áquinA no pu~dc considerarse constante~ 



Por el contrario, en una máquina hidráulica sí es posible 

mantener constantes las propiedades del fluido a su paso por -

la máquina, ya que ésta no influye ni requiere del uso de las 

propiedades del fluido, es decir, solamente será un medio para 

convertir energía rnec~nica en energía hidráulica. 

Corno una particularidad, la compresibilidad del fluido (i~ 

fluye en lu densidad mism.:i y en el volumen específico) se hace 

fundamental en el diseño de las máquinas. 

3. CLASIFICACION 

Hoy d!a se entiende por ''Hidráulica" al estudia de la -

presión y el flujo de los líquidos, es decir, el movimjento del 

líquido y su capacidad para producir trabajo. 

Lo anterior implica que una "bomba hidr.1ulica 11 además de -

-mover- un líquido, le obligará a trabajar. 

La bomba, en un concepto más práctico, será un medio para 

convertir energía mec.S:nica en energía ·fluida o hidráulica. 

Por esto, las bombas serán empleadas para impulsar toda -

clase de líquidos no s6lo agua, sino tambi6n aceites lubrican

tes, combustibles, ácidos, productos alimenticios como leche,

jugos, refrescos, etc. (Las bombas utilizadas en la industria 

alimenticia serán las "bombas sanitarias", bombas de fabrica--

ci6n especial y uso exclusivo segan las normas que sustenta el 

c6digo sanitario de la International Association of Milk, Food, 



10 

and Environmental Sanitarias. Shelbyville, Indiana). 

Esta variada gama de aplicaciones incluye una basta varie

dad de densidades a manejar. 

Un sistema básico de clasificaci6n adoptado por los manua

les de bombas dcf ine primero el principio por el cual se agrega 

energía al fluido, segundo, el medio por el que se implementa -

este principio y finalmente delínea las geometrías específicas 

comúnmente empleadas. 

Por este sistema se relaciona a las bombas mismas exclu-

ycndo la for~a o el material con que est6 fabricada. 

Definiremos as! dos grandes caterog!as: 

Bombas Dinámicas o Rotodinárnicas 

Il Bombas de Desplazamiento Positivo 

En la primera categoría, rotodinámicas, todas y s6lo las 

bombas que son turbomáquinas se consideran, siendo su princi

pal característica el que son siempre rotativas, es decir, su 

funcionamiento se ba3a en la ecuación de Euler y su órgano 

principal de transmisión de energía se llama -rodete-. 

De su nombre -rotodinárnicas- porque su mo,:irniento es to

tativo y la dinjmica de la corriente juega un papel esencial -

en la transmisi6n de la energía. 

Además porque en este tipo de bombas se añade energía -

continuamente para incrementar las velocidades de los fluidos 



11 

dentro de la m~quina a mayores valores de los que existen en la 

descarga, de manera que la subsecuente reducción en la veloci-

dad dentro o más allá de la bomba, produce un incremento en la 

presi6n. 

Bombas de desplazamiento positivo. 

A esta categoría pertenecen no s6lo las bombas alternati-

vas (de pistón o 6mbolo), también hallamos las rotativas, que 

sin importar su forma de operación se distinguen de las del pri 

mer grupo, ya que la dinámica de la corriente de fluido no jue

ga un papel esencial en la transmisión de la energía. 

su funcionamiento se basa en el principio de desplazamien

to positivo, en otras palabras, en este tipo de bombas se agre

ga energía periódicamente mediante la aplicación de fuerza a -

uno o más límites m6viles de un número deseado de volúmenes que 

contienen un fluido, lo que resulta en un incremento directo en 

presión hasta el valor requerido para desplazar el fluido a tr~ 

v6s de v~lvulas o aberturas en la línea de descarga. 

Siendo esta óltima categoría la que interesa para los fi-

nes de la tesis, la desglosaré más específicamente teniendo así 

dos subdivisiones más: 

la. Bombas Reciprocantes 

2a. Bombas Rotatorias 

Todo dependiendo de la naturaleza del movimiento de los -

miembros que producen la presión. 
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La bomba, tema de la presente tesis, la ubicamos dentro -

de las llamadas -rotatorias- 6 -Rotoest~ticas- tambi~n así -

conocidas, por esto en lo subsecuente se hablar~ de las Bombas 

de Desplazamiento Positivo en lo particular y m~s objetivamen

te en las bombas Rotoest~ticas. 

En la siguiente p~gina presenta el cuadro de clasifica-

cidn general para las bombas. 
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~
n Paso 

Paso 
Mült1ple { 

Impulsor 
cerrado 

Impulsor 
abierto 

[raso Fijo 
l!aso Variable 

{ 

•utocebantes {Impulsor 
Sin Cebado ab1erto 

Un solo paso Impulsor 
Pasos ~emi-abierto 

mUlt1ples Impulsor 
cerrado 

{

Succión 

f"luJO Hb:to simple 

Flujo Radial Succión 
doble 

{

Un Paso ~utocebantes 
Penfl>r1cas ~asos Sin Ceb do 

mult1ples ª 

{ 

Eleyac10n por Gds 

Especuiles Chorro (. Educt. or 1 
---- Ariete Hidráulico 

Electromagnet lCH 

{ f
Simplex 

[ 

Vapor Ooole Acción 0 1 1st6n o up ex 

Embolo {A~ción Sir.iplex 
'e P t n-ia sur.ple Duplex 

Rt.'Ciprocante~ ., o e '- 00~1: T~iplex ~--·----· ac .... 1on lMultiplex 
Srn:pl~-.; Operadas por fluidos 

idfragma I {,ultiple' {~perad.as Mecanicamente 

{

Alaoe• 
P1Hón 

totor Simple [le.rnen~o .. s.Fle·qbles ?er1Halticas . . . . -. . . . . . . . . . . . . 
( 

i 
E.'iG?.A~iES 

Rotor Mült1ple Ló~aJlo 

~~~;.~~ 
1 
= ~ rc~.mf e rene 1 al 

l·················· 

No.1 Cuaaro de Clasif1cJcl6n General de las bo~D3S. 



14 

4, SELECCION 

Después de observar la gran variedad de bombas que existe 

y existen en el mercado, se hace prudente señalar la importan

cia que tiene una buena clccci6n de bombas para cubrir determi 

nadas necesidades. 

Durante el proceso a seguir para dicha selecci6n, el ing~ 

niero debcrj determinar: 

a} Los requerimientos del sistema. 

b} R~alizar el informe de especificaciones. 

Para que apoyado con esta inforrnaci6n poder definir la -

bomb~ y en su caso el equipo a requ~rir. 

Una primera decisión que debe hacerse es determinar las -

condicionf!'s y requerimientos bajo los cuales ciperarj' el siste

ma, esto es, conocer l.1s propic-dad~s físico-químicas del flui

do a mover t.,lcs corno: viscosidad, densidad, características 

corrosivas, lubricantes, volatilidad, estabilidad qu!mica y -

part!culds en susp~ns16n rrincip3L~cnte. 

La in1luencia de estas propiedades depender~ en suma del 

diseño del rro.:esa ~· del sisternaf ya que el no t:o~ar en cuenta 

par ejemplo, ~l grad0 de corrosi6n de un fluido puede afectar 

irre\'t.'rsible.":lentc nucst.ro ~quipo, en cambio si el fluido que -

conticn~ s~lldo5 en susF~nsí6n se le considera una bo:r.ba con -

diseños adecuados en impulsor y sellos principalmente, as! co

m~ de materiales resistentes a la abrasi~n, estaremos reducie~ 
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do nuestro m,1rgcn dt."? error en la sclecci6n y aumentando la vi

da Otil del equipo. 

Otras propiedades más notorias tales corno temperatura, pr~ 

si6n / tiempo de opci.-ación, etc., sobre: las propiedades del 

fluido son imporLuntcs de tomar en cuenta como posibles efectos 

en la oporaci6n de 1.1 bombz:i.. 

Una segunda condici6n. scrtí el tener en un concepto claro -

del sistema donde operará el equipo de bombeo. 

en un proyecto pn~liminar que habr~ de incluir la distri

buci6n del equipot as.r como diagramas de tuberías e instrumen-

taci6n que muestre las trayectorias del sistema, dimensiones, -

longitudes, alturas d~ los componentes del sistema, incluso las 

v~lvulas, solenoides, reducciones de diámetros, bushing, caropa

nn, etc6tcra~ en las cuales se establecer~n p6rdidas de carga. 

Con todo lo a:iterior, el ingeniero procede a desarrollar -

1.J.s cu1vns de e.irga del sistema, curv.:is que mostrariS.n la rela

ci6n gr:if ica entre el flujo y las pérdidas hidr5ulícas en un -

sistcm3 dado de tubcrfa. 

Al calcular las p~rdi<las hidrAulicas se deberá de incluir 

las tolerancias .-~ñecuadus poi.· ccr:-osi6n y sedimentos consider_e 

bles a lo largo de la vida G~il del equipo. 

Debido .:i que las p6rdidas hidráulicas son una funci6n de 

L.1 r3F'idez de flujo y del tanaño ~· disposición de las tuberías 

en un sistema. cada trayectoria de flujo,, tcndr5 su propia cur-
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va caractcr!stica, curva que deberá tomarse en cuenta al especi 

ficar las cnract~rísticas de la bomba. 

Para facilitar el trabajo recurrimos a la canvenciencia de 

trabajar con sistemas de curvas de cargas "combinadas", t'.5stas 

se obtienen al sumtlr los efectos de la presión estática y las -

dif~rcncias de elevaciones a las curvas de carga del sistema. 

La curva r.esultuntc mostrar~ la carga total impuesta al -

equipo de bombeo para vencer la resistencia del sistema. 

La curva de carga de la bomba deberá ser igual o superior 

a las curv~s de carga combinadas del sistema en todos los pun

tos de operaci6n y en todas las trayectorias del flujo. 

La tercera condición a influir en la correcta selección -

de nuestro equipo ser~ la forma de operaci6n: si es continua o 

de forma interrumpida, si el flujo es constante o variable o 

l.:1 misma carga, como se comporta pura las diferentes trayect2 

rias-

Todos~ factores de considerable importancia ya que apoya-

r.:in por ejemplo, la instalaci6n de un determinado número de 

bombos, as! corno su capacidad y arreglo o el colocar bombas de 

refuerzo en dctcnninado punto del sistema. de trayectorias de -

ser necesario. 

t.u continuidad de servicio del sistema de bombeo, influi-

rá en la decisi6n respecto al n~mero, tipo y capacidad de re--

puestos instalados, as! como de la calidad del equipo. 

• 1 
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Es muy frecuente que por las consideraciones de confiabil1 

dad se requerir~ del uso de bombas maltiples tales como dos bo~ 

bas de plena capacidad, tres bombas de media capacidad o donde 

la continuidad sean más importantes que la plena capacidad, dos 

bombas de capacidad media. 

Como una observaci6n: Si utilizamos bombas de capacidad -

fraccionaria, la p6rdida de una bomba provocar~ que las restan

tes se salgan de sus sistemas de curvas de carga. 

Todas estas condiciones a tomar en cuenta al hacer el est~ 

dio del sistema y preparar las especificaciones de las caracte

r!sticas de la bomba a utilizar serán requeridas. 

5. PREVENCION EN LA OPERJ\CION 

Básicamente una bomba deber~ de cumplir con las funciones 

siguientes: 

a) Bombear una capacidad en un tiempo detenninado. 

b) Llenar los sistemas en forma de carga o presi6n im

puesta por el sistema sin dejar de proporcionar la 

capacidad requerida. 

Esto hace coman que se especifiquen bombas con limitacio

nes por encima de las capacidades nominales del 15 al 20% de -

tolerancia además porque durante la operaci6n en campo, las -

bombas se ver:in afectadas por "condiciones transitorias .. tales 

como cambios en el modo de operar, desperfectos en sus campo--



18 

nentes (mec~nicos), fallas el~ctricas, etc. Por esto se hace 

necesario el tomar en cuenta para prevenir la posibilidad de -

ocurrencia y duraci6n de tales condiciones transitorias, esto 

para especificar márgenes adecuados que permitan enfrentar es-

tas emergencias sin efectos posteriores. 

tes: 

Las condiciones transitorias m~s comunes ser~n las siguieE 

- Fluctuaciones de Presi6n 

- Temperatura 

- Caídas de Voltaje 

- Caídas y Variaciones en la Frecuencia 

Pérdidas del líquido refrigerante 

- P~rdidas de Presión en la Succi6n 

(propicia 13 cavitaci6n) 

Por ejemplo, para un caso de prevención: 

Si el rn3ntenimiento a sostener un flujo constante es im-

portantc, deber~ marginarse adecuadamente la capacidad de bom

bear, esto es, incrementar la carga y capacidad para conservar 

el flujo nominal en caso de ocurrir alguna de las condiciones 

antes enlistadas. 

6. USOS Y APLICACIONES 

Debido a la amplísima variedad de bombas en cuanto a tipo 

y clase, un ejemplo particular llevaría mucho m~s material del 

que en sf sería una tesis, por esto a continuaci6n prese~to -

algunos ejemplos de lo m~s representativo para cada una de las 
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dos grandes clasificaciones. 

Para la primera clase, las rotodinámicas, el ejemplo cl~si 

co e ilustrativo por representar fielmente el principio de fun

cionamiento lo es la -Bomba Centrífuga-, ésta, utilizada de -

un 80 al 90% para mover agua en las condiciones en que se enC'l.le:!! 

tre, su elemento principal de trabajo será el impulsor o rodete, 

este tipo de bombas son m~quinas de velocidad relativamente el~ 

vada y para esto, generalmente van acopladas directamente a una 

turbina de vapor, a un motor eléctrico incluso por medio de re

ductores de engranes y aan a motores de combusti6n interna. 

En estas bombas el líquido entra al impulsor o rodete por 

su centro (llamado "ojo") alrededor del eje, fluye radialmente 

hacía afuera abandonando la periferia del impulsor a una velo -

cidad que es la resultante de la velocidad periférica del ~lat:e 

impulsor y de la velocidad relativa del líquido. 

En la envolvente o carcaza de la bomba, en cuyo interior -

gira el rodete impulsor, la velocidad del lrquido va decrecien

do gradualmente, y la energía de movimiento se transforma en -

energía de presi6n, con esta presí6n el líquido sale de la bom

ba venciendo la resistencia que encuentra a su paso. 

La forma f rsica de una borrilla de este tipo est~ diseñada p~ 

ra convertir sin p6rdidas la energía de velocidad de energía p~ 

tencial, reduciendo al mínimo la fricci6n de rotaci6n del rode

te y a un tiempo equilibrar los empujes laterales desarrollados 

en el eje. (\'er la figura I-1, al final del capítulo) 
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Las bombas centrífugas accionadas por turbinas de vapor o 

por motores eléctricos combinan el máximo rendimiento en la -

transmisi6n de energía con la simplicidad, equilibrado movi-

miento de rotación, ausencia de válvulas y émbolos, generaci6n 

de una descarga uniforme y un seguro servicio entre otras co--

sas. 

Cuando existe la necesidad de bajos velamenes y altas pr~ 

sienes, la bomba centrífuga puede acoplarse directamente y fuE 

cionar a la misma velocidad que la turbina. 

Cuando las velocidades propias de la turbina y bomba son 

muy distintas para un rendimiento satisfactorio trabajando a -

una velocidad intermedia o cuando la cantidad de líquido a mo-

ver sea muy grande, se intercala un reductor de velocidad en--

tre la turbina y la bomba. 

Siendo en un principio la bomba centrífuga diseñada corno 

bomba de elevaci6n reducida, ésta en la actualidad se utiliza 

para servicios de gran presión (de hasta 250 Kg/cm2 de p.resi6n 

relativa) con bombas de varios rodetes impulsores. 

Por otro lado, el costo de estos equipos es mucho menor 

a los de t!mbolo. 

Una desventaja de la bomba centrífuga contra ~a de émbolo 

es el bajo rendimiento, su ineficiente operaci6n cuando se tr~ 

ta de aspirar a gran altura (alta carga) , o han de bombear pe

queñas cantidades de líquido o grandes presiones de descarga. 
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Una bomba centrífuga construida para trabajar a cierta pr~ 

si6n y caudal, no puede emplearse sin una gran merma en su ren-

dimicnto si variamos los factores previstos, siendo así, la bo~ 

ba de 6mbolo mucho más flexible en este aspecto, puesto que pue 

de funcionar en condiciones muy diferentes sin sacrificar nota-

blemente su rendimiento. 

Bombas de H6lice. 

Verticales de un paso, flujo axial y mixto o más econ6mi--

cas, una bomba de dos pasos y flujo axial; son utilizadas en P2 

zos para irrigaci6n o bombeo de baja carga. 

Las bombas horizontales de flujo axial se usarán para bom-

bear grandes volümenes contra bajas cargas por lo general se --

aprovecha el efecto de sifón cuando no son sumergibles. 

Una clase de bombas dentro del tipo anterior y más sofistl 

cadas será la bomba de hélice de "Paso Variable" cuando a velo-

cidad constante operan eficientemente sobre una amplia gama de 

condiciones de carga-capacidad, variando el 'paso' de las aspas 

de la hélice en la bo:nba. 

El cuidado y mantenimiento tan especializado debido a la -

complejidad mecánica de estas bombas las hacen ser un equipo --

muy caro para uso común. 

Bomba de Turbina Regenerativa. 

Este tipo de bombas de tamaño regular a pequeño, manejan

flujos hasta de 100 GPM y cargas hasta de 700 ¡::ies (212 m), su 
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uso generalmente para mover mezclas con s6lidos, pequeña esca

la y líquidos. 

Pasando ahora a la segunda clase de bombas, las de despla

zamiento positivo, ser~n aqut las más representativas las bom

de pist6n o 6mbolo, éstas en su forma m~s simple constan de un 

cilindro provisto de orificios de entrada y salida, controlados 

por v~lvulas propias apropiadas y de un émbolo que se mueve al

ternativamente dentro del cilindro, su uso; para introducir en 

las calderas el agua de alimentación, para evacuar el condensa

do en las mismas calderas, en la alimentaci6n de prensas hidr~~ 

licas y montacargas del mismo tipo, etc. 

Este tipo de bombas puede ser de considerable tamaño sien

do posible el ser movidas por vapor directamente, donde todos -

los cilindros de vapor y agua son de doble efecto, esto es que 

se efectuará trabajo en ambos extremos de las unidades. 

Un problema a sustentar será el enonne gasto de vapor ya -

que éste no se expansiona, debido a que el cierre en la fase -

de admisi6n, ocurre al final de la carrera, ya que se ha llen~ 

do el cilindro. 

La gama de opciones que presenta esta clasificaci6n es -

tan grande como la de las rotodin~micas, y dentro de las posi

bilidades que tenemos con las de desplazamiento positivo es la 

respuesta que ofrecen éstas para mover fluidos en poca canti-

dad y gran presión, cualidad aplicable básicamente a circui-

tos hidrti.ulicos. 
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Cuando el caudal como la presión requeridos varían entre -

amplios limites y cuando no guardan entre sí una relación defi

nida, la bomba de desplazamiento positivo resulta ser la más -

flexible y económica. 

Las bombas de 6mbolo ónice serán muy indicadas para hacer 

el vacío en los condensadores, porque los huelgos de los cilin

dros son relativamente pequeños, y apenas si existen embaladas 

reducidas. 

La acción prácticamente continua de las bombas duplex las 

hace más adecuadas que las simplex, para trabajar a elevada -

presión, ya que éstas son preferibles cuando se requiere una -

velocidad del caudal muy pequeña o bien muy grande. 

Las bombas de pistón no pueden funcionar satisfactoriamen

te con fluidos sucios, con alto contenido de arena o muy visco

sos, ésto debido a que éstas funcionan ejerciendo directamente 

la presión sobre el fluido bombeado. 

Como un ejemplo particular de bomba de desplazamiento pos~ 

tivo y que actualrnt:!nte ha tenido un elevado desarrollo y acept~ 

ción en la industria es la bc~ba de -Diafragma-, 6sta, cuyo - -

principal 6rgano de trabajo es precisamente una membrana o dia

fragma elástica que actaa como un pistón de desplazamiento lim! 

tado, la acci6n de bombeo se logra cuando el diafragma es forz~ 

do al rno\~imiento recf.procante por medio de un si-stema mecánico, -

neumático o hidráulico por medio de una fuente externa de puls~ 

ci6n. 
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El uso de estas bombas se ve limitado al campo de los mat~ 

riales poco resistentes a la corrosi6n, una operación con bajas 

cargas y capacidades (debido al desplazamiento limitado y a la 

necesidad de requerir de válvulas de retenci6n en las boquillas 

de succión y de descarga. 

En una subdivisí6n de las bombas de desplazamiento positi

vo se encuentran las Bombas Rotatorias, tema principal de la t~ 

sis y entre este tipo de bombas enfocaremos a la bomba de engr~ 

nes. 

Las bombas rotatorias o rotoestáticas, en sus mültiples -

formas se difcrcnc!an de las centrífugas principalmente en que 

son de desplazamiento positivo y en que tienen reducidos huel-

gos, no solamente entre sus 6rganos m6viles, sino tarnbi~n entre 

el conjunto interior y la carcaza que lo rodea. 

Este tipo de bombas carecen de válvulas y si no existen fJ:!. 

gas indebidas pueden proporcionar un caudal de líquido casi - -

constante a presiones comprendidas entre muy amplios límites, -

esto las haGe propias para servicios de alta prcsi6n básicamen

te, las m~s usuales serán las de tornillo, las de alabe flexi-

blc, de pist6n axial, las de 16bulos, de paletas deslizantes y 

la de Engranes. 

Todas 6stas adecuadas para el bombeo de líquidos de alta -

viscosidad o bja presión de vapor, ~ara bombear fuel u otros -

líquidos que poseyendo suficiente viscosidad evitan las fugas -

teniendo adem~s cierto poder lubricante. 
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Su desplazamiento constante a velocidades fijas las hace -

ideales para el dosificado de pequeñas cantidades de líquido. 

Una característica propia es que operando bajo el princi

pio del desplazamiento positivo, sean m~quinas inherentes de -

autoccbado. 

Por lo general las bombas rotatorias de engranes, las de -

paletas deslizantes y las de levas, están limitadas a usarse en 

líquidos claros y no abrasivos como restricci6n. 

Bn las figuras I-1, I-2 y I-3 se pueden observar las confi 

guraciones de estos diferentes tipos de bombas. 
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l. CLASIFICACION 

Del cuadro de clasificación en el capítulo anterior extra~ 

remos una división aGn más generalizada que comprenda todas las 

bombas cu~·o principio de operación comGn y característico sea -

el desplazamiento positivo. 

En la actualidad, una clasificación que incluya todas las 

clases de bombas de desplazamiento positivo se puede resumir -

de la siguiente manera: 

r Bombas de Potencia 

Borabas de B) Bombas de Vapor 
Desplazamiento C) Bombas Rotatorias Positivo 

D) Bombas sin Pistones 

-Bombas de Potencia-

Estas bombas tienen un movimiento alternativo, impulsa--

das por una fuerza exterior (motores de combusti6n interna o-

eléctricos) aplicada directamente al eje del cigUeñal de la --

bomba. 

Una bomba de desplazamiento y una mc'.iquina de vapor cons-

truidos como una sola unidad es un ejemplo donde la fuerza --

para accionar la bomba es proporcionada por la máquina de va-

por. Su aplicaci6n es donde existen requerimientos de gran--

des caudales y/o potencias. 

-Bombas Hotatorias-

Estas tambi~n son bombas de desplazamiento positivo y --
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constan de una carcaza que contiene engranes, levas, tornillo, 

pistones o elementos semejantes accionados por la rotaci6n de-

un eje impulsor. 

La característica principal es que tienen "holgurasº de -

funcionamiento muy cerradas, ademtis que las rotatorias, princi 

palmcntc, carecen de vSlvulas de succi6n y descarga. 

Generalmente estas bombas se autolubrican con el mismo 

fluido que bombean. 

En el punto 4 se amplía este tema. 

-Bombas sin Pistones-

En esta Gltima clasificación se incluiran todos los nue--

vos tipos de bombas que en la actualidad se utilizan, desde la 

bomba de paletas, de 16bulos ••. hasta la de diafragma y de 

elementos flexibles, bombas que por su mectinica y complejidad 

de operación basan su principio en el desplazamiento positivo. 

Algunas de estas bombas para su operación utili::an la pr~ 

si6n directa de aire, gas o de vapor sobre el fluido bombeado 

coma lo es ejemplo práctico la bomba de diafragma. 

2. PRINCIPIO DE FUNCIONA.'!IENTO DE LAS MAQUINAS 
DE DESPI ... ?'\.Z.:'\MlENTO POSITIVO 

A diferencia del principio de funcionamiento de las tur~ 

rnjquinas, como su nombre lo indica, es el principio del despl~ 

=amiento positivo de opcru.ci6n del segundo gran grupo en la di 
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visi6n de las bombas. 

Para exponer este principio nos apoyaremos en el ejem--

plo clásico y más descriptivo que es el de la bomba reciproca~ 

te donde partiendo de un cilindro en cuyo interior se desplaza 

un ~bolo o pist6n con un movimiento uniforme creando así una 

presi6n. Se supone que el cilindro y el pist6n son indeforma-

bles y que el fluido es incomprensible. 

El movimiento que daremos al émbolo será por medio de una 

fuerza "F" exterior. (Sistema:motor-cigUeñal-biela). (Ver la 

figura No. II-1) 

Al moverse el émbolo dentro del cilindro, éste desplazará 

al fluido a través del orificio. Si el ~mbolo recorre un esp~ 

cio 11 x 11 hacia la izquierda, el volumen ocupado por el líquido 

se reducirá en un valor igual a 11 Ax: 11
• Siendo 11 A11 el área 

transversal del émbolo, ':l ":<" la distancia recorrida o carre-

ra. 

Dado que el fluido es incompresible, el volumen del mismo 

que sale por el orificio será también "Ax". Aquí la idea el~ 

ve del principio de desplazamiento positivo donde el fluido se 

mueve en base a "volGmenes". 

El tiempo 11 t 11 empleado en recorrer la distancia "x", est!!_ 

rá dado por: t = donde: t tiempo; min, seg. 

x = carrera; m; 

v velocidad; m./min. 
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Con el tiempo es posible hallar el caudal o volumen que el 

sistema nos entrega, siendo "Oº el caudal, tendremos: 

Q :: ~X 
donde: Q caudal ; m3 /min 

A área transversal 
del émbolo ; m2 

x = carrera ; m. 

t tiempo : min, seg. 

Para condiciones ideales donde no hay rozamiento entre las 

partes en contacto, la potencia dada al fluido será: 

P=Fu 
donde: P Potencia al fluido 

Kg/cm2, PSI 

F fuerza aplicada al 
émbolo Kg, Lb. 

v = Velocidad ; m/min. 

Como la fuerza es físicamente definida como una presión 

por unidad de Arca ( F=pA ], sustituiremos en la f6rmula ant~ 

rior para obtener: 

F = p;. en P=Fv entonces; P=pAv .•.•••. (1) 

Por otro lado, si el caudal es dado por el producto del --

área del orificio por la velocidad a que es impulsado el fluido, 

se tiene: 

Q=i\v si sustituimos en (l) •.• 

A=AV en (l) 

P=pi\v si Q=Av reduciendo ( 1) a: 
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P=Qp 
donde: p Potencia de el 

sistema. 

Q caudal de la 
bomba. 

p Presi6n al 
fluido 

F6rrnula teórica para la potencia otorgada por el sistema 

de émbolo-cilindro. 

Y M.111 dr t.1 .i 

' ' I 1 

' ' 

Fig. II-1. Principio del Desplazamiento Positivo 

Se hace notable que nuestro sistema pueda en un momento -

dado funcionar como motor y no sólo como bomba, esto es, que -
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nuestro sistema tiene un funcionamiento "reversibleº. 

Lo anterior es que la m.:iquina puede restituir Potencia Me

cánica (Fv) absorbiendo Potencia Hidráulica {Qp) , y por el con

trario, absorber Potencia Mecánica (Fv) restituyendo Potencia -

Hidráulica (Qp) . 

Esta propiedad exclusiva por el desplazamiento positivo -

donde el movimiento del fluido se realiza en base a 1 disminu-

ci6n de volumen de una cámara. 

3. CARACTERISTICAS PROPIAS 

En discrepancia con las turbomáquinas, las máquinas de de~ 

plazamiento positivo realizan el intercambio de energía al flui 

do en forma de presi6n, diferencia primordial donde las turbom! 

quinas la realizan por medio de cambios de direcci6n y valor -

absoluto en la velocidad del fluido. (Variaci6n de energía ci

n6tica). 

Lo anterior hace factible que las curvas características -

Carga-Caudal, fH-Q], en una turbomáquina s6lo puedan alcanzar 

una altu~a (presi6n) mjxima que va a depender directamente de -

la forma del rodete según la ecuaci6n de Eulcr. 

Por el contrario, en una bomba de desplazamiento positivo 

teóricamente, se hace evidente que el caudal (Q) no dependerá -

de la resistencia de la tubería de impulsi6n, que se reflejará 

en un aumento de la prcsi6n "p" que reine en el cilindro, ya --
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que dada una velocidad de émbolo "v 11
, el desplazamiento ser:i -

el mismo, antilogamcnte el caudal "Q" tambi6n. 

De lo anterior, si el cilindro y el émbolo son lo suficien 

tcmentc resistentes y el motor de accionamiento potente, la bo~ 

ba de desplazamiento proporcionar~ toda la presi6n que se le Pi 
da. 

Te6ricamcntQ la curva H-Q paru una bomba de desplazamiento 

posítivo ser.'.i una Paralela al eje de carga "H 11
• 

Las gráficas de ejemplo para los dos grupos de bombas se -

presentan en las figuras II-2 y II-3. 

fh-: 
,..,..,.....,...,......,.,,.,..,...,...,......,..,........,...,...,,.,..,., 
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Fig. II-3 Curvas característi
cas "H-Q" , Mi>q. Des
plaz. Fas. 

Mec~nicamente se observa que el 6rgano de trabajo en el --

que se crea el intercambio de energía, no necesariamente tendrá 
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movimiento alternativo, sino que lo puede tener también rotati

vo sin salir por esto del principio de desplazamiento positivo, 

ya que sea alternativo o rotativo, siempre habrá una cámara que 

aumente de volumen {succión en la bomba) y disminuya de volumen 

(descarga) , de aquí otro nombre para las máquinas de desplaza-

miento es el de "M.:iquinas Volumétricas", mtis aún, con movimien

to rotativo exclusivamente llamaremos "Rotocstáticas" para dif~ 

renciarlas de las rotodinárnicas. 

Como se mcncion6 anteriormente, en base al principio de 

desplazamiento positivo, es importante señalar que la enorme m~ 

yorfa de las máquinas de desplazamiento positivo son máquinas 

reversibles, esto es que no sólo pueden operar como "bombas", 

sino también como "motores". 

Una bomba rotodinámica por naturaleza, al funcionar como -

turbina, por ejemplo, empeora su rendimiento, siendo algunas v~ 

ces incapaz de producir potencia atil, la raz6n de esto es que 

los .'.íngulos de los álabes juegan un papel decisivo en la trans

misión de la encrgfa, dado que su diseño es específico para el 

efecto de transmitir energía mecánica al fluido y , al funcio--. 

nar a la invers.J, los alabes no poseen ya los ángulos requeri-

dos o apropiados. 

En un sentido práctico, el principio de desplazamiento po

sitivo va a apoyar que todas las máquinas basadas en este prin

cipio sean fundarnentalreente "reversibles", y si algunas no res

ponden a esto, no será por la hidráulica sino por la mecánica -
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del aparato. 

Otra característica que va a marcar una diferencia en lo -

que a la aplicación pr~ctica de las bombas rotodinámicas y rot2 

estáticas se refiere, es que estas altimas se emplean casi en -

forma exclusiva en las transmisiones y controles hidráulicos. -

Función que las primeras no pueden desempeñar satisfactoriamen

te, las razones principales ser~n las siguientes: 

I - En las m~quinas rotodin~micas al variar la presión varía 

también el caudal. 

Por ejemplo, si empleamos una bomba centrífuga para el

accionarnicnto hidráulico de una máquina excavadora, ésta 

al encontrar mayor resistencia en el terreno y exigir m~ 

yor presi6n para los "gatos" o cilindros hidráulicos se 

reducirá l.:i velocidild de trabajo en la bomba, situación 

no problcm~tica para una rotoest~tica. 

II - Por diseño, una bomba rotodin&nica tiene una presión -

-m.tixima-. 

Si aumenta la resistencia, ta.~bi~n aumentar~ la presión 

suministrada por la bomba,m.tis ést3 no puede vencer la -

resistencia gue exceda la presi6n m~xirna de la bomba en 

cucsti6n. 

Est~ situación no sucedería en una bomba rotoest~tica. 

corno podemos observar de la gráfica de Carga-Caudal, el 

principio de desplazamiento posi ti\•o demuestra que cualquier 
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presión es alcanzable. 

Sin embargo, las bombas rotatorias con excepción de las -

de tornillo, no son adecuadas para presiones mayores de 500 PSI, 

a diferencia, las bombas rotodinámicas, centrífugas (radiales o 

radioaxialcs) y axiales desarrollan grandes presiones si se au

menta el na.mero de pasos, el inconveniente es que si la canti-

dad de pasos es excesiva, la eficiencia de la máquina disminuye 

en gran form.::i. 

El campo de las bombas de desplazamiento positivo y en PªE 

ticular de las bombas de 6mbolo, prácticamente no existe límite 

de presiones, en la actualidad se construyen para presiones de 

m~s de 15 '000 PSI (j: l' 054 Kg/cm2) y para aumentar la presión -

s6lo es necesario construir una bomba m~s robusta y dotarla de 

un motor mSs potente. 

Otra diferencia que podemos derivar de esto 6ltimo es la

difcrencia de gastos suministrados donde las bombas o émbolo -

s6lo son adecuadas para gastos limitados y para aumentar el 

gasto es necesario a~~entar el tamaño mismo de la bomba, la r~ 

z6n es la siguiente: 

En una bomba rotodin~mica podemos aumentar el gasto sumi

nistrado aumentando li1s revoluciones pcr minuto en el eje im-

pulsor, el problema para la bomba de desplazamiento {~bolo) -

es que ~sta es de acci6n rcciprocante (pulsatoria) y donde al 

aumentar las revoluciones los fenómenos de inercia nos trae- -

rfan gra\•cs problemas. 
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Fig. II-4 Campo de aplicación de las 
bombas 

4. MAQUINAS ROTATORIAS 

Generalidades. 

Sintetizando lo anteriormente descrito, las bombas rotat~ 

rias son bombas de desplazamiento positivo en las cuales la a_s 

ci6n principal de bombeo es originado por el movimiento relat! 

vo entre los elementos rotatorios de la bomba y los estaciona-

rios. 

Su movimiento rotativo las distingue de las bombas alter-

nativas de desplazamiento positivo en las que el movimiento 

principal de los elementos de trabajo es alternativo. 

La naturaleza del desplazamiento positi"'º de su acción de 

bombeo las distingue de la clase general de bombas centrifugas 

38 
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en las que el desplazamiento del líquido y la acción de bombeo 

depende en gran parte de la velocidad desarrollada del líquido 

en la bomba4 

Es característica de una bomba rotatoria, como de una be~ 

ba de desplazamiento positivo, que el líquido desplazado en e~ 

da revolución de labomba sea independiente de la velocidad. 

Otra característica única de este tipo de bombas es que -

mantienen un sello continuo de líquido entre los orificios de -

entrada y salida de la bomba por la acci6n y posición de los -

elementos de bombeo y los cerrados claros de operación de la -

mism~, por esto, las bombas rotatorias generalmente no requie-

ren de arreglos de válvulas de entrada y/o salida, como lo ha-

cen las bombas altcrnutivas. 

Las bombas rotatorias son Gtiles para el manejo tanto de -

fluidos como de líquidos en donde -fluido- es un término gene--

ral que incluye líquidos, gases, vapores y mezclas de ellos y a 

veces incluyendo sólidos en suspensión y en donde -líquido- es 

un t~rmino mjs específico que se limita a líquidos verdaderos -

que son relativamente incompresibles y relativamente libres de 

gases, vapores y sólidos. 

Las bombas rot.1torias se construj.'Cn en capacidades desde -

una fracción de m
3 

/rnin (como los quc.'1ladores dorn~sticos de petr~ 

leo y en los refrigeradores hasta de 19 m3 /rniri y mayores aGn C2_ 

mo los usados en servicio de transporte marítimo. 
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Aunque se emplean para presiones hasta de 70 Kg/cm2 apro-

ximadarnentc 1000 PSI, su campo de aplicación es para presiones 

de 1.75 a 35 Kg/cm
2

, con eficiencias mecánicas del 80 al 85%. 

Respecto a esto último, las bombas rotatorias requieren -

de mantener holguras muy cerradas entre las superficies de ro-

zamiento para que su eficiencia volum6trica sea contínua. 

Actualmente no se ha logrado desarrollar ningún m~todo de 

empaquetadura que compense el desgaste de las superficies m6vi 

les, en consecuencia, aunque algunas bombas rotatorias se em--

plean con ~xito para agua limpia, su mayor aplicación es en el 

bombeo de aceites u otros liquidas que tengan valor lubricante 

y suficiente viscosidad para evitar fugas excesivas. 

Se llegan a bombear viscosidades hasta de 500 1 000 *SSU. 

5. RANGOS 

Rangos en base a la presión. 

Las bombas rotatorias hasta de 7 Kg/cm2 pueden conside--

rarse como de Baja Presión. 

Las bombas en un margen de 7 a 35 Kg/cm2 como de presión 

moderada. 

Las bombas con presión por encima de los 35 Kg/cm2 de Al-

* ssu Segundos Saybolt Universal. 
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ta Presi6n. 

Rangos en base al caudal. 

Las bombas fraccionarias hasta de 0.2 m3/min serán de pe-

queño volwnen. 

Las bombas entre 0.2 y 1.9 m3 /min de volumen moderado. 

Las bombas por encima de los 1.9 m3/min serán de Gran Ve-

lumen. 

NOTA: El diámetro de descarga de una bomba rotatoria designa 
el tamaño NOMINAL más No fija su desplazamiento. 

6. CLASIFICACION 

El Hydraulic Institute Standars: Cleveland, Ohio, clasi

fica las bombas rotatorias en dos grupos básicamente: 

I - Rotor Simple 

lI - Rotor MGl tiple 

Bombas de Rotor Simple. 

Una bomba de rotor simple es aquella en la cual todos los 

elementos que giran lo hacen con respecto a un eje. 

Bombas de Rotor MGltiple. 

Una bomba de rotor maltiple será aqeulla en la cual los -

elementos que giran lo hacen con respecto a uno o más ejes. 
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La figura II-5 presenta el cuadro general de clasificación 

segan el Instituto. 

1. TIPOS 

La lista que a continuación presento no reane el total de 

las bombas rotatorias debido a la amplitud de campo que ~stas

cubren, ns! que describir~ algunas de las bombas rotatorias de 

uso más frecuente. 

-Bomba de Engranes-

En este tipo de bombas el líquido es conducido entre los -

dientes de los engranes los cuales sirven también como superfi

cies de sello con la carcaza de !abomba. 

Se fabrican de dos clases: 

- De Engranes Bxternos 

2 - De Engranes Internos 

Estos engranes pueden ser rectos, helicoidales, simples o 

helicoidales dobles {Herrigbone 6 "cola de pescado"). 

Los de engranes internos tienen un solo rotor que engrana 

con uno de diente externo, esto hace de ella una bomba compac

ta, ideal para grandes gastos. 

Las bombas de engranes, en general, se utilizan práctica

mente para todas las capacidades y presiones. Los engranes 

impulsores son auto3ccionados sin requerir as! de engranes pi-
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{

Desplazamiento } f Balanceado 

rotor Desplazamiento 

{

Aspas en el constante \Desl;;ülanceado 

Planas variable 

l.spas {kxli llos Mpas en el{ Balanceado 
Cangil6n 

estator Desbalanccado 

Pistón 

{

Axial { D>splazamiento Constante 
Desplazamiento Variable 

F.."ldial{Dcsplaza.ilicnto Constante} 
De.splazamiento Variable 

Mimbro 

Flexible 

'.lbmillo 

{ 

TuOO Flexible 

Aspa Flexible 

Canisa Flexible 

{
Pistón sirrple 

Pist6n mtlltiple 

f.Nill,'.NfS Doble Helicoidal 

{

Externo {:i:idal 
{

con Ajuste de Tianpo 

Sin Ajuste 

{
con Partición 

Interno Sin Partición 

I&ulos {Sir.;:>le 
Xí\ltiple 

Pi st6n {Sir.ple 
Circunferenc.ial Mrutiple 

f O:m Ajuste de Ti~ 
'lbrnillo ~ 

\. Sin Ajuste 

Fig. 11-5. Cuadro General de Clasificaci6n de las Bombas 

Rotatorias según; The Bydraulic Inst. Std. 
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lotos, siendo la forma más simple de este tipo de bombas la bom 
baque utiliza engranes rectos. 

-Bomba de Aspas o Paletas Deslizantes-

En este tipo de bombas las aspas o paletas pueden ser rec

tas, curvas, tipo rodillo, tipo cangil6n, pudiendo ser ubicadas 

en el rotor o en el estator, funcionan con fuerza hidráulica r~ 

dial. 

El rotor puede ser balanceado o desbalanceado y ofrecer un 

desplazamiento constante o variable. 

-samba de Pistón-

En este tipo el fluido entra y sale impulsado por pistones, 

los cuales trabajan recfprocamcnte dentro de los cilindros, las 

v~lvulas funcionan por rotación de los pistones y cilindros con 

relación a los puntos de entrñda y salida. 

Los cilindros pueden ser colocados axial o radialmente, pu 

diendo trabajar con desplazamientos constantes o variables. 

-Bomba de Lóbulo~-

En estas bombas el líquido se desplaza atrapado en los 16-

bulos desde la entrada hasta la salida, efectuando adcrn~s la l~ 

bar de sellado. Los rotores deber~n girar sincronicamente. 
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-Bombas de Miembros Fl~xibles-

La opcraci6n de bombeo del fluido y la acci6n de sellado 

van a depender de la elasticidad de los elementos flexibles, -

los cuales pueden ser un tubo, una corona de aspas elásticas o 

una camisa elástica. 

-Bombas de Tornillo-

En estas bombas un solo impulsor helicoidal largo, de pe

queño di~metro y forma especial, accionando de tal manera uno 

o más impulsores locos contenidos en una carcaza de forma que 

el líquido bombeado se desplaza axialmente. 

Los contactos superficiales múltiples, más bien que los -

contactos lineales entre los tornillos y la caja, reducen las 

fugas, por otro lado. esta fonna de construcci6n permite el d~ 

sarrollo de velocidades muy altas ya que la carga de bombeo se 

balancea eliminando el empuje axial. 

Gracias a la forma de los impulsores no se requieren de -

cojinetes de eje ni de engianes distribuidores. 

El problema de desgaste de los elementos rotatorios se i~ 

crementa al bombear líquidos de poco valor lubricante. 

Este Gltirno concepto vjlido para la mayoría de las bombas 

rot~torias. 
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-Bombas de Pist6n Circunferencial-

Este tipo de bomba tienen el mismo principio de operación 

de las bombas de engranes, sólo que aquí cada rotor debe trab~ 

jar accionado por diferentes medios para hacer un movimiento -

síncrono entre los claros de cada rotor, ya que el fluido será 

bombeado entre los espacios maquinados en estas superficies. 

Como Qltimo ejemplo correspondiente a las bombas sin pisto 

nes, citar~ a los Inyectores, ya que en este tipo de bombas los 

l!quidos serán bombeados por presión de aire, gas o vapor de -

agua directamente sobre la superficie del líquido. 

La figura II-6 presenta los ejemplos anteriores. 

8. PARTES CONST1TUYEN1'ES DE UNA BOMBA ROTATORIA 

A continuación se definirán las partes esenciales en la -

construcción de este tipo de bombas. 

-Cámara de Bombeo-

Esta se define como el espacio interior de la bomba que 

puede contener el fluido bombeado, mientras la bomba está en 

operación. Los fluidos entran a la cámara de bombeo a través -

de uno o más -Orificios de Entrada- abandonándola a través de 

uno o más -Orificios de Salida-, todos los cuales incluyen ge 

neralmcntc arreglos para conexiones herméticas a prueba de lí--
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Bombas de EngranC"s 

Bomba de Pistón Bomba de LObulos 

.---~~ 

\~ ~~~ 
r 

~y_ec tor 6 Educto r 

Fig. Il-6. Tipos de- Bombas Rotatorias 
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guidos o a prueba de aire, a los sistemas exteriores del flui

do. 

-Cuerpo-

Es la parte de la bomba que rodea los límites de la cáma

ra de bombeo y se llama también "Carcaza" o alojamiento. 

Para algunas bombas rotatorias el cuerpo puede ser tam- -

bi6n un ensamble rotatorio, pero en la mayoría de los tipos e~ 

tarionario llamándosele 11 Estator". 

-Placas Extremas-

Son aquellas partes del cuerpo o separadas de él que cie

rran los extremos del cuerpo para formar la cSmara de bombeo,

ocasionalrnente se les llaman "Cubiertas de la Bomba". 

-Ensamble Rotatorio-

Generalmente incluye todas las partes de la bomba que gi

ran cuando la bomba está en operaci6n, mientras que el rotor -

es la parte específica del ensamble rotatorio que gira dentro 

de la cámara de bombeo. 

A los rotores se les pueden dar nombres específicos, en -

tipos específicos de bombas rotatorias, pudiéndoseles llamar-

engranes, tornillos, 16bulos, aspas, etc. La mayoría de las 

bombas rotatorias están acopladas mecánicamente a la fuente m2 

triz por medio de "Ejes Motrices" y acoplamientos de varios -

tipos, aunque algunos cuantos están acoplados magnética o ele~ 

tromagnéticrunente a la fuente motriz por medio de configuraci2 
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nes llamadas "Transmisiones sin Sello". 

Por lo general los sellos de las bombas son de dos tipos: 

1 - Estáticos 

2 - Móviles 

-Sellos Estáticos-

Este tipo de sellos proporcionan un sello hermético a pru~ 

ba del líquido o aire entre las partes estacionarias desmonta-

bles de la cámara de bombeo. 

-Sellos M6viles-

Estos se utilizan en lugares limitantes de la camara de -

bombeo a trav~s de los cuales pasan los elementos m6viles, gen~ 

ralmente ejes. 

Este tipo de sellos también se forman entre los rotores -

de la bomba en algunos tipos de bombas rotatorias. 

-Cámara de Sellado-

Es una cavidad en el cuerpo de la bomba a través de la -

cual pasa un eje. 

Las fugas generadas a través de la cámara de sellado son 

controladas ya sea con un "Sello Radial", el cual sella sobre 

su di4metro exterior por medio de un ajuste de interferencia -

con su agujero correspondiente y en el eje rotatorio con una -

superficie deslizante cargada radialmente, o bien, con un se-

lle "mecánico", en el cual dos caras del sello estc1n cargadas 

axialr.iente y en sentido opuesto manteniéndose una junto a la -
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otra todo el tiempo. 

Algunas veces se utiliza un "estopero. en vez de una cáma

ra de sellado. 

Un material compresible de sellado, llamado empaque, se -

comprime en el estopero por medio de una parte llamada "Prensa

estopas" o "Seguidor de Prensaestopas", que mantienen el empa-

que en contacto íntimo con las superficies estacionarias y rot~ 

torias en la caja del estopero. 

Para lubricar o refrigerar el estopero o para controlar la 

presión neta sobre el estopero en la caja, se usan dispositivos 

llamados 11 Anillos de Cierre Hidráulicoº o "Jaulas de Sellado". 

Cuando se usan ejes motrices, la dirección de rotaci6n ge

neralmente aceptada se determina como el sentido de las maneci

llas del reloj, aunque también en sentido inverso, esto, viendo 

la bomba desde el extremo motriz del eje de transrnisi6n. 

En las bombas de desplazamiento positivo de rotor mGltiple, 

el par se puede transmitir a los rotores y mantener la relación 

angular entre ellos mediante la acción de "engranes sincroniza

dorcs" a veces llamados 11 engranes pilotos". 

Una parte muy importante constituyente básica de las bom-

bas rotatorias es la l!nea de dispositivos auxiliares y arre-

glas, siendo dos en modo característico de estC tipo de bcmbas 

las que encontraremos instaladas, a continuación: 
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-Válvulas de Alivio-

La implementación de esta válvula debido a la presi6n en 

el orificio de salida y/o la parte descarga de la cámara de -

bombeo puede llegar a representar un gran peligro si se lleg~ 

ra a bloquear la descarga de la misma bomba, aqu! las valvu

las de alivio funcionarán como lirnitadores de presión, abrie~ 

do un desfoquc al llegar a una presi6n predeterminada. 

Esta válvula puede ser parte integral con el cuerpo de -

la bomba misma, o ir montada en una placa extrema o sobre-

puesta .. 

-Chaqueta Refrigerante-

La baja velocidad del fluido que est~ pasando a trav~s -

de las cámaras de una bomba rotatoria1 permite algGn control 

de la temperatura de la bomba o del fluido de la bomba mediaE 

te pasajes o "chasquetas" en o sabre el cuerpo de la bomba m!:_ 

diantc las cuales se hace circular un fluido auxiliar para 

transferir calor hacia o desde el fluido de la bomba. 

9. TEOR!A DE ACCIONAMIENTO 

La acci6n de bombeo en todas l~s bombas rotatorias inclu

ye tres acciones elementales. 

Las partes rotatorlas y estacionarias de la bomba actdan 

para definir un volumen, sellado con la salida de la bomba y -

abierto a la entrada de la bomba1 el cual crece a medida que -

los elementos rotatorios de la borr~a giran. 
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Después, los elementos de la bomba establecen un sello en

tre la entrada de la bomba y parte d~ este volumen sucesivarne~ 

te, ocurre por un instante que este volumen no está abierto ni 

a las partes de la entrada ni a las de salida de la cámara de -

bombeo. 

Después, el sello hacia la salida de la cámara se abre y 

el volumen abierto hacia la salida es forzado por la acción 

conjunta de los elementos en movimiento y los estacionarios de 

la bomba. 

En todos los tipos de bombas rotatorias la acción de los 

elementos del volumen de bombeo deben incluir estas tres candi 

cienes, a continuación se resumen: 

- Salida Cerrada - Entrada Abierta 

- Salida Cerrada - Entrada Cerrada 

- Salida Abierta - Entrada Cerrada 

Para una buena acción de bombeo el volumen de entrada 

abierta debe crecer en voltunen suave y continuamente con la r~ 

taci6n de la bomba. 

El volumen a entrada y salidas cerradas deber~ de permane

cer "constante" con la rotación de la bomba y el volumen a sal,! 

da abierta debe comprimirse suave y continuamente con la rota

ción de la bomba. 

En ningún momento debe haber fluido en la cámara de bombeo 

con ambos orificios, tanto el de entrada como el de salida si--
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multáneamentc abiertos, 6sto, si la bomba es verdaderamente de~ 

plazamiento positivo, característica propia de su clase. 

En la teoría de accionamiento de las bombas rotatorias, se 

definirán básicamente cinco características en su oPeraci6n, a 

continuación: 

1 - Desplazamiento. 

El desplazamiento es la cantidad teórica de líquido que -

los elementos giratorios pueden desplazar sin carga o pre

sión. 

Para la bomba de engranes, por ejemplo, el desplazamiento 

será igual a la suma de los volúmenes que existen entre -

cada diente. 

2 - Deslizamiento. (Slip) 

Es la cantidad de líquido que regresa de la descarga a la 

succión a través de los claros que existen entre los dien

tes y la pared lateral de los engranes y la carcaza. 

3 - Gasto. 

El gasto de la bomba es la cantidad real de líquido que s~ 

le de ella y es igual al desplazamiento de la bomba menos 

el retorno o rccirculaci6n. 

En la tcoria se graficará el desplazamiento como una línea 

recta, en la práctica no se puede considerar como tal que siem

pre habrá un ligero retorno, éste es directamente proporcional 

a la Fresión de descarga e inversamente proporcional a la visc2 



sidad del líquido. 

El retorno no varía con la velocidad de la bomba. 

Potrntlol H1dr.auhc.a ================== 
Fig. II-7. Gráfica de una bomba rotatoria. se con

sideran velocidad y viscosidad constantes. 
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De la gráfica observamos que la curva de capacidad y la -

de desplazamiento tienden a unirse cuando aumenta la viscosi--

dad, esto en una bomba de engranes para líquidos con viscosi-

dad mayor a 5'000 casi serán iguales. 

El efecto del claro en el retorno o recirculaci6n puede -

apreciarse más cuantitativamente si aplicamos la siguiente f6E 

mula: 

Qs 
.6 p X b 

12 ,,, 

"' BOMBAS, Manuel Viejo z. LIMUSA. 
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donde: os Flujo a trav6s del claro 

AP Presi6n Diferencial. (Ps-Pd) 

b l\nccho de la trayectoria 

d Claro 

µ Viscosidad Absoluta 

Longitud de la trayectoria 

De la f6rmul« se puede apreciar que el flujo (Qs) varia 

con el cubo del claro (d). 

Por cjC!lnplo, si el claro aumenta al doble, el flujo de re

torno aumantará ocho veces. 

4- Potencia. 

Gráf icamentc la. variaci6n de potencia tendrá la forma de -

una línea rectu. Pura p=Q, existen p6rdidas por fric-

ci6n y al aumentar la presi6n, aumenta la potencia requer! 

da al freno, 6st~ dependiendo de la presi6n y la viscosi-

dad, 

S- Eficiencia. 

La cf icicncia de la bomba varía según el diseño de la mis

ma, la viscosidad y otros factores .. 

Por lo general par~ bombas de alta prcsi6n la eficiencia 

es mayor. 

Las bombas rotatorías suelen tener eficiencías muy altas -

tal~s como 80 al 85~, ~sto cuando ~anejan líquidos de --
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viscosidad relativamente alta (10 a 15'000 SSU}. 

Por lo general, cuando aumenta la viscosidad, la eficien-

cia tiende a disminuir, pero se pueden obtener altas eficien-

cias si se seleciona correctamente el equipo. 

En la figura II-B se presenta uan gráfica de funcionamie~ 

to en condiciones de viscosidad constante a distintas vclocid~ 

des. 

Fig. Il-8. Gráfica del Rendimiento de Bomba Rota
toria. (Viscosidad Cte., distintas 

rpm's.} 

En la gráfica anterior se observan las variaciones de ga,!. 

to y potencia, para diferentes velocidades g, en el caso de la 

potencia, para diferentes presiones, la figura II-9 muestra -

el efecto del claro.. Este exceso hace que el retorno del flu-



jo aumente a tal grado que las bombas resulten inoperantes. 
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Fig. II-9. Efecto del claro en las bombas 

rotatorias. 
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s. Borr.bas de Engranes de Alta Presi6n 
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l. GENERALIDi\DES 

En muchas plantas industriales y estaciones de potencia 

el agua, aceite y productos químicos deben ser manejados ba

jo condiciones de operaci6n donde los tipos de bombas reci~ 

procantes y centrífugas no tienen cabida ni posibilidad, es 

aquí donde las bombas rotatorias (espec. de engranes) con -

sus características de construcci6n y de operaci6n se hacen -

las m~s adaptables a la variedad de aplicaciones siendo una 

cualidad particular que la bomba de engranes combina las ca

racter.rs ticas de descarga constante de las bombas centrífu-

gas con las de descarga - positiva, caracter~stica propia de 

las bombas reciprocantes. 

Las bombas de engranes son el "caballo de carga" de los 

sistemas hidráulicos y probablemente sean utilizados en la -

pr~ctica más que cualquier otro tipo. 

La capacidad de una bomba de engranes es muy variada, el 

costo de la misma variar~ segan su capacidad, ya que general

mente las bombas de baja presión y bajo volumen y aan las de 

baja presi6n y volumen medio son razonablemente baratas. 

Las bombas de alta presi6n y bajo volumen y las de alta 

presi6n y al to volur.-1cn requieren de tolerancias extremadamen

te estrechas y el rncjora..'!liento de su diseño teniendo como re

sultado un costo ra~s elevado. 



60 

En sí, la bomba de engranes de baja presión exhibe usuaJ:. 

mente una ventaja definitiva en su precio en relación con 

cualquier otro tipo de bomba. 

Normalmente la mayoría de las bombas de engranes ofre-

cen buenas capacidades de vacío a la entrada y para situacio

nes normales tambi6n son autocebantes. 

Se puede decir que la bomba de engranes es muy solicit~ 

da con motivo de su robustez, de su simplificad de fabrica- -

ci6n en su aptitud para girar muy rápidamente y de su poten-

cia bastante elevada por unidad de masa. 

Para estas bombas es car~cterístico que uno de los en-

granes sea capas de conducir al otro u otros, los contactos -

mecánicos entre los engranes forman una parte del sello flui

do en movimiento entre los orificios de entrada-salida y los 

puntos exteriores radiales de los engranes y los lados de los 

engranes, forman una parte del sello fluido en movimiento en

tre los orificios de entrada y salida. 

El lugar geométrico de contacto de los engranes se mue

ve a lo largo de las superficies de los dientes y después -

brinca en forma discontinuada de diente en diente a medida -

que el engrane gira. (Estas dos características distinguen a 

la bomba de engranes de la bomba de 16bulos en las cuales los 

rotores no son capaces de mover el uno al otro y en las cua-

lcs el lugar geom~trico de contacto del sello fluido entre --
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los lóbulos se mueve continuamente a través de todas las su

perficies radiales de los lóbulos) . 

2. TIPOS 

Para las bombas de engranes tendremos disponibles bási 

camente dos tipos de bombas: 

l. Bombas de Engranes de Dientes Externos 

2. Bombas de Engranes de Dientes Internos 

Bomba de Engranes de dientes externos. 

Este tipo de bombas están arregladas de manera que el -

centro de rotaci6n de cada elemento es externo al diámetro m~ 

yor de un engrane "vecino" y todos los engranes son del ti

po de dientes externos. 

Este tipo suele constar de dos engranajes herméticamen

te acoplados dentro de una caja o carca~a. El eje de accion~ 

miento hace girar uno de los engranes que t a su vez, obliga a 

girar el otro. La hermeticidad del conjunto se consigue por 

medio de casquillos, superficies mecanizadas con alta preci

si6n y placas ¿e fricción. 

El principio de funcionamiento se puede resumir de la -

siquience manera: (Ver la figura III-1). 



Fig. III-1. Bomba de Engranes de Dientes 
Externos 
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El aceite atrapado entre los dientes de los engranes y -

las paredes de la caja el "llevado" hacia la boca de salida. 

Los dientes opuestos que van engranados en el centro de 

la caja hacen un cierre herm~tico que impide que el aceite r~ 

troceda, así el aceite es empujado hacia la boca de salida 

forzándolo a trabajar en el sistema en operación. 

Por lo general el aceite, usado en este ejemplo, se ali-

menta a la bomba por acción de la gravedad, procedente de su 

dep6sito. 

En algunas bombas de engranes la placa de fricción se --

presiona para hacer más hermética la bomba y aumentar así su 

rendimiento, este efecto se consigue, en algunos diseños, ha-

ciendo que una pequeña parte del fluido bombeado se derive -

por detr~s de la placa de fricción para que la aplique con 
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con más fuerza contra los engranes. 

Bomba de Engranes de dientes internos. 

Para este tipo de bombas, el centro de rotaci6n de por -

lo menos un engrane est~ dentro del diámetro mayor de uno de 

los engranes adyacentes y por lo menos un engrane es del tipo 

de dientes internos o del tipo llamado "Corona". 

Esta bomba en su forma más simple y al igual que la an-

terior tambi6n consta de dos engranes, s6lo que en ella el -

engrane recto girar~ dentro de otro más grande de dientes in-

ternos donde los dientes del engrane recto entran en forma --

con los del engrane mayor en uno de los lados, mientras que 

en el lado opuesto se interpone entre ambos un separador en -

forma de luna creciente. (Ver la figura III-2). 

Fig. III-2. Bomba de Engranes de Dientes 
Internos 

El eje acciona el engrane recto que a su vez, hace gi--

rar el engrane de dientes internos o corona. 

El principio de funciona~iento será el ~isrno que el de 
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la bomba de engranes externos, con la diferencia de que en -

ésta ambos engranajes girar~n en igual sentido. 

Para nuestro ejemplo, el aceite {fluido a mover) es atr2 

pado entre los dientes y el separador, y empujado hacia la -

boca de salida, al engranar de nuevo los dientes forman un 

cierre hermético que impide que el aceite retroceda hacia la 

boca de entrada, así el flujo será continuo. 

Al igual que la anterior, la bomba se alimenta general-

mente por gravedad, llenando de aceite el vacío parcial que -

se va generando a medida que los dientes empujan el aceite h~ 

cia el lado de salida. 

Bomba de engranes de 11 contramarcha 11
• 

Para cientos refrigerantes, lubricantes y algunos servi

cios especiales, se requieren de bombas que operen eficiente

mente en condiciones de cambio de dirección en sus rotores, -

principalmente cuando las bombas son partes interconstruidas 

con máquinas de gran tamaño y por lo tanto son motorizadas -

directamente por ésta. 

Es obvio que nuestra bomba de engranes coman está diseñ~ 

da para un sentido de giro, esto para definir las bocas de e~ 

trada y la de salida, la característica de estas bornJJas es 

que no se alteran las funciones de cada una de las entradas y 

salidas de fluido ya que sin importar la rotación de los en-

granes siempre se tendrá la descarga requerida. 
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Las figuras III-3 y lII-4 muestran una bomba de engra-

nes del tipo de "contramarcha 11 de dientes externos, donde el 

sistema de válvulas direccionales está interconstruido den--

tro de el mismo cuerpo de la bomba. 

Las flechas indican la operación de las válvulas y la -

dirección del flujo para cada dirección de rotación en los -

engranes. 

Figs. III-3 y III-4. Bomba de engranes tipo 
"Contramarcha .. 

Bomba de engranes de "contramarcha" de dientes inter

nos. 

La característica anterior también se aplica a la bom.l~~ 

de engranes de dientes internos, las figuras y III-6 prcse~

tan el funcionamiento de éstas. 

La clave de operaci6n de estas bombas estriba en el me-
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canismo que permite un giro de 180° de la "media luna" y el -

movimiento conjunto vertical del engrane interior. 

La disposici6n de operación de este tipo de bombas ha--

cen de ellas un equipo muy caro pero eficiente en su tipo. 

Las flechas indican la direcci6n del flujo y ambos di-

bujes presentan las posiciones a tomar por la parte m6vil. 

Existen otros tipos de bombas que presentan caracterís-

ticas de operación muy particulares como las antes descritas 

pero como el principio de operación es el mismo, resultar!a 

muy extenso el mencionarlas todas, por esto pasaremos amen-

cionar las características b~sicas de la bomba de engranes -

en particular. 

Figs. III-5 y III-6. Bomba de engranes tipo "contra
marcha" de dientes internos 
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3. CARACTERISTICAS 

Dentro de las características principales que contero- -

plan las bombas de engranes, una muy conveniente de mencio-

nar es la que respecta a la condici6n de descarga que una -

bomba de este tipo ofrece. 

Con la bomba de engranes, el engrane o engranado de ca

da combinación de engranes o dientes producirá una unidad a

pulso de presión, por ejemplo, un engrane con 14 a 17 dien-

tes girando a 1 000 rom, un ritmo de pulsación de alta fre

cuencia generüdo será de 14 000 a 17 000 pulsos por minuto, -

esto se puede considerar corno un flujo de salida razonable-

mente suave y parejo adaptable a muchas necesidades hidráuli 

cas. 

Los cnqranes de las bombas los podremos hallar no sólo -

del tipo de diente recto, también se diseñan con dientes he

licoidales y del tipo Herringbonc {cola de pescado). 

Los del tipo recto generalmente se usan en bombas de al

ta presión rnancj~ndo líquidos delgados o substancias altamen

te viscosas a b.J.jas velocidades.. Un cuiCa:lo muy importante -

a tener con este tipo de engranado es que estos engranes por 

el tipo de di.~nt~s. q~c tienen presentan un claro m!nir:i.o donde 

se llegan a producir ?resicnes locales muy altas que pueden -

acelerar el deterioro completo de la bomba, una forma prácti 

ca de C\'itar ésto es el ir.'lplementar ali\.·ios en la fundición 
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de las tapas laterales de la bomba. 

Para presiones moderadas resulta más aceptable el engra

ne helicoidal ya que éste elimina el problema anterior al te

ner un "arco" de llenado de los dientes en el lado de la su;:, 

ci6n. 

El problema que presenta el uso de este tipo de diente -

es la presencia de un notorio empuje axial, empuje que habrá 

de ser compensado con el uso de adecuados rodamientos en los 

extremos del eje de la bomba. 

A fin de eliminar el empuje axial y conservar la ventaja 

del engrane helicoidal se ha optado por uso de engranes del -

tipo Herringbone, en donde el acabado de la punta del diente 

es de extrema importancia, (ver la figura III-7). 

En los rotores de diente recto, se pueden cortar de 6 a 

dientes y contener hasta 11 engranes considerándose adecu~ 

do. 

El ángulo de presión podrá variar entre los 20º y los-

Todo esto se verá en detalle en capítulos posteriores. 



Fig. III-7. Bomba de engranes de tipo 
Uerringbone 
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Las bombas de engranes pueden ser motorizadas por poleas 

6 directamente al motor con coples o engranes y como disposi 

tivo opcional un resorte y válvula de sobrepresi6n, válvula -

by-pass, {ver figura III-8). Esta cuando es interconstruida, 

la banba misma actuará abriendo una v!a de retorno o alivio -

entre la línea de descarga y de carga. Actúa automáticamente 

al sobrepasar la presi6n previamente regulada en el by-pass -

evitando un 11 forzamiento" en la operación de la bomba, prote-

gicndo además a su motor o fuente de potencia. 

Los by-pass interconstruidos o interiores no se recomieE 

dan para bombas que manejan líquidos de naturaleza gü.seosa, -

esto porque la acción de agitaci6n en los dientes de los en-

granes provocarían una libcraci6n cspontánc3 del rnis~o gas el 

cual probabl~~entc no c~usc d~ños iwportantes pero sí puede -

interferir en la acción propia de la bomba. 

Las bCJm.bas de engranes se fabrican en una enorme varie--
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dad de capacidades y adaptabilidad de necesidades, en la fi

gura III-9 se grafican las curvas de capacidad y presión pa

ra una clase de bombas que manejan aceite pesado (combust6leo). 

Fig .. 111-8. Bomba de engranes con válvula "by-pass" 

Como se mencionó anteriormente, las bombas de engranes 

de dientes rectos generalmente son de alta presión y de ba

jas revoluciones, en un promedio de 600 rprn y proporcionar

nos presionLs sobre los 1 500 PSI y capacidades hasta los -

1 000 GPM. 
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4. BOMBAS DE ENGRANES DE BAJA PRESION 
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~\ 

En la figura Ill-10, se describen las características b! 

sicas de bombeo de una bomba de engranes de baja presión. 

Fig. lll-10. C3racterfsticas básicas de bombeo de 
la bn~ba d~ engranes de baja presi6n 
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Se observa que conforme la flecha impulsora gira, los -

dos piñones al estar engranados, girar<in en direcciones o~ 

tas, siendo la rotaci6n hacia el orificio de entrada desde el 

punto de engrane. 

Conforme los dientes de los piñones se separan, se form.!_ 

rá una cavidad y se producirá un vacío en el orificio de en-

trada, este vacío pcrmitir<i a la presión atmosférica "forzar 

el fluido al lado de entrada de la bomba, conforme los engra

nes llegan a los puntos 2 y 4, el fluido será confinado en el 

espacio entre los dientes del engrane y llevado alrededor del 

bloque de la caj• o carcaza a los puntos 3 y 5. 

La continua rotaci6n de los engranes llevará a los espa

cios llenos de aceite a engranarse con los dientes en el pun

to No. 1 y a ''forzar" al aceite hacia la cavidad de salida. 

Debido a que el bloque de la caja se ajusta estrechamen

te a los engranes en los puntos 3 y 5, el fluido será forza

do a viajar a través de la salida. 

Debido a que la presi6n es puramente resistencia al flu

jo una carga externa tal como un cilindro o un motor hidráuli 

co proporcionar~ la resistencia necesaria al flujo para gene

rar presión. 

Es sencillo advertir la importancia d~ un ajuste preciso 

en los puntos 2 y 4 y alrededor de todo el bloque de la caja-
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hasta los puntos 3 y S, ya que la presencia de un juego o in

tersticio diametral excesivo entre los piñones y el bloque de 

la caja, permitirán que el fluido bombeado sobrepresionado se 

escape entre los mismos engranajes y la caja o carcaza. 

Aquí es utilizado el t~rmino "escape" o "pérdida 11 para -

indicar las p~rdidas internas en la bomba producidas por la

acci6n o esfuerzo para bombear un fluido a presi6n. 

El escape de las bombas de engrane usualmente es algo -

más alto que el que ocurre en otros tipos de bombas y es deci 

dida desventaja cuando se aumentan las presiones. 

Por lo que respecta a la diferencia de presiones a la e~ 

trada y la salida de la bomba y sus efectos, en la misma fig~ 

ra III-10, he dibujado las flechas pasando por el centro de -

cada engrane, con el propósito de mostrar Gnicamente la direE 

ci6n relativa de la carga de la bo~ba, debido a la diferen-

cia de presi6n entre la entrada y la salida, ya que la carga 

efectiva formaría un ángulo con la horizontal, d¿ acuerdo a -

la disposición de l~s engranes. 

J.a inspección de una bomba de enqranes desaastada indic~ 

ra usualmente la distribuci6n del desgaste mostrado en el di-

bujo un rayado que parte de los puntos y 4, esta distribu-

ci6n del desgaste indica un movimiento o desviaci6n de los e~ 

granes hacia la caja en el lado de la entrada. 

El movimiento de engrane hacia el lado de entrada de la 
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bomba aumentará naturalmente el espacio entre los engranes y 

la caja en los puntos 3 y 5, y este mayor espacio un mayor -

escape teniendo como resultado un reducido volumen de salida 

en la bomba. 

El desgaste de este tipo en una bomba de engranes, usual 

mente es causado o agravado por operar a presiones arriba de 

la presión prevista en el diseño, aunque también puede ser -

causado por el uso de cojinetes inadecuados. 

Con frecuencia las bombas son nominadas como capaces de 

manejar altas presiones por períodos de tiempo muy cortos y -

de opcraci6n prolongada, el problema que esto representa se

traduce en un acelerado desgaste en los cojinetes, un desgas

te dr~stico del bloque de la caja y Jn mal funcionamiento to

tal de la bomba y en resumen una reducida duración del conju.!! 

to. 

Examinaremos algunos factores importantes en la duración 

de los cojinetes de una bomba, éstos son: 

a) Velocidad 

b) Carga 

Factor de velocidad. 

Los fabricantes de cojinetes informan que por pruebas -

dispuestas a su producto la duración de los.mismos es •inveE 

samente proporcional a los cambios de la velocidad operativa•. 
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Consideremos una bomba trabajando a 1 000 rpm con una -

vida en slls cojinetes de 2 000 hs. 

Supongamos que decidimos que funcione a 2 000 rpm. ¿Qué 

duraci6n podemos esperar? 

Un m6todo• a utilizar ser~ el siguiente: 

NUcVa duración de los cojinetes Velocidad anterior de la tx:rnba 

Duración anterior de los oojinetes Velocidad nueva de la 1:arba 

Nueva duración de los cojinetes = 

Duraci6n anterior de los o:;ijinetes x Velocidad anterior de la bcrnba 
Nueva velocidad de la lxinba 

evaluando: 

NucVa duración de los roj:inctes = 2 000 h x 1 000 rpn 
2 000 rpn 

teniendo as! que la nueva duraci6n de los cojinetes es de: 

000 horas. 

Por lo anterior, se comprueba que un aumento en la ve-

locidad en la bomba disminuirá la probabilidad de vida de --

los cojinetes. 

Al aumentar la velocidad en la bo~~a, la duración en -

los cojinetes desciende., te6ric~mente, duplicando la veloc! 

dad de la bomba se disminuirá la duración de la misma a la -

* L.S. M::. Mickle Jr. Hidráulica Sinplificada y R:ili>mientos SKF. M!E.x. 
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mitad. 

Factor carga. 

Los mismos fabricantes infonnan que: "La duraci6n de -

los cojinetes variar~ inversamente con el cubo de la va~ia--

ci6n de la carga". 

Consideremos por ejemplo, una bomba que haya estado -

operando a 500 lb/plg 2 y que haya dado una duraci6n de coji

netes de 2 400 hs. 

Supongamos ahora que decidimos operar esa misma bomba -

con una presi6n del 000 lb/plg2 . 

¿C6mo influiremos con esto a la duraci6n de los cojine-

tes? 

El método a seguir ser~ el siguiente: 

Nuev'a duraci6n de los cojinetes = Duraci6n anterior de oojinetes 
(Nueva presi6n de la b:mba 
anterior presi6n de la barba) 3 

evaluando: 

2 400 hs 
Nueva duraci6n de los cojinetes = 

(l ººº lb/pll / 500 lb/plg
2
¡ 

3 

Nueva duraci6n de los cojinetes = 

Nueva duraci6n de los cojinetes 

2 400 hs 
23 

.2....!Q.Q._ h s 

8 
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Nueva duración de los cojinetes = 300 horas 

Se ha señalado hasta aquí una posibilidad muy poco sati~ 

factoria. Por operar la bomba a 1 000 en lugar de 500 lb/ -

plg2, hemos disminuido ocho veces la duraci6n de la vida de 

los cojinetes de la bomba. 

Mediante el uso de esta misma f6rmula podemos mostrar -

un incremento de presión de-1 000 lb/olg
2 

(de 500 a 600 lb/ -

plg 2 ) disminuiría la duraci6n de los cojinetes de 400 a 

1 380 horas. 

En resumen, el fijar descuidadamente el valor de la pr~ 

si6n puede así perjudicar o disminuir drásticamente la con--

fianza en la seguridad de una bomba hidráulica. 

Por otro lado, una fuente del escape en las bombas de en 
granes es el desgaste mostrado en la figura III-10 (rayado 

que parte de los puntos 2 y 4). 

Una área o zona complementaria donde se sufre desgaste -

es en los extremos de los piñones. Las bombas de engranes de 

buja presión más econ6micas o baratas se construyen dejando -

un juego con intersticio fijo de funcionamiento, entre los 

extremos de los piñones y las placas frontal y trasera de la 

bomba. 

En la figura III-11 se muestra una vista en corte de una 

bomba de engranes de baja pres16n marcándose el juego de fun-
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cionamiento o zona de p6rdida poe escape entre los extremos -

de los piñones y los de las cubiertas de la bomba. 

FlFl':tlA 
MITTPIZ 

Fig. IlI-11. Vista en corte de una bomba de en
granes de baja presión 

Se usa que en las bombas económicas de baja presi6n los 

extremos de las cubiertas sirven también como placas de emp~ 

je los juegos normales con intersticio cercano entre O. 003 }' 

0.005 plg., no proporcionarán un escape excesivo. 

El desgaste normal sin embargo, continuamente aumenta-

r.1 l.:ts pérdidas por escape en este tipo de bombas, estas pér 

didas por escape pennitir.1.n que una mayor ¡...""Orci6n del volu--

men sobrepresionado producido a la salida se escurra al lado 

de entrada de la bomba, produciéndose una m~nor eficiencia -

volumétrica )' un aumento definido en la temperatura del flu! 

do bombeado. 
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Generalmente la eficiencia volumétrica inicial se encon-

trará que es aproximadamente del 80% para las bombas en engr~ 

nes de baja presión y volumen. 

La velocidad de operaci6n puede afectar a la eficiencia 

volumétrica de cualquier bomba, estudios detallados han seña-

lado que para una presión constante con una bomba determinada, 

el escape tendrá un valor constante. 

Consideremos que una bomba entrega un caudal de 5 gal/ -

min a O lb/plg
2 y 500 rpm y consid~rese que si so aumenta a -

l 000 lb/plg
2 

de presión, esta misma bomba entregará J.750 --

gal/min 1 indicando así un valor de eficiencia volum~trica del 

75% y una p6rdida por escape de 1.25 gal/min. 

Si trabajamos ahora esta bomba a 000 rpm con O lb,Plg 2 

la entrega sería entonces de 10 gal/min aprox. 

Cuando se aumenta la presi6n a l 000 lb/plg2 consideran-

do un valar constante del escape a presión constante, aún ten 

dr!arnas una pérdida por escape de sólo 1.25 gal/min y nuestra 

praducci6n de salida sería de S.750 gal/min. indicando una -

eficiencia volumétrica de 87.5%, ésto representaría un incre

menta de eficiencia volum~trica del 12.5% debido al incremen-

to de la velocidad motriz de impulsí6n de la bomba. 

Las recomendaciones de los fabricantes de bombas relati-

vas a velocidades adecuadas de operación han tomado en consi 

deraci6n rn~s usualmente un escape uniforme. 
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La opcraci6n de las bombas a velocidades menores que aqu~ 

llas recomendadas producirá una reducci6n no deseable de la -

eficiencia volum~trica. 

Estas recomendaciones sobre presión y velocidad nunca d~ 

ben ser excedidas y para el caso de la velocidad motriz de i~ 

pulsi6n no debcrti de reducirse sin antes consultar al fabri--

cante. 

Un problema muy general es la mala costumbre de operar -

constantemente una bomba a su máxima presi6n, los fabricantes 

de bombas continuamente son presionados para que produzcan --

bombas más ligeras, compactas y baratas. Esta demanda de re-

ducción de tamaño limita al ingeniero en diseño y no permite 

tener mayores factores de seguridad, como resultado, la oper~ 

ci6n o funcionamiento sostenido con los valores máximos rece-

mondados o con valores mayores a 6stos, generalmente origin~ 

r~ la falla prematura. 

Une"\ excelente regla anpírica scrfa el utilizar una b:mba que tenga 

una presi6n m~xima asignada del 25 al 30% por arriba del va--

lar de la demanda de presión constante del sistema. 

5. BOMBAS llE ENGIU'\NES DE ALTA PRES ION * 

La capacid.:id rel.:iti\•amcnte .:ilt.:i de vacío en la admisi6n 

de las bombas de engranes, las ha hecho las m~s adaptables a 

los problemas que se presentan en el equipo in6vil y para mi-

Comercial Shearing&Stamping Co. Youngstown. Chio. 
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ncr!a. 

Algunos f abricantcs de bombas de engrane asignan o cali-

fican un funcionamiento satisfactorio a sus bombas de engra--

ncs de alta presión, cuando trabajan en condiciones de adrni--

si6n de vacío hasta de 7 plg. 6 3.5 lb/plg. 

Aunque tc6ricamcnte se admite que pueden generarse va- -

cías tan altos, no puede aceptarse que dichas condiciones el~ 

v~das de vacío de admisión est6n de acuerdo con el diseño de 

un sistema hidr~ulico bueno y seguro. Si estas bombas traba-

jan satisfactoriamente con tales vacíos de admisión, deben --

proporcionar ventajas e cepcionales a los sistemas diseñados 

que necesitan un vacío menor más aceptable, el vacío de adml 

si6n debe ser limitado a plg.Hg. 6 2.5 plg2 , cuando el 

sistema está funcionando a la temperatura normal de operaci6n. 

Los factores que mejorün la capacidad de una bomba para 

desarrollar un vacío alto en la admisi6n, tambi~n produci--

rán incrementos muy favorables en la eficiencia volumétrica -

y total de la bomba. 

En la actualidad se utilizan varios tipos de bombas de -

engranes de alta presi6n que tienen asignadas capacidades p~ 

ra entregas de cf icicncias volum~tricas del 95?. o t!ficiencias 

totales del 65% aprox. 

Los a\.•o.nces tecnol6gicos en la fabricaci6n ha facilita-

do la utilización de productos acabados extremadamente pare-
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jos y precisos a costos razonables, para ciertas partes de -

la manufactura de una bomba es posible especificar toleran-

cias de ~0.003 y 0.005 plg. 
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l • INTRODUCC ION 

El presente capítulo pretende exponer un resumen de las 

propiedades y características principales de los engranes de 

diente recto en lo particular, 6sto como un preámbulo al di

seño con que se han de determinar los elementos mecánicos de 

b~sica importancia corno lo son los engranes mismos, así se

inicia con un breve resumen de los diferentes tipos de engr~ 

nes con que podemos disponer así como su aplicaci6n primaria. 

Posteriormente a esto, el enfoque se hace exclusivo de 

los engranes rectos describiendo las características y candi 

cienes de operaci6n m~s importantes, ya que una definición -

general de estos puntos haría un trabajo muy extenso, por -

otro lado, no hay que olvidar que requeriremos de los engra

nes rectos para la transformación de energía mediante la boE 

ba y no para una transmisi6n de potencia. 

2. ENGR.'\NES 

La funci6n de un engrane es la de transmitir movimiento 

rotacional o alternativo, de un miembro de una maquina aotlu, 

reducir o aumentar la velocidad de rotaci6n respecto a la ve

locidad existente y en aplicaci6n adicional y que es la que -

nos ocupa, el de transformar energía rncc.1nica directamente ccn 

los engranes, en energía hidr."1ulica. 

Los engranes son para el ingeniero rnec~nico un apoyo in

herente a su profesi6n, ya que su utilización en el tipo de m! 



85 

quinaria que sea es casi imprescindible. 

En cada motor de transmisión desde el cigileñal hacia t~ 

dos los demás árboles que accionan las válvulas, el magneto, 

las bombas, el compresor, etc., se hace a base de mecanis-

rnos con ruedas dentadas, así, en casi todas las máquinas-he

rramic;·ntas se encuentran cajas de velocidades y otros dispo

sitivos los cuales son mecanismos con ruedas dentadas. 

Es muy difícil encontrar un mecanismo complejo que no -

tenga mecanismos con engranes. 

Se hace interesante señalar que la teoría de estos meca

nismos se empezó a desarrollar hace mucho tiempo, precisamen

te esto explica el hecho de que en la teoría de los mecanis-

mos con engranes muchos conceptos de la mecán:i.ca tienen su d~ 

nominación especial; as! por ejemplo, los centroides en los 

mecanismos con engranes frecuentemente son denominados -cur-

vañ primitivas-, el centro de instant~neo de rotaci6n se de

nomina -polo de engrane- cte. 

La necesidad de una teoría sobre mecanismos con engra-

nes estimuló a los matem~ticos a elaborar la teoría de las -

curvas envolventes. El perfil envolvente (a estudiar poste

riormente) de los dientes que actualmente se usa ampliamente 

fue propuesto por el gran matcm~tico Euler, el m~s simple de 

los mecanismos con engranes consta de las rÜedas dentadas 

j-' 2 así corno el soporte J, donde las ruedas dentadas forman 
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un par cinemático de dos movimientos. {Ver la figura No. IV-U 

Los mecanismos con ruedas dentadas con un grado de libeE 

tad por lo coman se les denomina "engranaje". 

Fiq. IV-1. Par cinemático de des movimientos 
-engranaje-

Es evidente que cualquier par de superficies que rueden 

juntas con un movimiento de rodadura pura, de manera a dar -

la relaci6n de velocidades deseada, puede servir de base pa-

ra el diseño de un par de ruedas dentadas, así las obras s2 

bre mecanismos tratan a fondo los diferentes métodos para el 

trazo de secciones de tales superficies para diversas candi-

cienes y relaciones de velocidades. 

El que los elementos de las superficies así diseñadas -

sean o no paralelas dependerá del ~ngulo que los árboles foE 

man entre si, por esto los engranajes se pueden clasificar -

según el car5cter de las superficies de rodadura o superfi--
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cies primitivas y la relación de ejes de la manera siguiente: 

Clase de Engranaje Relaci6n Superficies El aren tos 
de los ejes primitivas de dientes 

Cilíndrico Paralelos Cilíndricos Línea recta 

Helicoidal Paralelos Cilindros H~lices 

C6nico se cortan Conos Línea recta 

Cónico oblfcuo se cortan Conos 1 Línea curva 

Sin-Fin Ejes a 90° Cilindro Hélice 

Hiperbólico cualquier Hiperbo- Línea recta 
ángulo loides 

Los ejemplos anteriores no representan todos los engra-

nes que se fabriquen o que existan, pero sí son los princi-

pales y básicos para el diseño de otros, solamente habr~ -

que escoger de entre ellos alguno o algunos que reanan los -

requisitos para nuestro diseño, así como en el siguiente pun-

to que nos enfocaremos a los engranes rectos ya que este tipo, 

uno de los más importantes, será el que usaremos para latr~ 

formaci6n de energía en nuestra bomba. 

3. ENGRA.'IES RECTOS 

Los engranes rectos sirven para transmitir movimiento ro-

tat.orio entre ejes paralelos básicamente, por lo coman son c.f. 

líndricos y con los dientes rectos paralelos·al eje de rota-

ci6n. 
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Los engranes rectos presentan una terminología propia que 

a continuaci6n se presenta, apoy~ndose en la figura IV-2. 

Fig. IV-2. Terminología del engrane recto 

Círculo de Paso o Circunf. Primitiva. (Pitch Circle) 

Es el círculo teórico sobre el que se basan generalmente 

todos los c~lculos. De la ley fundamental del engranaje; e~ 

tos círculos de paso en un par de engranes acoplados deberán -

de ser tangentes entre s!. 

Paso Circular. (Circular Pitch) 

Es la distancia que hay de centro a centro de dos dien-

tes consecutivos sobre el círculo de paso. 

Paso Diametral. (Diametral Pitch) 

Es el na.mero con el cual expresarnos la raz6n que existe -
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entre el nOmero de dientes por cada pulgada de diámetro primi 

tivo o de paso. 

Esto es que si un engrane recto tiene 12 dientes y su -

di~mctro primitiva es de 12", el paso diametral será igual a 

l. 

Círculo de Base (o cilindro de base) 

Es el circulo a partir del cual se genera la envolvente 

del perfil de los dientes. 

~· (ModuloJ 

Es la razón del diámetro de paso al nt1mero de dientes. 

En el sistema internacional se da en mil!metros, exis-

tiendo tambi6n el módulo inglés con igual significado sólo -

en pulgadas. 

Di!metro de Pie. (Rcot Diamet~r) 

Es el diámetro de la circunferencia de pie o raíz. 

Cabeza o Addendum 

Es la distancia radial entre el borde superior y el ~ 

lo de paso. 

Rat:z. o Dedendum 

Es la distancia radial entre el borde superior y el 

c!rculo de paso. 
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Profundidad Total del Diente. (Whole Depth) 

Es la suma del addendum y el dedendum, esto es, la dis

tancia radial medida entre el borde superior o diámetro ext~ 

rior y la línea del diámetro del fondo o borde inferior. 

Profundidad Activa. (Workinq Depth) 

Es la profundidad o altura del diente que se introduce -

en el hueco entre dos dientes de engranaje apareado cuando la 

distancia entre centros es normal, o sea, igual a dos veces 

la altura de la cabeza. 

Longitud del Diente. (Face Width) 

Largo de la superficie primitiva. El largo del flanco

activo es la longitud de flanco que entra en contacto con el 

engrane apareado. Cuando los engranajes con dientes de doble 

inclinaci6n tienen una ranura central de huelgo, la anchura -

de esta ranura se descuenta del largo del flanco del diente. 

Espesor o Grueso del Diente. (Circular Thickness) 

Es el grueso del diente tomado sobre el círculo de paso, 

también es conocido como "grueso en el arco". 

Flanco de la Cabeza. (Face ao Tooch) 

La superficie del flanco del diente que corresponde a -

la cabeza, o sea, el flanco entre el círculo de paso y el r~ 
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mate del diente. 

Plano o Tope del Diente. (Top Land) 

Es la superficie superior o de remate del diente (al di! 

metro exterior). 

Superficie de Fondo. (Bottom Land) 

Es la superficie de fondo entre los dientes. 

Flanco del pie del diente. (Flank of Tooth) 

La superficie del flanco del diente entre la circunfere~ 

cia primitiva y el fondo, incluyendo el redondeado de uni6n o 

'radio de acuerdo. 

Línea de Engranaje. (Linc of Action) 

El segmento de la tangente coman a las circunferencias -

de base, a lo largo del cual se efectrta el contacto entre los 

dientes de engranajes de envolvente apareados. 

Huelga o Claro. (Clearance} 

Es la distancia radial entre el remate de un diente y el 

fondo del espacio entre dos dientes del engranaje apareados. 

Esto es, la distancia medida del círculo que señala la 

profundidad de trabajo y la profundidad del.diente. 
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Juego Posterior o lateral. (Backlash) 

Es el juego entre los dientes apareados a la distancia 

menor entre las superficies inoperantes de dos dientes adya

centes. 

Angulo de Presión. (Pressure Anqle) 

El ángulo de prcsi6n de un par de engranajes de evolve~ 

te es el ángulo que forma la l!nea de engranaje y la perpen

dicular a la linea de centros de estos engranes. 

Punto de tangencia. (Pitch Point) 

Es el punto de tangencia de los círculos de paso o el -

punto donde la línea de centros de engranajes apareados cor

ta los círculos de paso. 

Arco de Aproximaci6n. (Are of Aoroach) 

Arco del círculo de paso en el cual un diente se trasl~ 

da desde el primer punto de contacto con su correspondiente 

diente cngranantc hasta el centro de rodadura. 

Arco de Enqranc. (Are of ACtion} 

Arco del c!rculo de paso en el cual un diente se trasl2 

da desde el primer punto de contacto con el correspondiente 

diente engranantc hasta el punto en que cesa el contacto. 
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Arco de Separaci6n. (Are of Recession) 

Arco del círculo de paso en el cual un diente se trasl~ 

da desde su punto de contacto con el diente correspondiente 

en su centro de rodadura al punto en que cesa el contacto. 

Razón de Contacto. (Contact Ratio) 

Es la raz6n del arco de engrane al paso circular. 

Grueso de la cuerda. (Chordal Thickness) 

Es la longitud de la cuerda del arco circular que abar

ca un diente. (Es la dimensión que se obtiene con el cali--

brador de engranajes, cuando se mide el grueso del diente en 

el círculo de paso. 

Fig. IV-2. Terminología del engrane recto. 
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4. FORMULARIO DE ENGfu<NES RECTOS 

Las f6rrnulas que a continuaci6n se presentan son las b! 

sicas en los cálculos de engranes rectos y sus valores se 

simbolizan con las siguientes letras: 

D Ditirnetro de paso 

p Paso difu"TICtr,·ll 

P' Paso circular 

o Ditimetro exterior del engrane 

o Diámetro exterior del piñ6n 

N Namero de dientes del engrane 

n NOmero de dientes del piñ6n 

e Claro 

e Distancia en t. re centros 

B Dcdendum 

s Addendum 

w Profundidad total del diente 

E Espesor del diente (grueso) 

R Relaci6n de engranaje 

L Longitud de cremallera. 

En el c.1lculo de engrane!; rectos las dimensiones se ob

tienen con factores pro\•enientes del paso diametral No. 1, -

por lo que estas reglas y f6rrnulas son muy usuales. 
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Fórmulas: 

Paso diametral: p ___!L_ Claro: e = 0.157 

P' p 

Paso diametral: p ___!!±L Claro: e = 
_P_' _ 

o 20 

Paso diametral: p 
_N __ Profundidad = 2.157 

total del diente: w o p 

Paso circular: P' = ....rr...._ Profundidad w 0.6866 pr 

p total del diente: 

Jl'..E._ 
Espesor de diente = 1.5708 = ~ 

Paso circJlar: p' = en circ. de paso: E 
N p 

Di!lm. de paso: o _N __ 
Di'1m. exterior: o = N+2 

p p 

Di!lm. de paso: o ~ 
1Í 

Di!lm. exterior: o _ (N+2)P' 
--11'-

Oist. - centros: e !!!:!!...___ NGm. de dientes: N DP 
2P 

Addendum: s = 
__ 1 __ 

NGm. de dientes: N = _!Ll1.. 
p P' 

Base: B = 
_l __ Longitud de la L = .11..!!_ 

p cremallera: p 

Estas como las f6rmulas básicas en la teoría de los en--

granes rector, se complementa con lo que a los engranes métr~ 

ces se refiere. 

2 
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Engranes métricos rectos. 

El sistema de módulo de los engranes métricos. es la --

unidad de medida equivalente al paso circular en milímetros 

que en funci6n de el n11ntero de dientes determina el di~etro 

de paso o di~metro primitivo. 

La unidad de medida es 3.1416 mm, que es el paso circu-

lar equivalente al módulo No. l. Por lo tanto el m6dulo No. 

2,3, etc. equivale a tantas veces la unidad que determina el 

m6dulo No. l. 

Todos los valores que re.sulten en el cálculo de estos en 
granes ser~n en milímetros. 

M6dulo M = __!'._ 
1T 

Paso circular p M 1f 

Di filo. de paso D NM 

Di.1m. exterior o (N+2)M 

El addendum y el deddendum es igual al ntlmi>ro del m6du-

lo en mil.tmetros. 

Espesor del diente 

Claro 

Profundidad Total 
del diente 

E _f.'._ 
2 

T 
e= --

w 

10 

_T_ + 2M 
10 
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TEORIA. 

El movimiento transmitido por un par de ruedas dentadas 

bien diseñadas es idéntico al de las curvas o superficies b! 

sicas rodando una sobre otra. 

De la ley fundamcnt~l del engranaje •...••• 

"Para que un par de curvas puedan moverse una so-

bre otra con movimiento de rodadura pura, el pun 

to de tangencia de las curvas tiene que hallarse 

siempre sobre la recta que une los centros de ro 

tación de las curvas". 

Y como consecuencia, un par de superficies cuyos ejes -

se encuentran en el mismo plano, rodarán juntas con un movi-

miento de rodadura pura cuando la l!nea de tangencia se ha--

en el plano que pasa por los ejes de rotación. 

Si designamos por r 1 y r 2 los radios instantáneos -

de un par de superficies de esta índole en el punto de con--

tacto y por w1 y w2 sus velocidades angulares instantá-

neas, tendremos entonces la siguiente relaci6n básica: 

wl r2 

w2 rl 

Para el caso más comün, la velocidad angular en ambos --

ejes es constante y por consiguiente r
1 

y r
2 

son constantes 

teniendo las superficies de rodadura una secci6n transversal 
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circular. 

En la fiqura IV-3 se muestra una porci6n de dos ruedas -

dentadas cuyas superficies de rodadura son un par de cilin-

dros circulares, representados en secci6n transversal por los 

c!rculos C y D. 

Si los dientes están bien proporcionados, el movimiento 

transmitido ser~ id6ntico al producto por la rodadura de e -

sobre D, pudiendo demostrarse que la condici6n que tienen que 

cumplir esos perfiles de dientes, para que la relación de ve

locidades sea constante, es que .•. 

"La normal comt\n a los perfiles de los dientes 

en el punto de contacto tiene que pasar siem

pre por el punto de tangencia de los circulas 

de rodadura" 

Lo anterior como la ley fundamental del engranaje. 

Es factible que sean muchas las curvas que pueden utili

zarse para perfiles de dientes que solventarían la condici6n 

anterior, pero en la práctica s6lo se emplean comt1runente dos

tipos de curvas: 

al Las Cicloidales 

b) Las Evolventes 

El perfil cicloidal del diente se fonna cuando un círcu

lo rueda sobre el exterior y el interior de los círculos de-
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rodadura o círculos de paso e y o (fig. a). 

El perfil cvolvente se forma rodando una línea recta so-

bre los c!rculos de base H e I, (ver figura b). 

'ª' ( b) 

Fig. IV-3. Superficies de rodadura de un par de 
cilindros 

Apoy~ndonoc en la figura b, suponiendo que la rueda sup~ 

rior M es la motriz, el contacto entre dos dientes acaba de -

empezar en "a", la norrnzil común en el punto de contacto -aob-

pasa por el punto de contacto de los círculos de paso "O". 

A medida que giren las ruedas, el punto de contacto se -

desplazar~ a lo largo de la línea -aob- hasta que cese el co~ 

tacto en 11 b". Por consiguiente en el sistema de evolvente la 

normal en el punto de contacto forma un ángulo fijo con la 

tangente cornGn a los círculos de paso. 

En la figura a, se muestra una porci6n de dos ruedas de~ 

tadas con dientes cicloidales, el contacto acaba de empezar -
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en "a" y a medida que las ruedas giren, el punto de contacto 

se desplazará a lo largo de la trayectoria curvilínea -aOb-

ccsando en b. 

Se ha trazado la normal al primer punto de contacto y -

evidentemente la inclinación de la normal con respecto a la

tangentc comrtn de los círculos de paso es máxima en ese pun

to, y varía constantemente de dirccci6n, aunque pasando sie~ 

pre por "O". 

Puede demostrarse que en el sistema de evolvente la re

lación de las velocidades angulares permanece constante, de~ 

tro de los límites de actuación, sean o no tangentes los 

c!rculos de paso. 

Por otro lado, para la transmisi6n de una relación con~ 

tante de velocidad con engranajes cicloidales los círculos -

de paso tienen que permanecer tangentes. 

Esta ventaja pr~ctica, a favor de los dientes con per-

fil de evolvente ha hecho que se extienda su uso y que hayan 

suplantado casi por completo a los engranajes con dientes de 

perfil cicloidal. 

5. PROPIEDADES DE LA EVOLVENTE 

Para satisfacer la condición de que la normal coman en 

todos los puntos de contacto debe pasar poi el punto de pa

so o tangencia, los perfiles de los dientes acoplados debe-
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rán tener la forma do curvas evolventes o involutas. 

Una curva evolvente o involuta ser~ la trayectoria gen~ 

rada por un punto "trazador" sobre una cuerda, conforme ésta 

se desarrolla de un cilindro denominado "cilindro base''. 

Lo anterior se ilustra en la figura IV-4 donde T es el 

punto trazador. N6tese que la cuerda AT es normal a la evol 

vente en T y que la distancia AT es el valor instant~neo de 

radio de curvatura. 

Fig. IV-4. Trazado de una cun.•a Fig. rv.s. Perfil de evol-
de evolvente vente 

Conforme la evolventr~ se genera desde el origen T0 has

ta T
1 

el radio de curvatura varia continuamente; es cero en 

T
0 

:i.· tiene su \•alar miixirno en T1 . Por ende, la cuerda es la 
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recta generadora que siempre será normal a la evolvente. 

Examinando ahora el perfil de evolvente para ver cómo -

satisface la necesidad de transmisión de movimiento unifonne, 

en la figura IV-5 se muestran dos discos en blanco, con cen-

tros fijos o
2 

y o
3

, ,que tienen cilindros base cuyis radios -

respectivos son o
2

A y o 3s. 

A.hora imaginemos que se arrolla una cuerda en el mismo -

sentido del movimiento de las manecillas del reloj, alrede

dor del cilindro base del engrane 2, se tira firmemente de -

ella entre los puntos A y B y se arrolla en sentido opuesto -

al de las manecillas del reloj, alrededor del cilindro base -

del engrane 3. 

Si se hacen girar los cilindros base en direcciones dif~ 

rentes de tal modo que la cuerda se mantenga tensa, un punto 

T trazará las a'Olvcntes CD sobrt? el c,.')CTT.~"1C' 2 y EF sobre el en../rane 3. 

Las evolVP"'tes crencrac1as simulUíneamente de esta rr.anera oor 

\ln solo p.mto tra=ador se cxnsldcran ''fX~files o.:injugados". 

Continuando, imaginemos que las evolventes en la misma -

figura se trazan sobre placas y que éstas se cortan a lo lar

go de las curvas t.r.J.=adas / fijándose sobr•E- los cilindros res

pectivos en las mis~as posiciones. El resultado es el ilus-

trado en la fig. lV-6, ahora se puede eliminar la cuerda y -

si nl engrane 2 se mueve en el s.m.r., el engrane 3 se verá 

obligado .'\ mo'\'erse en s .c.rn.r. debido a la acci6n tipo leva -
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de las dos placas curvas. 

La trayectoria de contacto será la recta AB que antes -

ocupará la cuerda. Dado que la recta AB es la línea genera

dora de cada evolvente, es normal a los dos perfiles en to-

dos los puntos de contacto, asimismo, siempre ocupa la misma 

posición en virtud de que es tangente a los dos cilindros b~ 

se. Por consiguiente, el punto P es el de paso; no se mue

ve: y, por lo tanto, la curva evolvente satisface la ley del 

engranaje. 

Un detalle muy interesante de observar es que un cambio 

en la distancia entre centros ocasionado por un incorrecto -

montaje, no tiene efecto sobre la forma de la evolvente, 

además de que el punto de paso sigue siendo fijo satisfacie~ 

do continuamente la ley del engranaje. 

Fig. IV-6. Concepto Ley del Engranaje 
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6. ACCION DE LOS DIENTES DE ENGRANAJE 

Fundamentos 

Paro exponer de mejor manera el terna, recurro al trazado 

real de un par de engranes rectos, aunque el presente no es -

la anica forma de hacerlo ya que actualmente existen progra-

mas de computadora que facilitan sobre münera el trabajo, si 

no presente lns características b~sicas a saber. 

Para el trazado nos .<J.uxiliaremos por los 11 Sisternas de -

dientes norma y lillSl para engranes rectos-xi* (tabla en la -

siguiente p~gina). 

Se hace importante mencionar que el trazado de engranes 

rectos no tiene como propósito el utilizarlo en el taller si

no sólo será corno un media de análisis. En alta producci6n -

de engranes lo único que el taller requiere ser~los dibujos 

de los discos en blanco, junto con una especificaci6n {no -

un dibuja) de la forma y tamaño del diente, por otro lado, -

si se requiere fabricar herramientas para el corte óe los 

dientes, ser~ necesaria el hacer dibujos tanto de la forma c2 

ma del contorno del diente por lo general a escalas mucho rna

~1orcs que el propio diente, ésto para asegurar que se obten-

drán dimensiones exact~s. 

Para iniciar seleccionaremos un piñ6n de 2" de di:ilnetro 

y un paso diametral de 10, ünpulsar4S un engrane de 50 dientes. 

Normas AGHA 201.02, 201.02A y 207.04 
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La forma del diente será de 20" de altura completa. A 

continuación se inicia el desarrollo: 

Paso 

Paso ¡ruesot Puo fino 
(has1a 20/") (20Py mi.J.J 

Canlldad ahura completa ahura comple1a 

.\n1u10 Je pruiOn lb '°" 
,,. 

'°" Addcndum a 1.000 1.000 1.000 
p- p- p-

DedcnJum b 1.250 l.!j() l.~+ 0.002 (lul¡ p- p-
Alturadcfraha¡o li, tooo tOOO ~.000 p- -¡;- -¡;-
Ah un comrlcu h. {mlnimo) 

2.2.S 2.25 2·~ •O 002 pul¡ p p 
Brieior drcul.u dd diente t . 1.!1708 

"ir fP -p-

Radio dtl charun de la crcm1.lkra 0.300 OJOO 
Nonandt.riudo 

bbiu 'i p- -¡;-
ltotiuu. btika r (mln1m.a) 0.250 0.250 O.~i() ~ 0.00:! pUIJ p- -¡;-
Holgura r {ditnia cepillados o ttl..-tlfi~adOi) 0.350 0.3.SO O.J~OO-+ 0.002 pul¡ p- -¡;-
Númrro mlnlmo de d1cn1c:s en el piflón 18 " " NUmcro mln1mo de dim1n por rar )6 ,, 
Anchura mln1m1 dd borde supcnor r, 0.15 0.25 

No cnanduiudo p p 

!No incluye a 20P 

Tabla No. 1 Sistemas de dientes AGMA y ANSI. 

(para engranes rectos-xi) 

Calcalense los diámetros de paso y trácense los círculos 

de paso tangentes uno al otro, el subíndice 2 y 3 designan -

al piñ6n y al engrane respectivamente, aplicando la ecuación 

para hallar el diámetro de paso del engrane (del formulario )-

tendremos: 

2-Q__ 
10 

Di.1m. de paso del engrane 

Paso 

5 pulg. 

pulgadas 

Trácese una recta perpendicular a la línea de centros -
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que pase el punto de paso. Este punto de paso es el de tan

gencia de los círculos de paso. 

Trácese la -l!nea de presi6n- a un ángulo igual al de -

presi611 en relación con la perpendicular. 

La -línea de presión- corresponde a la línea generado

ra, o sea la línea de acción definida en terminología. 

Como se puede observar en la figura IV-7, esta línea -

siempre es normal a las evolventes en el punto de contacto y 

pasa por el punto de paso, se le conoce como "Línea de Pre

sión" porque la fuerza resultante del diente durante la ac-

ción se ejerce a lo largo de ella. 

El "Angulo de Presión!' es aquel que forma de línea de -

presión con una perpendicular a la línea de los centros que -

pasa por el punto de paso. (para este caso es de 20º). 

Paso 

Por los centros de cada engrane, tr~cense las perpendi

culares o2A '':l o3a a la línea de presión, estas distancias 

radiales, de los centros a la l!nea de presión, ser~n los r~ 

dios de los dos "círculos de base". 

Los círculos de base corresponden a los cilindros de ba-

se a que nos referimos en el punto (prop. de la evolvent~ 

y es exactamente en estos círculos de base donde se origina -
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la curva evolvente. 

Trazar ahora cada círculo de base. 

Fig. IV-7. Trazado de un par de engranes ~ectos 

Paso 

DibGjese una curva cvolvente en cada círculo de base, -

se ilustra en el engrane 3. 

Lo primero a hacer ser~ dividir el círculo de base en -

las partes iguales A0 , A1 , A2 ., etc. Luego·, construir las -

rectas radiales o
3 

A0 , o3 A
1

, o
3 

A
2

, etc. A con~inuaciún, -
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Ee construyen las perpendiculares a estas rectas radiales, -

la evolvente comienza en A0 • El segundo punto se obtiene -

tomando la distancia A0 A1 sobre la perpendicular que pasa 

por A1 . El siguiente punto se encuentra tornando dos veces 

A0A1 sobre la perpendicular que pasa por A2 , y así sucesiva

mente. 

La curva construida pasando por estos puntos es la evo! 

vente. 

La evolvente para el piñ6n se traza de la misma manera -

en el círculo de base del piñón. 

Paso 5 

C6rtcse una plantilla para cada evolvente usando una car-

tulina marcando en ella el centro correspondiente de cada en-

grane. Dado que estas plantillas se utilizarán para el dibu

jo de la porción de involuta de cada diente, es recomendable 

hacerla para el diente completo. 

Paso 6 

CalcGlese el paso circular. 

La anchura del diente }' la del espacio se construyen 

iguales ~ la mitad del paso circular. Se señalar~n estas di~ 

tancias sobre los círculos de paso. (ver formulario). 

p ' = -1L = ..1!._ 0.3H66 pulg. 
p 10 
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de manera tal que la anchura del diente y del espacio es .••• 

(0.31416)/2 = 0.15708 pulg. 

Estos puntos están señalados sobre los c!rculos de paso 

de la figura IV-8. 

Paso 7 

Trácense los círculos de addendurn y dedendum para el pi-

ñ6n y el engrane (fig. IV-8), de la tabla No. 1 del addendurn 

es: 

Paso 

El dedendurn es: 

s _1_ = _1_ 0.10 pulg. 
p 10 

B = l. 25 
p 

0.125 pulg. 

Ahora trácese la porción de involuta de los perfiles de-

los dientes en el piñ6n y el engrane. 

Es posible utilizar la porci6n del diente comprendido e~ 

trc los círculos de holgura y de dedendum para un chaflán. 

Nótese que el círculo de base del engrane es menor que el de-

dendum y, en vista de ello, el perfil del diente es todo evo! 

vente a excepción del chafl.:in. Por otro lado, el radio del -

círculo de base del piñón es mayor que el ra~io del círculo -

de dedendwn. 
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Lo anterior significa que la porción del diente que que

da debajo del círculo de base no es evolvente. Por ahora es-

ta porción se trazará como una recta radial, excepto por el 

chaflán. 

La construcción se ha complementado. 

--r,, 
' 

1 

Fig. rv.s Trazado de un par de engranes rectos 
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7. LONGITUD Y RELACION DE CONTACTO 

Cuando comienzan a engranar los dientes de dos engranes, 

el punto inicial de contacto ocurre cuando el flanco del dien 

te del engrane motriz hace contacto con la parte anterior del 

engrane impulsado. 

El contacto termina cuando la parte superior del diente 

motriz hace contacto con el flanco del diente impulsado. 

Debido a que las partes superiores de los dientes de un 

engrane corresponden al círculo de addendo, el contacto en-

tre los dientes de los dos engranes empieza cuando el c!rculo 

de addendo del engrane impulsado interseca a la línea de pre

s i6n y termina cuando el círculo de addendo del engrane motriz 

interseca a la línea de presión. 

IV-9 se los puntos referentes. 

Fig. IV-9. I.ongitu:l de ront.:icto entre tbs engranes engranatbs 
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El contacta comíenza en el punto A y termina en el punto 

B. 

La longitud de contacto AD~ la cual puede obtenerse ge2 

m~tricnmente, est~ dada por la ecuación: 

J (r2 + ª2> 
2 

CDS 
2 e - sen 0 AB -r2 r2 

i\"(r 1-ª1) 2 -
2 cos 2 

r¡ e - rl sen 0 

donde: r ~ radio del círculo de paso (pulg.) 

a ~ longitud del addendo (pulg.) 

0 ángulo de presi6n (grados) 

Relación de Contacto. 

Se recomienda que cuando dos engranes están engranados -

haya cuando menos un par de dientes en contacto y para esto,-

un m6todo empleado para indicar cuántas dientes lo est~n es -

precisamente la -relación de contacto-. 

NOTA: Lo anterior de la teoria de engrdnes empleados para -

transmisiones, en nuestro caso dado que se trata de una con-

versión de energía y no una transmisi6n de potencia, es re--

gla que en unü bomba de engranes bien construida, nunca tra-

bajar.'.i sino s61o un diente al mismo tiempo condici6n índis--

pensable para evitar sobrepresiones locales elevadas }' con -

ello fatigas en el material que conforma la bomba. 

Ahora continuemos en base a la primera consideraci6n. 
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La relación de contacto definida por la longitud de con-

tacto dividida entre el paso base, donde el paso base está -

definido como 11 la distancia medida sobre el círculo de base -

entre puntos correspondientes de dientes adyacentes. 

La relación entre el paso circular y el paso base es: 

cos 

Por lo tanto la relación de contacto estará dada por la 

ec.: 

Relación de O:mtacto = 
V (r2 + a2 ) 

2 
- r; c:os2 0 - r 2 sen ~ 

pb 

pb 

Casi todos los engranes se diseñan con relaciones de con-

tacto 1:2 y 1:6. 

Por ejemplo, una relación de 1:4 indica que siempre -

habrá contacto entre un par de dientes y que en un segundo -

par, el contacto será de 40% de tiempo. 

S. Interferencia y Socavación 

La interferencia ocurre cuando el contacto de porciones 

de perfiles de diente no son conjugados. 

En la figura IV-10 se muestran dos en9ranes de 16 die~ 

tes, con un ángulo de presi6n de 14~2º , con diente de - -
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altura completa; el impulsor, engrane 2, gira en s.m~r. 

Los puntos inicial y final de contacto se designan con

A y B rcspectivruncnte sobre la línea de presi6n. 

Nótese que los puntos de tangencia de la línea de presi6n 

con los círculos de base e y o se localizan "dentro" de los -

puntos A y u. Con esto se indica que existe interferencia~ 

La interferencia se explica de la manera siguiente: 

El contacto principia cuando la punta del diente irnpuls~ 

do hace contacto con el flanco del diente impulsor, para este 

caso, el flanco del diente impulsor entra primero en contacto 

con el diente impulsado en el punto A, y esto ocurre "antes" 

de que la porción de involuta del diente impulsor quede den-

tro del alcance. 

En otras palabras, se est~ produciendo el contacta por -

debajo del círculo de base del engrane 2, sobre la porci6n -

de uno involuta" del flanco .. 

El efecto real es que la punta o cara de involuta del eE 

grane impulsado tiende a socavar el flanco de no involuta del 

engrane impulsor~ 
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Pig. IV-10 Interfer~ncia en la acci6n de engranaje 

En est.e ejemplo ocurre el mismo efecto cuando los dien-

tes rompen el contacto. 

El contacto debe concluir en el punto O o antes. 

:Puesto que no concluye sino hasta el punto. B, el efecto 

es que la punta del diente impulsor socava el flanco del 

diente impulsado o interfiere con él. 

una forma de eliminar la interferencia es la de produ-

cir engranes mediante un proceso de generaci6n, ya que con -

~sto la misma herramienta de corte elimina la porci6n del --
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flanco que produce la interferencia a este efecto se le deno

mina 11 socavaci6n 11
; si la socavación es pronunciada, el dien

te socavado se debilita considerablemente, por tanto, el efeE 

to de eliminar la interferencia por un proceso de generación 

se reduce sencillamente a sustituir un problema por otro. 

Otra forma de eliminar la interferencia es la de imple-

mentar m~s dientes en los engranes, sin embargo, si éstos d~ 

ben transmitir una determinada potencia, sólo se podrá usar -

un mayor nfuncro de dientes incrementando el diámetro de paso, 

y con esto el hacer engranes m~s grandes lo que rara vez será 

conveniente, por otro lado se aumenta la velocidad en la l!-

nea de paso originando as! engranes ruidosos. Por lo general 

el uso de más dientes para eliminar la interferencia a la so

cavación raramente se considera como solución aceptable. 

Otro m6todo para reducir la interferencia y el grado re

sultante de socavaci6n es emplear un mayor ángulo de presi6n 

esto crear~ un c!rculo de base más pequeño, de modo que una 

mayor porción del perfil del diente tiene forma de involuta. 

Esto significa que se pueden usar menos dientes y, corno resu! 

tado, los engranes con mayor ángulo de presi6n son más peque

ños. 

9. VARIACION EN LA DISTANCIA ENTRE CENTROS 

La figura IV-11 representa a un par de engranes acopla-

dos que tienen dientes de involuta, a un ~ngulo de presi6n -
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de 20°. 

Debido a que ambos lados de los dientes están en contac

to, no se puede acortar la distancia entre los centros o2 o3 

sin trabarlos o deformarlos. 

En la figura b, se han separado el mismo par de engranes 

incrementando ligeramente la distancia entre los centros, ah2 

ra existe holgura o juego entre los dientes. 

-Cuando se aumenta la distancia entre centros, se crean 

nuevos círculos de paso que tienen radios mayores, en virtud 

de que tales c!rculos son siempre tangentes el uno al otro-

No obstante los círculos de base son una característica 

constante y fundamental de los engranes. 

Lo anterior significa que: 

-Un aumento en la distancia entre los centros cambia la 

inclinación de la l!.neu de úcci6n dando por. resultado un án

gulo de presión rnayor. 

Se observarj tambi6n que un punto tra::ador de la nueva 

línea de presión todavía generar~ las mismas involutas que -

se presentaron en la fi~ura a, lo normal a les perfiles de 

los diantcs aan pasa por el mismo punto de paso, y por ende, 

la ley del f undamcntal del engranaje se sigue satisfaciendo 

para cualquier distancia entre centros. 

Para comprobar que la ra=6n de velocidades no ha camoi~ 
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do ~e magnitud, se observa que los triángulos 0 2AP y 0
3

BP -

son semejantes, asimismo, puesto que 0 2A y o3s son distan-

cias fijas y no varían al alterarse las distancias entre los 

centros, la raz6n de los radios de paso, o
2

P y o3P, se rnan

tcndr5 fija tambi6n. 

Otro de los efectos que se originan al aumentar la dis

tancia entre centros, es el acortamiento de la trayectoria

dc contacto la trayectoria original de contacto CD se ha acoE 

tado hasta C'D'. 

La razón de contacto se puede definir entonces como la-

raz6n de la longitud de la trayectoria de contacto al paso 

de base. 

El valor límite de esta raz6n es la unidad; de lo con-

trario se presentarían pcr!odos en los que no existirían con-

tacto en lo absoluto, entonces, 1'la distancia entre los cen-

tros no puede ser mayor que la que corresponde a una razón de 

contacto igual a l" NOTA. En base a todo lo expuesto, es po

sible montar sobre el mismo eje dos engranes con número de --

dientes .ligeramente diferentes {aunque no fijos entre sí - -

al eje) y acoplarse con el misr:io poñ~n a la misma cremalle -

ra, a condición d~ que no excedan las limitaciones analizadas 

hasta aquí. 



l•J lbJ 

~~ ~~ 

Fig. IV-11 Variación do la Distancia <>nlr<> C<>ntros. 
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10. FUERZAS QUE ACTUAN EN LOS DIENTES DE ENGRANES 

Observando la figura IV-12, supongamos que la rueda roo-

triz ''A'' engrana con la rueda "B''. 

Sea ºVa" la velocidad del círculo de paso del engrane -

"A 11 y "Vb" lu. velocidad en el círculo de paso en "B". 

Sea "Wa" la -fuerza motriz equivalente- que actuará en -

el círculo de paso de "A" y Wb la misma fuerza pero en "B". 

Fig. IV-12 Fuerzas que actrtan en los dientes de 
engranes 

Si construimos los perfiles de los dientes como es debi 

do, la línea de acci6n de la fuerza motriz real, w
1 

pasará 

siempre por el punto de contacto de los círculos de paso 

(punt.o de tangcnci.J) , y la relación de velocidades angula--

res A y B será constante. 
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La acci6n de los círculos de paso será como si rodaran 

el uno sobre el otro, y su velocidad lineal será la misma

Va=Vb. 

Las fuerzas impulsoras tangenciales correspondientes en 

la !!nea de acción Wa y \.;b tienen, pues, que ser también 

iguales, puesto que wava=WbVb. 

La fuerza impulsora efectiva tangencial sobre el diente 

varía algo durante el período de contacto, pero esta varia-

ci6n puede despreciarse y puede suponerse que la acción es -

la misma que si un par de dientes estuviera constantemente -

en acción en el punto de contacto. 

La prcsi6n en el contacto del diente es contrarrestada 

por los cojinetes que sirven de apoyo (este efecto es cuant1 

ficado en el capítulo siguiente). 

Cuanto mayor es el ángulo de oblicuidad, mayor sere'.í el 

exceso de la presión en el contacto de los dientes y en los 

cojinetes sobre la fuerza efectiva necesaria para hacer gi

rar las ruedas. 

En el sistema de evolvcntc, que es nuestro caso, el -

~ngulo de oblicuiUaJ es constante ~ar~ cualquier sistc~a d~ 

do y suele ser de 1~ 1/2" 6 20° por lo co~an. 

Despreciando la fricción debida al deslizamiento entre 

}os dientes, el ángulo de presión en el contacto entre lo!":-
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dientes, el ~ngulo de presión en el contacto entre los dien

tes serti igual al ~ngulo da oblicuidad 1 y, por ella 1 es ccmfÍ'l 

llamar a ~stc "angulo de presi6n". 

En la misma figura IV-12, durante el arco de engrane, -

la fuerza del rozamiento F desvía la dirección en que actaa

w1 de tul manera que aumenta la oblicuidad efectiva. OuraE 

te el arco de scp.:traci6n actc1a on la. dirección opuesta y di.e_ 

mínuye la oblicuidad. 

La influencia de:> esta fuerza de rozamiento es peque;}a y 

de ordinario puede despreciarse, pero su acción explica, ha~ 

ta cierto punto, el hecho bien conocido de que las ruedas 

dentadas funcionan m~s suavemente durante la salida que a la 

entrada. 

En general se intenta que actaen en cada momento m~s de 

un par de dientes, {exclusivo transmisiones), pero debido 

a la inevitable inexactitud de la forma y el espaciamiento, -

no es conveniente depender de la distribución de la carga e~ 

tre dos o m;1s dientes de una rueda .. 

Se hace m~s seguro proveer suficiente resistencia para 

transmitir toda la carga con un solo diente. 

Para los trabajos más bastos, esta carga puede concen-

trarsc en una da las esquinas del diente (ver figura IV-13 .. a) 

y por ello si estas ruedas est~n destinadas a transmitir im

portantes cargas deben inspeccionarse minuciosamente. 
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Con cojinetes bien apoyados y ruedas dentadas, talladas 

o moldeadas a m~quina, es razonable considerar la carga co

mo uniformemente distribuida por toda la cara del diente, -

siempre que el ancho de la cara no exceda del triple del pa

so circular (ver la figura 1V-13.b). 

La oblicuidad de la l!nea de presi6n da lugar a un ef~ 

to de comprcsi6n sobre el diente (esto debido a la fuerza ra

dial de la fuerza normal) , además del esfuerzo f lexionante -

que resulta de la componente tangencial. 

Con las proporciones ordinarias de los dientes, esta ce~ 

ponente de compresión no excede del diez por ciento de la pr~ 

sión normal, su efecto es reducir el esfuerzo de tracción d~ 

bido a la flexi6n y aumentar el esfuerzo de compresi6n. 

Fig. IV-13 Concentraci6n de la Carga 

Nota: 
Debido a que el hierro fundido es mucho más resistente 

a la cornpresi6n que a la tracción podrá despreciarse este -
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efecto en las ruedas dentadas hechas con este meral, y cuan

do se trata de ruedas de acero o de aleaciones, el margen de 

seguridad adoptado hace por lo general sea innecesario tornar 

en cuenta esta componente. 
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1 • PRELIMINAR 

Hasta el capítulo anterior se ha hablado de las bombas -

de desplazamiento positivo y se ha enfatizado en las bombas -

rotatorias enfocándonos a la bomba de engranes, en el prese~ 

te capítulo se hará el an~lisis sistemático para el cálculo -

de nuestros elementos mecánicos básicos como lo son los engr~ 

ncs mismos partiendo de la informaci6n teórica y práctica re

copilada. 

De acuerdo a la clasificaci6n que nos proporciona The 

Hydraulic Institute Standars (fig. II-5) para la bomba de e!!_ 

granes, adcrnjs de poder elegir entre bombas de engranes exte_E 

nos e internos, tendremos también otras opciones como lo son 

el tipo de caudal a ofrecer, como puede ser de caudal cons-

tante o de caudal variable. 

Para nuestro caso trataremos con las de la primera clase 

como una bomba de engranes de diente recto, elementos simétr! 

ces, que nos ofrccerj un caudal máximo constante con la op-

ci6n de variar la velocidad motriz y variar conjuntamente el 

caudal aprovechando las propiedades que nos ofrece una bomba 

de desplazamiento positivo como lo es nuestra bomba en proye~ 

to. 

Las bombas de caudal variable generalmente son de pale

tas con rotor de excentricidad variable o bien de pistones -



127 

mOltiplcs de carrera variable. 

Es importante el mencionar que una bomba de engranes debe 

ser de una esrncrad..1 consLrucci6n para que sea de alto rendi- -

miento, as!. corno tener un mfnirr ..... de pulsaciones a la descarga 

todo esto par~1 ser considcL·ada. cou.o dt.: buena cal1daá. 

A. cont1nfü1ci611 se ciescribirttn las f6rmulas y consideraci~ 

ncs a tomar muy en cucntti para obtener un 6ptimo disef.o. 

2. TEORIA 

Dentro de la t~oria de la bomba de engranes es por dem~s 

evadir la imoortoPri3 ouc tiene el diseño enfocado particular 

mente a los engranes mismos, 6stos como elementos de primor-

dial importancia en la operación de la bomba, así, lo que a 

continuación se describe se enfocar~ a lo que de engranes te~ 

ga ln rna1·or influencia en el diseño, asf. como el desarrollo -

de las f6rmulas matemáticas a utilizar posteriormente. 

Como una ~se de informaci6n se considera un rango en-

tre los 20 y 100 Kg/crn~ como presión de:: trabajo para los si~ 

t.e."Uas hidrth1li cos de ma}•Dr aplicaci6n actual:-::ente, (sin ser 

esto una restricción). 

Lz1s v,1riablcs b.:S:sicas a cor.sidcrar para inicio de diseño 

serán: 

lo. Despla~amiento. 

Se define c~mo la cantidad de liquido que una born-
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ba puede entregar a la presión de operación. 

Generalmente dada en Lt/min 6 rn3/seg. 

Para la bomba de engranes el desplazamiento será -

igual a la suma de los volt'ímenes que existan entre 

cada diente, de aqu! la importancia del diseño que 

estriba en un buen terminado de los engranes. 

2o. Presión. 

Esta será la requerida para nuestras necesidades, -

como presión a la salida de la bomba. 

3o. Eficiencia o Rendimiento. 

En teoría una bomba, la que sea, swninistra una --

cantidad de líquido igual a su desplazamiento ya -

por ciclo, ya por nümero de rpm . . 
:En realidad, el desplazamiento efectivo será menor 

debido a varios fuctores siendo el principal las -

fug3s internas. 

Eesta eficiencia será entonces la diferencia entre 

el caudal real y el caudal te6rico dado en %. 

El diseño del engrane debe ser hidr~ulica y mecánicarnen-

te apropiado, para un di~metro y longitud del diente, deberá 

tomarse en cuenta el gasto requerido (f6nnula V-3) • 

El objetivo del diseño del diente consiste principalmen-

te en determinar: 

al El Módulo 
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b} El Paso Diametral 

e) La Longitud del Diente 

Por lo que respecta a la longitud del diente habr~ que 

tomar en considcraci6n lo siguiente: 

-Si la cara es muy larga y el cuerpo de la bomba o arma

zón que soporta el piño cede con facilidad, se produci

rá una concentración de esfuerzos por efecto de desali

neamiento. 

-Si el diente es muy corto se puede producir una sobre-

carga en el mismo diente y con ello un desgaste escesi

vo. 

Los fabricantes de bombas de engranes, en base a sus pr2 

pias experiencias, han determinado que un piñón de 6 a 14 

dientes se considera adecuado para la operación de las bombas, 

as! como de ángulos de presión entre los 20° (Std.) y 28° (e~ 

te rango se debe al acabado que se practica al dentado de los 

piñones, donde al aumentar la distancia entre centros de cr~ 

mallera y piñ6n se varía la línea de presi6n con ello dicho -

4ngulo). 

Es importante tomar en cuenta que este tipo de engranes 

no son los que se diseñan como engranes de intercambio (Nor-

mas de la AGMA) ya que como se sabe se estandarizan en sus -

sistemas de dientes, de aquí el énfasis que diseñamos engra-

nes no para transmitir potencia sino como un mP.dio para con--
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vortir ~ncrgía mec~i.nica por un elemento mecánico en energía -

hidráulica y así gcnerai.- enqrancs con dientes "co:'regidos" CE_ 

mo lo analizaremos más adelante. 

Por otro lado, una bomba de engranes suministrará un ca~ 

dal y una presión gracias a un buen acoplamiento entre piño-

nes y 6stos a su vez con el cuerpo de la bomba como se mues-

traen el principio de opcraci6n (Ver figura V-1). 

Durante la rotación, los dientes de los piñones, al en-

trar en con~acto del lado de la descarga. expulsan el fluido 

contenido en los huecos entre los dientes, en tanto, el vacío 

que se crea a la salida de los dientes del engranaje "presión 

de bombeo", provoca la aspiraci6n del fluido en los mismos -

huecos. 

Así en cierta forma, la bomba de engranes se asimila aGn 

a bomba de émbolos en la cual cada hueco comprendido entre -

los dientes de un piñón es un cilindro y en el que un diente 

del piñón opuesto es el émbolo. 

Un ef~cto importante es el que se presenta por causa de 

la alta presión existente a la salida de la bomba, ya que es

ta presi6n impone una carga no equilibrada sobre los engranes 

(Ver figura V-1), y los cojinetes o apoyos que los soportan. 
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1 fluido os impulsado 
a m<>d1 da qui> los d1ontos 
c:>ngranan nu""1amonto. 

Pig. V-1 Condiciones principales de operaci6n 

En el diseño se le encontrará corno un esfuerzo radial -

resultante (P) dado en Newtons. 

Por lo anterior es justificable que para una bomba de -

engranes bien construida nunca trabaje sino un solo diente -

al mismo tiempo y así evitar las sobrepresiones locales ele-

vadas y consigo fatigas en el material desde el interior del 

Cuerpo de la bomba. 

3. FACTORES DE DISE~O 

se hace de suma importancia el contar con la mayor can-

tidad de información referente al terna cuando pretendemos l~ 
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grar un buen diseño, así, además de facilitarnos el trabajo -

nos ahorra tiempo en investigaciones y extensos cálculos mu--

chas veces innecesarios. 

En nuestro caso el diseño se enfoca a una bomba de engr~ 

nes de piñones con dientes rectos que nos proporcione una pr~ 

si6n de 50 Bar y un desplazamiento de 20 Lt/rnin como mínimo. 

El paso a seguir será el análisis de los factores que 

tengan la mayor influencia en la construcci6n, así como de 

las fórmulas a utilizar en el cálculo principalmente de los -

engranes. 

En un oaréntesis al análisis se presentan las fórmulas -

auxiliares en el cálculo de las potencias que involucra la -

bomba de engranes: 

Potencia Teórica. (Nteo) 

La potencia teórica absorbida por la bomba será: 

Nteo p Qt Kw 
600 

donde: 

p Presión de Salida, en Bar. 

Qteo = Caudal Teórico, en Lt/min. 

Potencia Real Absorbida. (Nins) 

También llamada "Potencia en el eje" o"Potencia Insta

lada-
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Ni ns Nte Kw 
'l m 

donde: 

tt_m = Eficiencia Mecánica de la bomba 

Esta Oltima potencia se descompone en: 

a) Potencia Efectiva {ütil) -Nef-

b) Pérdidas Mecánicas de Potencia -Npm-

e) Pérdidas volumétricas de Potencia -Npv-

al La potencia efectiva {Nef) 

Está determinada por el caudal efectivo de la bomba y -

la presi6n de salida: 

donde: 

Nef p. Qef 

600 
Kw 

Qef Caudal Efectivo (real), en Lt/min. 

p Presión de salida, en Bar. 

b) Pérdidas Mecánicas de Potencia (Npm) 

Equivalen a la diferencia entre la potencia absorbida -

por la bomba {potencia en el árbol de la bomba) y la poten--

cia te6rica.: 

Npm Nins Nteo 
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De esta misma ccuaci6n, la eficiencia mecánica será --

igual: 

tt m = __ N_t_eo __ en i 

Ni ns 

6 despejando la potencia te6rica tendremos: 

Nteo = Nins - Npm 

una forma de obtener lu eficiencia mecánica desconocie~ 

do la potencia teórica es: 

l¡_m Npm en i 
Ni ns 

Aquí se hace importante señalar que la eficiencia mecá-

nica se ve afectada por dos factores principalmente: 

l. Pérdidas por Frotamiento. 

2. P6rdidas Hidráulicas de carga 

Las primeras se refieren al frotamiento o fricción que 

ocurre entre los elementos en apoyo y movimiento de la bom-

ba. 

Los segundos incluyen la recirculación, fugas, as! co-

mo las p6rdidas de carga hasta el punto en el cual se efec-

tüa la medida de presión de salida. 

De los bancos de prueba de las bombas de engranes se ha 

podido determinar que: 
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- Como sea que las p6rdidas mecánicas en la bomba no au-

mentan proporcionalmente a la potencia teórica dado el -

caso de un aumento en la presión de salida, la eleva- -

ción de esta Gltima favorece a la eficiencia mecánica, -

así por el contrario, una disminución en la presión de -

salida trae consigo una disminución de dicha eficiencia. 

- Debido a que la importancia de las pérdidas mecánicas 

en una bomba crece con el aumento de las rpm más rápida-

mente que la potencia efectiva, la eficiencia mecánica 

disminuye con el aumento de éstas, y vis. 

- Bl incremento de temperatura en el fluido bombeado, 

hasta de 90º e, disminuye las pérdidas mecánicas y de ca_E 

ga mejorando así la eficiencia mecánica de la bomba. 

e) Pérdidas Volum6tricas de Potencia {Npv) 

Estas se definen como la diferencia de la potencia te6r1 

ca y la potencia efectiva: 

Npv ; Pteo = Nef 

Coeficiente Eficiencia Volumétrica 

La eficiencia \•olum6trica se define por: 

!\..vol 
llef 

Nteo en % 

aplicable a t6rminos de Caudal: 

't'ol ~ 
en % 

Qteo 
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oc la misma manera, el Caudal Efectivo equivale a la dif~ 

rencia entre el caudal Teórico y las Pérdidas Voluro~tricas de 

caudal: 

Qef = Qteo - Qpv 

Con lo anterior podemos definir una Oltima ecuaci6n de -

Eficiencia valum~trica: 

'lvol = -~ 
Qteo 

en % 

Oc esta rtltima f6rmula se puede observar que para obte--

ner una elevada eficiencia volumétrica será necesario dismi--

nuir la importancia de las fugas e implementar bombas de gran 

caudal. 

En el banco de pruebas para este tipo de bombas se ha -

~xperimentada que: 

- Las p~rdidas volumétricas aumentan con el incremento -

de la temperatura reduciendo la eficiencia volumétrica -

así corno la importancia de las fugas que ser~ proporcio

nal (función pr~cticamente lineal) a la temperatura del 

fluido~ Por otro lado, la importancia de las fugas es 

igualmente proporcional a la presión, por ésto, el au-

mento a la presión lleva consigo la baja de la eficien-

cia vol .. 

- La importancia de las fugas para una temperatura y --
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presión dadas no dependerá de las rpm de la bomba, como 

quiera que el caudal efectivo de la bomba es proporcio-

nal a las rpm, la eficiencia volurn~trica aumentará con 

el incremento de las mismas paralelamente bajando con la 

disminución de ~stas. 

- En una bomba general, la eficiencia volum~trica de una 

bomba de gran caudal será más elevada que la eficiencia 

volumétrica de una de pequeño caudal. 

Hasta aquí se han definido las f6rmulas y nomenclatura -

a utilizar en el cálculo de las diferentes potencias que inv2 

lucra la bomba de engranes, a continuaci6n se desarrolla el -

análisis para el diseño enfocándonos b~sicamente en los engr~ 

nes. 

En el cálculo de ést?s habrá que tomar en cuenta las co~ 

sideraciones que los factores de diseño nos presentan y que -

a continuación se desarrollan: 

Volumen Desplazado: 

Si hacemos que "f" sea la superficie de un huecu entre 

dientes, por cada vuelta de piñ6n motriz Nl dientes de éste 

comprimen el fluido a bombear de Nl huecos del piñ6n conduci 

do. 

(Considerar que el No. de huecos = No. de dientes (N) ) 

e inversamente, Nl dientes sobre los N2 del piñ6n conducido 

comprimen Nl huecos del piñón conductor. 

"f" dada en crn2 
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Así debido a que un hueco es igual a 11 f 11 x 11 b" crn 3 , el -

volumen de fluido comprimido a cada vuelta del piñ6n conductor 

será: 

2 x Nl x "f"x"b" x A 

donde: 

Nl NClmero de dientes del piñ6n. 

f Superficie del hueco entre dientes. 

b Ancho del diente (cm) 

A Coeficiente que toma en cuenta la relaci6n 
del volumen de fluido realmente comprimido 
al volumen teórico de los huecos. 

El Caudal por minuto será: 

Q = 0.002 • Nl • "f'._ b• J.• V Lt/min 

donde: 

Nl Nt1mero de dientes del piñ6n 

f Superficie del hueco entre dientes. 

b Ancho del diente , cm 

v ::::: rprn, motriz 

V-1 

V-2 

Dado que el valor de 11 
). • f" requiere de la realización 

de un plunimctraje difícil de determinar, es usual práctica--

mente efectuar un c~lculo aproximado suponiendo la superficie 

de la cabeza del diente comprendida entre el círculo de paso 

y el diámetro exterior, igual a la superficie del hueco com

prendido entre el círculo de paso y el de fondo. 

De esta manera el volumen del fluido comprimido podrá -

calcularse como el volumen de dos anillos cilíndricos de an-
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cho "b" que t.iene un diámetro exterior equivalente del c!rcu-

lo de paso de óstos. 

En otras palabras, el gasto no será otra cosa que el 

volumen del toro que tiene por centro el círculo de radio 

-rp- y por sccci6n la de un diente, o sea, "b y h", de donde: 

Qvuelta 

donde: 

h = altura del diente (re - ri 1 cm 

Si hacemos que: 

y 

t'\. vol 

= sean los radios primitivos del piñón 
conductor y del donducido respectiv~ 
mente (cm) 

Eficiencia Volumétrica 

Alturas de las cabezas de los dientes 

(cm) 

como los piñones serán simétricos: 

rp 

s 

De lo anterior e introduciendo "C" (distancia entre ce!! 

tras) tendremos que: 

r 
p 



As! 

o 

o 
o 

o. 004 • fl' 

0.004'11' 

0. 002·11' 

rp. s ·b-v • '1 vol 

C/2•s•b·v· 'lvol 

C·s·b·v·'lvol 
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Lt/min V-3 

Como se puede deducir del an~lisis anterior, el caudal -

del fluido bombeado scr.:t proporcional a la altura 11 s 11 de la -

cabeza del diente. Esta altura en un dentado sin corregir, -

scrj equivalente al Módulo {s=M} , donde para un radio primi 

tivo 11 rp" dado y constante, el M6dulo será tanto mayor 

cuanto menor sea el número de dientes. : 

2 

As!: 

2•r 
M ---º- V-4 

N 

De esta relaci6n, el caudal "O" será tanto mayor cuanto 

menor sea el nümero de dientes (según un radio primitivo). 

Consecuentemente es factible la construcci6n de piñones 

de bombas de engranes de dientes recto generalmente entre --

los 10 y los 20 dientes. 

Para un dentado normal: 



donde: 

k coeficiente de ajuste. 

N No. de dientes piñ6n. 

M Módulo 
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Sustituyendo las equivalentes anteriores en V-3, tene-

mes: 

Lt/min V-5 

Donde el valor del coeficiente "K" depender.1 de la pre-

si6n del fluido. 

-cuanto mayor sea esta prcsi6n, mayor se:rán los esfuerzos en 

los árboles y los cojinetes.-

Para apreciar mejor este efecto y la importancia que -

tiene el diente como elemento base de la operaci6n de la bo~ 

ba ve.'.'imos el siguiente esquema: 

I~ y,~ J 
Fig. V-2 E..~uero de la distribu.::1ón de la 

presJOO radial sob...~ los pi.funes 
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Para este esquema se supondrá que 1/8 del círculo exter

no del piñón se encuentra en la zona de compresión y 1/8 en -

la de aspiración y que la variación de presi6n sobre la cir--

cunferencia de los piñones es lineal entre las dos zonas. 

(Graf. lnfc.) 

Adcmjs los dos piñones son afectados por el esfuerzo tan

gencial que produce el momento de rot~ci6n que ofrece el pi

ñón conductor al conducido. (Este esfuerzo será de sentido -

opuesto respecto a cada piñón) . 

Haciendo la suma de todos los esfuerzos que actaan sobre -

el piñón más sujeto a la acción del esfuerzo tangencial, ten

dremos que el esfuerzo radial resultante actuando sobre este 

piñón ser6 igual a: 

P = 0.7•dext·b·p Newtons 

donde: 

0.7 valor promedio (factor} 

dext= dijrnetro exterior del piñ6n, 

b 

p 

ancho del diente, 

presión de salida 

en m. 

en rn. 

en M/m2 

V-6 

El esfuer::o "P" causa importantes deformaciones en los ár

boles y una sobrecarga en los cojinetes cuando las presiones 

son muy elevadas y el ancho de los dientes es muy grande. 

Por esta ra=6n, cuanto mayor sea la presi6n, menor debe 

de ser el ancho del diente •• ; 
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Y menor por tanto el valor del coeficiente "K". 

Para el mismo c~lculo, y a título indicativo, se recopilan 

los siguientes valores para el coeficiente "K" obtenidos de --

bombas fabricadas: 

donde: 

p 

o 

presión p ~ 5Kg/cm2 tenemos: b"' (ttl-2) MoO 

Di~m Exterior 
del piñ6n 

< p .; !O Kg/cm2 

O. 6S < K < l 

10 < p ,¡; 20 Kg/cm2 

O.SO < K < O.SS 

20 <: p o; SO Kg/cm 2 

0.2S < K <0.30 

b=(f 0.6S y l)•N•M 

b=(~ 0.2S y O.J)•N•M 

b=(~ 0.2S y O.J)•N•M 

Con la def inici6n de términos y fórmulas hasta aquí resumi-

da se inicia una segunda parte en nuestro an~lisis: 

Una f6rrnula bjsica en la teoría hidr~ulica de la bo::ilia de 
engran~s es 1.:i qut? obtenernos de la f6rraula V-5, despejando 
el Módulo y evaluando a los factores: 

Q caudal, Lt/min 

N ~ No. de dientes (piñones) 

K Coeficiente segdn presi6n 

V rprn, motr i;: 

'1 vol = Eficiencia \•olurnétrica 
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La fórmula para hallar el M6dulo de los piñones a utili-

zar ser..1: 

M - Q 
( )1/3 

- \o.002·1T· K·rr· V· 'l vol 
(cm) V-7 

Para consideraci6n del resultado por regla se tomar'1' el 

valor normalizado rn~s próximo por encima del obtenido es - -

cc1'lculo. 

Por lo que respecta a los valores de " Y\. vol", éste va

ría en f unci6n de la presi6n oscilando con valores entre el -

75 y 90%. 

A la par de la fórmula anterior, J. Faisandier en su li-

bro 11 Los Mecanismos Hidráulicos" nos ofrece otra f6rmula mat~ 

m~ticamente exacta para el c~lculo del caudal en las bombas: 

donde: 

Q Caudal en mm 3/min 

b ancho del diente en m.Ti 

V rpm, motriz 

Pe Paso sobre el círculo base en mm 

ü Long. de la línea de presi6n Csecci6n) 

El paso sobre el c!rculo base est~ dado por: 

Pe 2o'Tf• p 
N 



donde: 

p Radio del círculo base. 

N No. de dientes {piñon) 

re~ radio exterior de los piñones. 

rp;;i. radio primitivo de los piñones. 
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Para una mcJor uprcciaci6n del efecto al evaluar las va-

riables clavos en la fórmula V-7, se ha hecho un programa pa-

ra uso un cualqui1:!r calculador progr.lmablc. (Programa P0 , -

¡ver ap6ndicc) . 

Se propone la rcalizaci6n de un listado como el del que 

a continuación imprimo un fragmento del utilizado en nuestro 

diseño donde podemos apreciar el comportamiento a las difere~ 

tes evaluaciones dadas. 

El valor real de "l\" se detcrminarti despejando a este -

cóef iciante de la !6rmula V-5. donde: 

donde: 

Kreal~~~~~~~,-º~3~~~-
0. 002•11 • N"• M •V• 'lVOl 

n Módulo norrn..-ilizado .. 

adimen~ 
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CAlCIJLO DEL M:lXIJ.O cte.: l'\.VOl='.10% 

b = K·M·N 

............................................................................ 
o K N V ~\5dulo K Dext b 

Lt/min No. dient. rµn mn real llJ1l rnn 

0.2 10 1750 3.569 0.2 48 8 

0.2 14 1750 2.852 0.2 64 11.2 

10 0.3 10 1750 3.229 0.3 48 12 

10 0.3 14 1750 2.580 o.3 64 16.8 

20 0.3 10 1750 4.068 o. 3 48 12 

20 0.3 12 1750 3.603 0.3 56 14.4 

20 0.3 14 1750 3.251 o.3 64 16.8 

Recordando que por nuestra fórmula de potencia teórica y 

en base a la presión requerida de 50 bar, la relaci6n poten--

cia-caudal, irá en proporción de 1 CV por cada 10 Lt/min --

aprox. 

Otra de las ventajas de un listado semejante es el poder 

apreciar la variación del tamaño del piñón y como afecta el -

valor de el coeficiente "K'' adoptado. 

El caudal "instantáneo" en una bomba de engranes varía -

en función del c..-nplazarníento del punto de contacto entre los -

dientes {punto de tangencia) • 
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Como este punto se desplaza segón la línea de presi6n, el 

caudal instantáneo ser~ función de la distancia ''u'' entre el 

citado punto de contacto y el punto de intersección de la lí

nea de presión con la línea de los centros o
1

- o
2 

{Fig. V-4) 

Para un dentado de evolvente se demuestra matemáticamente 

que el caudal "instantáneo" es igual a~ 

o 

donde: 

d _g_ 
dt 

W•b• (r 2 
e 

V-9 

Q Caudal instantáneo en cm3/seg. 

q Caudal por diente 

~ = Velocidad angular del piñón en rad/seg. 

r Radio exterior de los dientes en cm. 
e 

rp Radio primitivo en cm. 

u Distancia entre el punto de contacto de 

los dientes j-' el punto de intersección de 

la línea de pre5i6n con la de centros o
1
-o 2 

dada en cm. 

Grdfi~amcntc el caudal instantáneo obtiene su valor m~xi-

mo para u=O, esto es, cuando el punto de contacto de los 

dientes se encuentra sobre la línea de centros y su valor mín,! 

mo para u:U, es decir, a la distancia máxima entre el punto 

de contacto de los dientes y el punto de intersección de la 11 

nea de prcsi6n con la línea de centros. 

Por consiguiente, la curva de caudal de una bomba de en-
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granes tendrá un carácter pulsativo, donde la frecuencia as! 

como la amplitud de las pulsaciones dependerá esencialmente -

del número de dientes como se menciona en el capitulo III. 

La figura V-3 representa la curva del caudal de una be~ 

ba de engranes de un dentado con coeficiente E= l, lo que -

corresponde a un n6mcro de dientes igual a hlnin= 5 dientes. 

NOTA: E= Se le llama coeficiente de ''recubrimiento 11 

Y se define por: 

"El arco de engrane "e" debe ser mayor que el paso cir-

cular (P'l para que siempre haya un par de dientes en-

granando", as!. cuando cesa el contacto de un par, ya 

está en contacto el siguien~e~ 

La relación entre el arco y el paso (e:P') se llama coe-

ficiente de recubrimiento "t.". 

Este efecto es important!simo, ya que de esto depende el 

sellado hidráulico entre rotores y así la eficiencia de la 

bomba. 
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N 

Fig. V-3 Curva de pulsaciones del caudal en 

la bomba 
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En el eje de absisas se representan los valores del ángu-

lo de rotación y en el eje de ordenadas los valores del caudal 

instantáneo. 

Por otro lado llamaremos al valor 

Ó ~ ~Q~m_a_x_-_Q~min V-10 

Qmax 

"Coeficiente de Irregularidad de Caudal" 

P>a.ra la cual los cálculos d~~uestran que en el caso pre

sentado en la figura el valor de n 6 11 llega al 30%. 

La presencia de pulsaciones en nuestro !;istema es poco -
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deseable ya que además de provocar vibraciones en nuestras --

máquinas son origen de flujos inestables, como se mencionó, 

la frecuencia de pulsación depende directamente del producto-

del nOmcro de dientes por en nómero de vueltas en el piñón mi~ 

mo. 

Se deduce que para obtener un caudal más uniforme habrá 

que aumentar el nrtmcro de dientes, sin embargo esta determin~ 

ción acarrear ia ...... : 

lo. Una disminución en el caudal para una bomba 

de dimensiones equivalente. 

2o. Dado que el coeficiente de recubrimiento au

menta, habrá que tomar disposiciones para -

evacuar el fluido comprimido entre los dien

tes en contacto. 

En la figura V-4 se presentan las curvas de caudal de 

una bomba donde e) 1, aquí el caudal es m~s uniforme que -

el anterior, la curva del caudal de un par de dientes se cor-

ta en la curva del par siguiente, por tanto, el caudal de -

un par de dientes se ve cortado en el momento que el par si--

guicnte entre en contacto (porciones verticales de las curvas). 

El fluido comprimido entre los dientes en contacto no es 

utilizado y el grjfico corresponde a un coeficiente de irreg~ 

laridad de caudal del 20% aproximadamente. 
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l:i!'.. 
N 

1 

""'·• 1: 
Ir 

1: 
'' 

.. 

Fig. V-4 Curva de pulsaciones para un E,.. 1 

Para el caso de utilizar parcialmente el fluido cornprirni-

do después de la entrada en contacto del segundo par de dien-

tcs la compresión del fluido entregado por un par de dientes -

tiene lugar sobre un ángulo de rotación mayor que : 360º /N. -

Se observa a continuaci6n: 

E 

o 

~~ 

' ., 
e 

" 1 

j 1 1 
1 1 

Fíg. V-5 Cuxva de pulsacicnes para e:> l usan:Ja 
f l uió.:> o.:r.-pr ir:Udo 
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De la figura anterior, las áre.as rayadas representan la ganan-

cia obtenida por el empleo del fluido comprimido entre los hue-

cos de los dientes, asegurando así un caudal m~s uniforme con 

un coeficiente de irregularidad del 14% aprox. 

Algunos constructores emplean el fluido comprimido entre 

los dientes para la lubricaci6n a presión de los cojinetes u -

otros usos gue requieren de un caudal pequeño con alta presi6n. 

Es primordial que los huecos entre los dientes se llenen 

completamente al fluido durante la operación, de lo contrario, 

los espacios al llenarlos provocarc1n la formación de vapores -

del mismo fluido los cuales brusca~ente comprimidos causarán -

choques hidr~ulicos (cavitaci6n) y un considerable ruido. 

(aunque ese ruido se reduce al bombear fluidos viscosos aumen-

ta considerablemente al incrementar la velocidad y la presi6n) . 

El modelo que se presenta en la figura V-6 tiene por oE 
jeto mejorar el llenado de los huecos durante la operación me-

diantc el uso de una "gran c.::ímara de aspiraci6n" así el rui-

do de operación de la bomba se reduce considerablemente. 

Por otro lado, para obtener un correcto llenado en las -

bombas habrá de evitarse que en las tuberías de aspiraci6n se 

presenten velocidades del fluido mayores a 2.5 m/seg. (Es 

obvio que las velocidades de salida pueden ser superiorE?S a 5 

m/seg) 
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Continuando con la problemática que presenta el caudal en 

la bomba de engranes, hasta aquí se puede resumir que para in--

crcmentar el caudal en la bomba habrá que disminuir el nWnero -

de dientes conservando constantes los diámetros de paso. 

Por mecánica del dentado se sabe que los pequeños núrne--

ros de dientes provocan el efecto de 11 interferencia" acompaña-

do de l.:t "socavaci6n", como result.:ido un mal funcionamiento -

en general por todo esto habrá que decidir entre dos cosas en 

el uso del dentado •.•• : 

a) Implantar el uso de un diente de perfil diferente 

al de evolvente. 

b) Corregir el diente que trabajamos (cvolvente) 

Básicamente ·~s por economía que se recurre a la segun-

da opción, ast al corregir un dentado mecánicamente se redu-

ce el addendo aumentando el dedendo haciendo con esto que el 

apareo de dientes entre los piñon~s se realice sin que los --

dientes toquen sus raíces. 

La primera opción la dejaremos para algunas aplicacio--

nes de dentado interior. 

Como dijimos por economía se recurre al diente de evol-

vente corregido y así emplear fresas y cortadores de uso nor-

mal o los utilizados para el corte de dientes normalizados, -

posteriormente el dentado se podrá corregir, por ejemplo, --
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por un proceso en el cual se incrementa la distancia entre --

centros de la herramienta generadora y el trabajo o piñón a -

tallar, el efecto a que conduce este proceso es un aumento en 

el ~ngulo de presión del diente y del ancho en la base de los 

dientes. (Cap. IV). 

Es por lo anterior que se dice que el ángulo de presi6n 

utilizado en los engranes de las bombas son mayores a los nor-

malizados llegando así hasta los 30º. (Al aumentar la distan-

cia entre centras se cambia la inclinaci6n de la línea de ac--

ci6n dando corno resultado un ~ngulo de presión más grande). 

La correcci6n del dentado tiene un efecto favorable so--

bre el régimen de trabajo de los dientes, esto debido a: 

lo. Disminuye el coeficiente de rendimiento 11
(• dismi

nuyendo así la importancia de la compresión del flu1 

do entre los dientes asegurando un trabajo m~s sua

ve y sin elevar la temperatura del fluido bombeado. 

2o. Se incrementa el rendimiento tanto mec~nico como vo

lum~trico, as! como una mayor vida de operación. 

por lo que respecta al rendimiento mec~nico: 

Se explica por el hecho de que el aumento del ~ngulo de 

presión disminuye el deslizamiento relativo así corno la pre--

si6n unitaria entre los dientes ya que se aumentan los radios 

de curvatura en los flancos de los dientes. 

Por lo que respecta al rendimiento volumétrico: 

Se explica por el efecto que tienen los flancos de los -
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dientes al tener mayores radios de curvatura, aseguran un me

jor sellado disminuyendo la importancia de las fugas, consid~ 

rando que a medida que aumenta la presión, las guras desde la 

salida de la bomba hacia la entrada o el drenaje, también se 

increm~ntan afectando así a la eficiencia misma. 

Con todo esto podernos asegurar que la corrección del de~ 

tado aumenta o asegura aumentar el caudal de diseño. 

Un problema a definir es el que acarrea el aumento del

~ngulo de presión, ya que esto trae como consecuencia una -

disminución en el espesor de los dientes en la cresta (reduc

ción de la cara del diente} perjudicando al sellado e íncre-

mentando los retornos o "fugasn entre el di~etro exterior 

de los dientes y el cuerpo de la bomba. 

As! este problema habr~ que atacarlo proporcionando un -

excelente acabado u la "pista interior" en el cuerpo de la -

bomba. 

Corrección del Dentado. 

La corrección al dentado la haremos apoyándonos en la -

nomenclatura de la figura V-7 para los piñones simétricos: 
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r radio e"terior .,<:g l!ngulc de presi6n . 
rf radio d fondo, dentado e distancia entre centros 

s altura del pie V número de vueltas por minuto 

altura del pie velocidad angular,rad/min 

~ rndio circunf. bas• distancia entre el punto de 

r ri'ldio primitivo, división 
contacto de los dientes e el 

p punto de intersec:ci6n de la 
N número ce Cientes línea de presión con la l!ne-

b ancho del di en te 
a de centros 

2U longitud de la l!nea de pre-
paso si6n. 

M ,..,6 du lo E. c:oef. de recubrimiento. 
p poso sobre lo c:ircunf.base 

Q caudal Lt/min. • en 

NOTA: Se introduc:er. los subíndices; e~ dentado c:o~regido. 

g ::o cremallera generatriz. 

flG. V-7 C~leulo del den!odo ~ara bombas de encranes. 

\c:ort.. l"e:rritt&.Enims) 
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Para bombas con p1ñones iguales o sim~tricos tenemos: 

- El coseno del ángulo de prosi6n del dentado corregido está 

dado por 

cos ~e 

donde: 

Ce Dist~ncia entre centros corregida. 

cose.:= -1!2_ 
e 

donde: 

e = Distdncia entre centros (ler. cálculo) 

- El p~so sobre el círculo de base es: 

Pe = 
2·11"· p 

N 

- Coeficiente de Recubrimiento ser~: 

ce 
r 2 e ~ 2 -

Pe 

(Ce sen o{. e) 

V-11 

V-12 

V-13 

V-14 

Los diferentes sistemas de corrección de los dientes ta-

!lados con herramientas, fresa 6 cortados circular normales -

con un ~ngulo de presi6n.,l.g ~ 20º ser~n: 

lo. Sistema 

Aplicado tarnbi~n por Eniras (Prof. Invest. del 

ºInstituto Nacional Soviético de Investigaciones 

Experimentales y Cient!f icas en rn?quinas-herramien-

tas"} quien trasciende el valor del desplazamiento 

".x" de la cre.."nallera generatriz en: 
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X = 0.02 (30 - N) V-15 

20. Sistema Din v20, 

Sistema alcm~n según norm.Oin v2D, donde: 

" = 
14 V-16 

17 

)o. Sistema Tuplin. 

Este sistema consiste en el aumento de la distancia 

entre centros "C" en un valor de un rn6dulo donde la 

distancia entre ejes corregida seria igual a: 

Ce = e ~-N~-+~~ 
N 

V-17 

Para la corr~cc16n definitiva de los piñones se introdu-

cir~n los coeficientes ''K" y "X''', la introducci6n de estos 

coeficientes tiene por objeto la disminución en la altura de 

ln cabeza de los dientes y obtener así' un diente suficiente-

mente ancho en la crcstu y llsi g.:i.rant:iz.ar un correcto sella-

do contra el cuerpo de la bo~ba. Por otro lado se pretende -

disminuir l.:t distancia entre centros para evitar c0n ello un 

juego demnsiado grande cntrelos dientes. (Esta disminuci6n -

no ser.1 muy exageradaJ. 

Los valores de "x", "K" y "K'" recomendadas por Me--

rritt y Enims se disponen en la tabla de la figura v-B. 

ll.E.~crritt. ''Gear Engineering" N.York 1971. 
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'" 1( 

I~ 
16 
17 

18 
19 

'19· 

2Gº3!1' 
2f1°0' 
2:1°!6' 

2.ao:1.?' 
21 °2~?' 
';!;'I0!1i1' 

0,3f> • 12,í.GIMl 
0,31 13,G~fifi 
0,Rt U,Gl'26 

. 0,3(l 
o.~s 

0,26 

.' ( '"' +-""~) J. m n1 

Fig. v:B Tabla auxiliar para correcci6n 
del diente 
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El sistema de Merritt y Nemins es el de mayor aplicación 

en el diseño de este tipo de engranes para este tipo de bom--

bas por varias razones, la principal es la rapidez y preci--

si6n en el proceso de datos apoyados en los coeficientes exp~ 

rimentalcs de su tabla de correcci6n, además, la correcci6n 

de un dentado hecha por este sistema proporciona una mayor r~ 

sistencia al desgaste en los dientes, segün Din v20. 
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Por lo que respecta al sistema de 'I!Jplin, ~ste nos ofre-

ce un mayor volumen entre los huecos de los dientes sin ernbaE 

go, el diente es demasiado puntiagudo en la cresta, situación 

que Merritt evita con la introducción de sus coeficientes K y 

K'. 

una vez que hemos determinado el mí.mero 6ptirno de dien-

tes a utilizar, estudio en base a los datos tabulados de la -

fórmula V-7, el primer paso será extraer de la tabla de ca-

rrección de dentado los valores de los coeficientes: 

..<'.e X 
!!E_ 
m , K , K' 

•ac ~ Dato multip. por el módulo. 

Una vez determinados estos datos, iniciaremos la corree-

ciOn del dentado auxili~ndonos con las siguientes fórmulas: 

El radio exterior del dentado corregido: 

re = ( N/2 + 1 + - K') M V-18 

El radio de fondo del diente* (dentado corregido); 

( N/2 - 1.2 + X ) M V-19 

Distancia entre centros *corregida 

Ce = ( N + 2x - K ) M v-20 

El Caudal Exacto de la bomba con el dentado ya corregido -

se define por la fórmula V-25 apoyada en la fórmula V-8 a 

continuación : 

2 [ N , 2 N k 2 -2 2 Ec
2 

Ec l] 
Q'= 2·11·b·V•M ( ;¡ +l+x-.<' ) - { 2 +:<- ;¡l -11 •CDS Pl.g( - 4- - z + 3lj 
O'. ~ci6n V-21 
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Si el ralio de la circuníerc.nci.a de división es 

rp = _f2__ 

El radio del círculo de base es: 

C•cos&<.g 

El paso sobre el cfrculo de base: 

Pe=~ 
N 

Sustituyendo lo anterior en V-21 

oc í 2·11' • b •V • ( r 2 - r 2 
e p 

reduciremos a: 
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V-23 

V-24 

V-25 

Por lo que respecta al "Coeficiente de Irregularidad de 

Caudal" ( [ l por definición de v-10 ... ; 

Ó= Qmax - Qmin 

Qmax 

Se calculará determinado Qmax y Qrnin sustituyendo en la 

fórmula V-9 respectivamente u-=O y u=U, as.1: 

Qmax = w•b (r 2 - r 2 l e p V-26 

Q:nin = W•b (r 2 - rp2-u"j 
" 

\t-27 

donde: 

S= W•b(r 2 - r 2}- W·b(r 2 -r 2 - u2 ) 

"'. b • (r
2 

r
2 

u~ 

r 2 - r 2 
e P 
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V-28 

Sustituyendo los valores de "re" y "r " se obtiene: 
p 

E e 2 ·n". c:os 
2 .x. g .r-12 

b = -4- • [<N/2 + l +x - K') 2 - (N/2 + X - K/2) 2 ] • Mz V-29 

- s implif ican:lo: 

ó= V-30 
(N/2+l+x-K') - (N/2+x-K/2) 

Evaluando esta fórmula se podr~ apreciar que el coeficie~ 

te de irre9ularidad de caudal no depende del m6dulo sino excl~ 

sivamente de: 

- El ntlrnero de dientes (N) 

- Del coeficiente de recubrimiento {E ) 

- Del ángulo de presi6n (eol g) 

- De la cremallera generatriz 

y de los coeficientes de correcci6n del dentado. 

Estos valores de "Ó " se muestran graficados para los 

dentados corregidos por el sistema Merritt y por Din v.20, 

(ver la figura V-9) . 

En la figura se puede observar que los piñones corregi-

dos por Mcrritt tienen el coeficiente de irregularidad de 

caudal rn~s pequeño que los corregidos por otros sistemas. 



0.11.1 

O!Nv20) 
0.1Q 

0.'2B / CORRECCION 
/ \r-oún 

0.21 
MERRlfT 

.!!l. 
o.~ b 

~ .. 
íJ,2 ~ 

\ 
!\._ 

c.~ J 

" f"'-... / 
0.2 2 

C!.2 1 
1 1 
1 1 

f'ig. V-9 • 6" en función de N" y del nétab de 

=ecci6n utilizado 

163 

En resumen, el na.mero de dientes 6ptimo para uso en los -

piñones de las bombas de engranes oscila entre los 12 y los 16 

dientes. As!, en la pr'1ctica Se aceptan para estas bombas va-

lores de • Ó" de entre el 14 y 25i. 

H.lsta aqu! se ha definido la nomenclatura y f6.rmulas a --

utili=ar en el diseño de la bomba de engranes, la fase siguie~ 

te ser'1 el c~lculo de las características propias de la misma. 



Bomba de Engranes 

TIPO 

ROTOR 

PRES ION 

CAUDAL 

Diente Recto (Rotores) 

Engrane O.R .. (2} simétricos 

50 Bar 

20 Lt/min 

La eficiencia volumétrica requerida será de 90~. 

DESARROLLO 
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Iniciaremos calculando el Módulo a utilizar evaluando en 

la f6rmula V-7, si es posible la tabulación de datos haciendo 

uso del progrruna P0 para que apoyados en esta tabla obser-

var el comportamiento de resultados dados diferentes valores 

de las variables N : No. de Dientes y V Revoluciones por mi-

nuto, b~sicamentc ya que el caudal 1'Q", el coeficiente "K" y 

la eficiencia volum6trica se tienen como datos. 

De la tabulación de resultados se deber~ seleccionar el -

óptimo que deberá ofrecer las mejores características ~ecáni-

cas por ahora, principalmente en lo que se refiere al di~etro 

y ,i.ncho del diente del piñón a utilizar, posteriormente y con 

apoyo del programa Pl se podrán obtener las medidas mecánicas 

de los piñones a utilizar. 

Después de anali=ar los datos obtenidos se opt6 por los 

valores a continuación: 
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10 dientes 

1750 rpm {considerada por ser 

una velocidad ofre

cida comercialmente) 

O.JO 

Evaluando en V-7: 

(_ 20 )l/3 
M =\o.002·11'·(0.J)•lo2.cnsoJ·0.9 = 0.406 en= 4.0f'mn 

El valor normalizado para el módulo más próximo es ~ 

Ahora determinaremos el valor real del coef. "K" para -

M=4 norm. 

K (1000) 

Evaluando: 

20 
K ~~~~~~~~~~~~~~. 1000 

0.002·1T. (10
2 ) .4 3• 1750·0.9 

Por lo tanto, la Longitud del Dentado será: 

b = K•M•N 

&Valuando: 

b = 0.309 (4) 10 =!.L.!!!!!!. 

- El diámetro exterior del piñón ser~: 

O = M(N+2) 

O = 48 mm 

4 (10+2) 48 mm 

adimen .. 

0.309 
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- El paso diametral "P" 

p N + 10 + 2 
~ 

o 48 

- Paso Circular "P' ": 

p = .1L ---1L.. ~ 
p 0.25 

- Diámetro Primitivo 11011: 

o 
p o. 25 

Distancia entre Centros ( ler. Cálculo) 11 c 11 
: 

e N + n Por ser simétricos N=n 

p 

Evaluando 

e 10 + 10 

2(0.25) 

Addendum & Dedendum: s y B respect. 

s = l/P B = l/P 

Evaluando: 

s = B = 1/0.25 = i. 

Profundidad Total del diente "W" 

" 
2 .157 2.:..!22._ 8.628 mm 

p 0.25 

Espesor del Diente "E" 

E = 
__ P_'_ ~ 6.283 mm 

2 
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Una vez determinados estos valores, efectuaremos la co-

rrecci6n del dentado utilizando el método de Enims & Merritt. 

Apoy~ndoncs en la tabla de la figura V-8, obtendremos los 

valores a continuación listados para N=lO. 

Para N=lO dientes: 

X 0.4 

!!.E._ = 10.7053 :: ac= 10. 7053•M 
M 

ac 42.82 

K o. 09 47 

K' 0.0947 

•tos valores a continuación obtenidos serán los corregidos. 

El radio exterior: 

re (N/2 + 1 + X - K') M 

Evaluando; (10/2 + 1 + 0.4 - 0.0947)4 

El radio del circulo de fondo: 

rf (N/2 - 1.2 + x) M 

(10/2 - 1.2 + 0.4)4 16.8 mm 

El radio de la circunferencia de división: 

21. 410 mm 
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El radio del c.í.rculo de base: 

e C•cos o<- g 40.cos20º 18.80 nun 

El paso sobre el círculo base: 

Pe 2·fT• 2 2•1T•l8.80 11.808 mm 

N 10 

coeficiente de Recubrimiento 

Ec = 
ac•sen ,,.(.e 

Pe 

Evaluando: Ec 42.82•sen28º12 1 

ce). 

u 

11. 808 

Ec = 1.133 mm 

Pe. é e 11.808(1.133) 

2 
6.693 mm 

El programa P2 desarrolla esta correcci6n, (ver apéndi-

El Caudal Exacto de la bomba será: 

Qef 

Evaluando: 

( 

2 2 11.808
2 -3(11.8~8)6.69+3(6.691 2) 0.9111• 

25.22 -21.410 - u 



Qef = 131 946. 89 ( 636. 04-458. 38-
139. 42-237 .0~134. 38 

3 

Qef = 131 946.89 (636.04 - 458.38 - 12.23) 0.9/ 1E6 

()>( = 19.645 Lt/min = 
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) o.9/lEG 

• El desarrollo de esta tlltirn.l ecuación se caoputa en el prograna. ira P2. 

El program:i P3 desarrolla lo referente a caudal te6riro y potencias. 

Caudal Teórico (Qteo) : 

El caudal teórico se define por: 

Qteo = Qef 

~ 
Lt/min 

Evaluando: 

Oteo 19.645 21. 827 Lt/min 
0.9 

Potencia Teórica (Ntco) 

Nteo = 

Evaluando: 

P • Qteo 

600 

Ntco 50 Bar • 21. 827 Lt/min 

600 

Potencia realmente absorbida (motor) 

KW 

1.819 Kw 

Admitiendo un coeficiente de rendimiento mecánico de la 

bomba de un 87% promedio tenernos: 

Nm::::. N tea Kw 
'l mee 



Evaluando: 

Nm 
l. 8189 

0.87 
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2.09 Kw 

El esfuerzo radial resultante que se presenta en nuestra 

bomba dados las resultados anteriores. 

El esfuerzo Radial Resultante 11 P 11 será dado por: 

Ecuación V-6 

Newtons .. 

p 

P = 0.7•dext•p·b 

0. 7 (0.05044) 50 X lo" 0.012)= 2118.48 N 

Nota. 

Oext 2(re)/1000 

dado re 25.22 tendremos: 

2(25.22)/1000 0.05044 mts. 

Y de la presión dada en Bars: 

Bar l X lcf' N/m
2 entonces: 

50 Bar 50 X 105 N/m2 

Se concluye la fase del diseño hidráulico. 

El paso a seguir es la construcci6n de los piñones con 

los datos calculados así como el conformado del cuerpo de la 

bomba. 



C A P 1 T U L O VI 

DISENO MECANICO 

1. Prelirnina r 

2. Engranes 

J. Carcaza 

4. Flecha y Partes Menores 

Reacciones en los apoyos 

Diagramas 

Bujes 

Sello 

Tuerca 

Accesorios 

Daños en el Equipo 
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l. PRELIMINAR 

En el capítulo precedente se han realizado los c~lculos 

hidr~ulicos para la bomba de engranes y corno se mencion6 al -

inicio, el enfoque fue al diseño de los piñones y a la corre~ 

ci6n de los mismos. 

En el presente capítulo se mencionan los materiales pro

pios de la fabricación tanto de los piñones como del cuerpo -

de la bomba y en dado caso el proceso de conformado, al fi-

nal del mismo se presentan los dibujos del proyecto para su -

fabricaci6n }' ensamble. 

2. ENGRANES 

Materiales para los engranes. 

Los aceros al carb6n son los de mayor aplicaci6n y más

econ6micos, de manera similar, el hierro de fundición se uti 

liza para las grandes unidades o para formas de cuerpos intri~ 

cadas. 

Los aceros de aleación y al carbono tratados t~nnicarne.!! 

te se usan en aplicaciones de rn~s fuerte carga y de resiste~ 

cia al desgaste. 

Por regla, los piñones se fabrican rn~s duros para igua

lar el desgaste, esto en el caso de transmisiones donde los 

di~metros exteriores de los pares cinem~ticos son muy dife-

rentcs; los engranes m~s fuertes y de mayor resistencia al 
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desgaste son una cornbinaci6n de nOcleo de acero de buena com= 

binaci6n de núcleo de acero de buena aleaci6n tratados térmi

camente y con dientes con endurecimiento superficial. 

Los engranes de acero inoxidables están limitados a las 

aplicaciones especiales del ambiente, para resistencia a la 

corrosi6n,etc. 

Los materiales no mecánicos se utilizan principalmente -

para reducir el ruido, amortiguar las vibraciones y economi-

zar en alta producci6n. 

La tabla VI-1 presenta una lista de materiales con sus -

características y propiedades mecánicas para fabricaci6n de -

engranes. 
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Tabla VI.1 Materiales típicos para engranes 

C1asificaci6n de Aceros para engranajes. 

Los aceros para engranajes pueden dividirse en dos cla-

ses generales: 

- Aceros al Carbono 

- Aceros Aleados 

Los aceros aleados se emplean bastante en el campo in--

dustria1, pero los aceros al carbono tratados térmicamente -

est~n mucho rn~s extendidos. 
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Para muchas aplicaciones, los aceros al carbono, trata

dos térmicamente para obtener los mejor de sus cualidades p~ 

ra el servicio a que se destinan, son satisfactorios y muy -

económicos. 

Las ventajas de los aceros aleados sobre los al carbono, 

ambos tratados térmicamente son los siguientes: 

l. Aumento de dureza en la superficie y de la profundi

dad alcanzada por la dureza para un mismo contenido

dc carbono y un mismo temple. 

2. Posibiliad de obtener la misma dureza en la superfi

cie con un temple menos riguroso, y en el caso de -

algunas aleaciones, con menor temperatura de temple, 

siendo por tanto menor la deformación. 

3. Aumento de tenacidad, como indican los m~s altos va

lores del límite de fluencia, alargamiento y estric

ci6n . 

.i. Tamaño más fino del gr~"lno, con el resultado de mayor 

resistencia al impacto y al desgaste. 

S. En el caso de algunas de las aleaciones, meJores cu~ 

lidades para maquinar o lu posibilidad del maquinado 

a elevada dure=a. 

c~~o seleccionar el acero adecuado para un engrane. 

Debido a la gr~n cantidad de tipos de aceros disponibles 

en el mercado para la fabricaci6n de engranes se hace necesa-
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ria el regirse por ciertos lineamientos para facilitar la se

lecci6n: 

l. Elíjase un acero con un contenido de engranados de 

aleaci6n no mayor del precisamente necesario, para P2 

dcr templar correctamente el engrane, de acuerdo con -

su tamaño. 

2. Si el desgaste c.-s un problema, un contenido rntís alto 

de carbono puede ser de gran utilidad (por ejemplo, el 

acero AISJ 1060 ocasionará un desgaste excesivo en el 

AISI 1025). 

3. Si el problema estriba en la dificultad para el maqul 

nado, ser.'1: ventajoso emplear aceros con contenido de 

carbono más bajo (el acero AISI 1025 es más fácil de 

maquinar que el AISI 1060, de la misma dureza). 

4. Hay que considerar los precios del acero en bruto y -

los costos para maquinarlo, seleccionaándose el mate

rial que arroje el costo total m~s bajo del engranaje 

adecuado, capaz de dar el rendimiento que se requiere. 

Empleo de los Aceros Cementados. 

Cada una de las dos clases generales de aceros para en

granajes fl.!Cdc subdividirs~ C0.'110 sigue: 

l. Aceros Cementados 

' Aceros de Temple 

3. Aceros tratados t6rmica.'T!ente i' revenidos a una dure-

za que permita su maquinado. 
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Los dos primeros son indistintos para ciertas clases de 

servicio, siendo la elecci6n cuesti6n de gusto personal. 

Los aceros cementados, gracias a su corteza muy dura y -

de grano fino (cuando se han tratado en fonna adecuada} y a -

su n~cleo comparativamente blando y dúctil, son, en general, 

empleados cuando se requiere resistencia al desgaste. 

Los aceros aleados cementados tienen un núcleo mediana-

mente tenaz, pero no tanto como el de los aceros de temple. 

A fin de obtener los mayores beneficios de las propieda

des del nGcleo, los aceros cementados deben ser t~~plados -

dos veces. 

Esto es particularmente cierto en cuanto a los aceros -

de temple, porque las ventajas derivadas de su uso rara vez -

justifican el gasto adicional, a no ser que el ntlcleo sea re

finado y endurecido por un segundo temple. El mayor inconve

niente del refinado adicional es una deformaci6n mayor, la -

cual puede ser excesiva si la fonna o el diseño no son compl~ 

tamente acertados. 

Con lo anterior y atendiendo a nuestra bomba de engranes, 

éstos se propone fabricar en un acero de aleaci6n cromo-níquel 

o un SAE 1144 con una dureza de 245 BHN como opci6n. 

La propuesta de este material surge de los bancos de 

pruebas donde se ha encontrado una excelente respuesta a la -
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eficiencia mecánica y al desgaste principalmente, además por-

que la bomba tendrá una aplicaci6n en aceites no corrosivos -

con viscosidades en el rango de los 100 a los 100'000 SSU. 

Como un tratamiento posterior se propone un cementado 

(con una profundidad entre los 0.7 y 1 mm) por las razones a~ 

tes expuestas y un proceso final de rectificado o asentado 

con piedra de diamante para evitar la presencia de pequeñas -

marcas que nos generen desgaste, fugas y "ruidos". 

En este punto se calcularán los esfuerzos a que se sorne-

terá la bomba, así corno la selección del material apropiado -

para la construcci6n de la bomba, para esta selección habrá -

que seguir ciertos criterios: 

- Resistencia a la Corrosión 

- Resistencia al Esfuerzo 

- Resistencia al desgaste por abraci6n 

- Propiedades de Fundici6n y Maquinado 

- Costos 

Materiales de construcci6n. 

* Aceros Fortuna, ofrece un acero con aleaci6n Cromo-Níquel 

apto para el maquinado de los engranes con una clasifica-

ci6n Fortuna:: TXlO R color de distinci6n :: Caf~. 
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De exhaustivas ptucbas de laboratorio se ha determinado 

que para la mayoría de las aplicaciones de bombeo, la fundi

ción de hierro es el material preferido para la f abricaci6n 

de la carcazcl ya que este material tiene generalmente la re

sistencia suficiente para las diversas presiones desarrolla

das, por otro 1.ido, si so han Je bornbea1· productos corrosi-

vos y/o vol~tilcs del petróleo por ejemplo, podrá ser ncces~ 

rio espccific3r fundición de acero o acero inoxidable de las 

ncries 400 6 300. 

Lu fundición de hierro tien0 un costo rel.3.tivarnente bajo, 

ademjs de su íacilid~d de ser fundido en grandes cantidades -

y facilidad de maquinado. 

Esta fundición prcsontü un alto contenido de carbono -

(m~s de 1~7't} y alto conlenido de silicio, con bajos pcrcent!!_ 

jcs de azufre, manganeso y fosfuros, la aleaci6n gue resulta, 

se compone de pcrli ta / fcrri ta }' grafito. En ciertas condiciE_ 

ncs la perlita se desc~~pcne en grafito y ferrita así el pro

ducto resultante cstarj constituido !ntcgr~~cntc por ferrita -

y grafito, este Oltimo en fonna de delgadas hojuelas distri

buidas en t.uda 1.J. c-structura, lo que oscurece el metal dando -

lugar .11 no::nbn> Ce fundición gris-

Este rnatúrial no se ~uclda fjcilmcntc debido a que puede 

agrietarse pero cstu t~ndencia se puede aminorar si la pieza

es precalentada con cuid~do. 
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Lo anterior es una dcsvantaja contra lo que es la fundi-

ción de acero, ya que si el costo inicial de una carcaza de -

acoro es mnyor que una fundición de hierro, la de acero se P2 

dl·á s:tlvar soldando las partes fracturadas o escariadas y re-

maquinando dcspu~s. 

En cunlquicr cv.Jluaci6n de (undíci6n de hierro contra --

una de .'lCt:!l"O, se debe considerar la probabilidad de la ero- -

si6n en la carcaza dut·unLc la operación. 

*El desgaste por .. 1brasi6n c-s el desprendimiento mecánico -

da metal debido a la acción de corte o abrasión de los s6lidos 

~n suspcnsi6n que lleve el líquido bombeado. 

Pr:\ctícruncntc este t:ipo da desgaste se identifica por un 

patrCn de desgaste ondulada con acabado mate. 

En nuestro casa, ya que la aplicaci6n de la bomba de en

granes serti e~ aceites no corrosivos y dadas las propiedades 

lubricantes del mísmo fluido se ha optado por procesar la caE 

ca~a en fundición de hierro gris dadas las ventajas que este 

material ofrece. 

Material elegido: 

Hierro gris (fundición) 

No. AGM;"\ 60 

Resistencia a la Tensión: 4216.44 Kg/cm2 

Resistencia a l.:i. c:.~dencia: 3122- 31Kg/on2 

Our~2a lirinc!l 302 

<·lat. Ruptura Cortante 6219.25 Kg/an2 
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Después de la fundición se propone un ligero revenido a la 

pieza con el fin de reducir los esfuerzos por enfriamiento y m~ 

jorar la maquinabilidad. 

Un punto importante en el conformado de la carcaza y a t2 

mar en cuenta en el diseño del molde (Y' que debe ser colado -

de calidad) será el ESPESOR que deberá de tener el cuerpo, ya 

que una pared delgada no serviría o por el contrario una pared 

gruesa resultar!a en una bomba pesada y costosa. 

Para el cálculo del espesor recurriremos a la Teoría de-. 
la Membrana (Ver Teoría). 

Esta teoría se aplica a estructuras tales como cascara--

nes de pared delgada (membrana) o a recipientes sujetos a pre

sión y nos será ~til para obtener el c~lculo del espesor míni-

mo que deber~ tener el cuerpo o carcaza de nuestra bomba para 

soportar los esfuerzos resultantes en su operaci6n. 

*Una consideración importante en la fundición de hierro -

es el espesor m!nimo requerido para el vaciado : trnin. = S nun. 

La teoría de la membrana resume que el esfuerzo circun-

ferencial siempre será el doble de el esfuerzo longitudinal. 

condici6n: 

Teor!a de la Membrana. Mecánica de Materiales, F.R. Shan
ley 
Tabla 10-1 Manual de Engranes. DUDLEY 



El esfuerzo circunferencial 

no debe sobrepasar el esfueE 

za permisible del material:: 

Sc=Sp max. 

Se Esf. Circunferencial 

Sl Esf. Longitudinal 

Sp = Esf. Permisible de diseño 

p = Presión de diseño 

D Di~mctro a considerar 

t = Espesor del cuerpo 
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p. o 
Sc=-2-t-

Si= p4: O 

:.se =2Sl 

Por lo tanto el espesor mínimo en cualquier parte del -

cuerpo de la bomba siempre deber~ ser mayor que la obtenida -

con la fórmula siguiente: 

t=~ 
2.Sp 

La presión de diseño: 

Esta presión a tomar en cuenta se considera como la m~-

xi.roa esperada al estar la bomba en operaci6n, por regla se -

calcula por: 

P = 1.5 (Pmax) 

Pal"a nuestra bomba con una presi6n de 50 Bar se tendr~ 

una presi6n de diseño de 

P 1.5 (50 Bar) 

P 75 Bar 



y el Esfuerzo Permisible considerando un factor de 

ridad aplicable 

donde 

Eval U'Uld::>: 

a la resistencia máxima a la tensi6n: 

Sp ~ 
f.s. 

sv = Resistencia 

f .s. = factor de 

Sp = 4216. 44 Kqfan2 

J 

a la Tensión 

seguridad considerar 

1405. 48 ~tan2 
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segu-

f.s.=J 

Por 6ltimo obtendremos el espesor mínimo para nuestra -

carcaza: 

t = 50 Bar (18mm) 

2(1405.48) 
0.320 

O=lBmm; como valor promedio dada la rugosidad de los 

tubos galvanizados. 0 = 3/8" 

Debido a que el espesor mínimo admitido en el colado es 

de milímetros se hará en base a ~ste, teniendo cuidado de 

no adelgazar el cuerpo sobre todo en las chumaceras. 

~Este cálculo se ubica en el lado de descarga de la bom-

ba donde se localizará la mayor presión de operaci6n. 

**En el apéndice se muestran los dibujos del conjunto. 
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4. FLECHA Y PARTES MENORES 

Originalmente el diseño de una flecha se hace teniendo -

en cuenta que 6sta debe soportar y transmitir potencia al el~ 

mento de trabajo, en este caso los engranes, sin la presencia 

de vibraciones ni deflexiones que originen problemas de "arr~ 

tre" entre los componentes mismos de la m~quina. 

Generalmente las flechas resisten una carga combinada --

de flexión y torsión que implica la realizaci6n de un an~li-

sis dinámico y est~tico para calcular los esfuerzos m~ximos -

y en base a ~stos seleccionar el material y dimensiones a uti 

!izar. 

Debido a que la bomba que aquí se diseña es de reducido 

tamaño las cargas concentradas en la flecha {salvo la carga -

radial), son muy pequeñas y por lo tanto estas deflexiones -

ser<tn mínimas. 

Si observamos el dibujo del proyecto apreciaremos que -

los claros o separación radial de los elementos en rotaci6n-

y el cuerpo estacion~rio pr~cticamente no existen lirnit~ndo-

se as! los m~rgenes de flexi6n. 

Estos claros se deben evitar por obvias razones requirie!! 
do as! de un maquinado de calidad. 

Esta falta de separación evitar~ que la flecha motriz y 

la conducida se encuentren en detenninado caso en "voladizo" 

evitando la vibración del conjunto, y es precisamente lo --
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compacto de la bomba lo que le libera de ser una máquina com

plicada dinámica y en parte estáticamente. 

Práctic,'lmente es la flecha motriz la de mayor interés ya 

que aparte del maquinado será la impulsora del conjunto eje -

engrane, a continuación se realizan los análisis requeridos. 

Para una flecha sometida a un esfuerzo combinado flexión 

torsión, el esfuerzo máximo cortante se define por: 

Ss 16 : --:¡;;;y-

donde: 

D diámetro de la flecha. 

T Momento Torsionante. 

M Momento Flexionante 

Kt constantes según C6digo ASME 

l~m constante segtln C6digo ASME 

• Para este caso: Kt = 1 ; Km = 1.5 dada la naturaleza 
de la carga. 

Para la aplicaci6n de esta fórmula será necesario cale~ 

lar primero el momento torsionantc y posteriormente con el -

momento m~ximo flcxionantc {del diagrurna de momentos) eva--

luar Ss. 

El Momento de Torsión en el eje 

Mt = 71620 cv 
n 



De la bomba: Pat. = 2.09 Kw 

n = 1750 rprn. 

Evaluando: 

Mt 71620 (2.84) 

1750 

2.84 CV 

116. 22 Kq-crn 

El momento flexionante de la gráfica: 

Mt = 94.13 Kg/crn 
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Aplicando estos datos a la ecuaci6n del esfuerzo máximo 

cortante tenemos: 

Ver Tablas Cap. 11. Shigley. 

Ss 16 3 ((lxl66.22) 2·>(1.5x94.13l 2 )~ 
'TÍ (l. 19) 

dado el diámetro de 7/16" en cm. 

Ss 792.72 Kq/cm2 

dado el esfuerzo permisible para el acero utilizado: 

Ss = TI'-X 16 000 psi 1124. 38 Kg/cm
2 

se considera adecuado el diá~etro utilizado. 

Reacciones en lo::; apo\.'0:5. 

Diagramas. 

Para este anjlisis considerarewos una carga uniforr:ie --

distribuida en la il~cha, esta carsa será la carga radial -

calculada en el cap!tulo anterior y que fue de 2118 Ne"'•tons 
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equivalente a 216 Kg/cm2 para efectos de cálculo. 

El diagrama de cuerpo libre lo represento por la viga: 

' 
1 ¡o ¡ p jP 

1., l., 

donde: J será el largo de trabajo de la flecha 

R
1 

y R
2 

los apoyos o reacciones en los bujes. 

E\•aluando. 

' 

1 

l.4B7cm 

r r r 
r 

,ag .. 

El diagrama de Corte queda como: 

Datos: 

Longitud de trabajo de 

la flecha: 

3 4. 874mrn 3 .487 cm 

carga Radial: 

216 Kg/crn2 

carga distribuida: 

216 Kg/crn2 / 3.48i cm -

P' = 61.94 Ko/cm 
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y 

ti=:= =======l=====l=-· -l.'87-

+\08 

Para este c~lculo tomaremos el largo total en secciones -

de 1 cm. las reacciones son las siguientes: 

Vo lOS - o = +108 Kg. 

Vl 108 - (0. 871x61.94) = 54 Kg. 

V2 108 - -{1.743x61.941 0.038 Kg. 

V3 = 108 - -{2.615x61.941 -53.97 Kg. 

V4 108 -{3.4B7x61.94) -108 kg. 

Diagrama de ~omento Flexionante. 

Para el cálculo de oste diagrama se aumentar~ el n11mero 

de segmentos con el objeto de obtener el valor máximo del m~ 

mento flexionante. 

La primera secci6n pesa 61.94 Kg, as! el paso de cual-

quier carga uniforme se puede considerar actuando en su cen-

tro de gravedad por esto, la car9a de 61.94 Ng. la podemos

considerar actuando a la mitad entre la primera secci6n y R
1

• 
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Diagrama completo. 

1c:::::==:==:==:::::==:==:==:=:!í==:==:==:==:::::==:==:=P=:&=1:::::..o<-"o-k-~~x 
0.B71 -+t.74l --t-2.t~ +l.487 

Segmentos para el c~lculo de momentos a partir de la --

parte media de la flecha. 

Longitud de la flecha : J.487 cm 7 2 = l.473 cm. 

:: 1.743 + 8 segmentos= 6 segmentos de 0.2179 cm. c/u. 

Ml = t- 108 X 0.435 - f (61.94x0.435) X 0.2179) = + 41.10 Kg-cm 

M2 = + 108 X o. 871 - f (61. 94x0. 871) X 0.4358) t- 70.55 Kg-cm 

M3 = + 108 X 1.307 - f (61.94xl.307) X 0.6538) + 88.22 Kg-cm 

M4 = + 108 " l. 70 - f !6l.94xl.743) X 0.8717) = + 94.13 Kg-Cl¡l 

MS = + 108 X 2.179 - ( (61.94x2.179) X l. 0896] = + 88.27 Kg-cm 

M6 = + 106 " 2.615 - f (6l.94x2.615) X 1.3076) = t- 70.62 Kg-cm 

M7 = + 108 X 3.051 - 1 (6l.94x3.051) X l.5255) = + 41.22 Kg-cm 

MS = + 108 X 3. 487 - ! (61.94x3.487) X 1.7435) = + 00.02 Kg-cm 
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l.~ '"ª'~ 
R1 

n~;cClONES EN LOS APOYOS (DIAGRAMAS) 
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Las f lcchas montarán en bujes del tipo de casquillo roa-

quinados ya sea en bronce comercial para bujes o alguna alea

ción de bronce fundido. 

Ln utilización de éstos obedece a razones corno: 

- fncilidad de maquinado. 

- ocupan relativamente poco espacio 

- por su instalación ayudan a evitar vibración 

- su reducido precio. 

*Y para nuestros requerimientos resisten con gran margen 

la carga a que serán sometidos así como la velocidad. 

Una opción comercial es el bronce forforado, éste ade

más de ser muy tenaz ofrece una resistencia a la fricción y

ductilidad como ¿l propio acero fundido ordinario, siendo -

as! uno de los más tenaces sin necesidad de beneficarlo con -

algGn tratamiento t6nnico. 

Esta propiedad se debe a los agentes endurecedores y de

soxidantes del hierro, manganeso, aluminio y estaño que con-

tiene. 

Por otro lado proporciona excelentes fundiciones de gra

no cerrado que ofrecen una calidad superficial muy suave, da~ 

do así el acabado pulid·:> y preciso que se requiere. 

*Ver Shiglcy, Tabla 12-2 
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Los bujes deberán ser ranurados en una forma combinada -

~xial -circunferencial para garantizar el lubricante de la -

flecha Lanto en sentido longitudinal como su alrededor. 

Un sello del t.ipo 1·adial de contacto positivo a utilizar 

se considera suf icicnte para evitar las fugas mayores por el 

eje motriz. Se requiere sea con rcfuorzo tipo casquillo ya 

que uno sencillo y por el t.n.maño requerido podría ser "arras

trado" por la fricción de la flecha debido al poco agarre en

tre el cuerpo y la tuerca. 

Una opción es la utilizaci6n de un sello de "cuña" 6 un 

tipo o-ring como sello de empuje. 

Ver Shigley, Tabla 12-2 
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La tuerca diseñada es del tipo Bushing, donde al centro 

qirar~ la flecha motriz (Oiám. Interior Importante). 

Se sugiere maquinar en barra hexagonal de acero comercial 

ya que 6sta s6lo es parte del conjunto de sellado en la toma -

de fuerza de la bomba no estando sujeta a esfuerzos importan-

tes. 

Sus dimensiones deber~n ser rectificadas para evitar co~ 

primir demasiado el sello de la flecha al instalar. 

Para el montaje se sugie~e instalar una arandela de 

ajuste de acero entre el sello y la tuerca para ofrecer un em 

puje uniforme. 

Para ül caso del sellado de la tuerca se sugiere insta-

lar una arandela óe cobre recocido, para que al apretar ~sta 

no se dañe el sello y se garantice la estanqueidad requerida. 

ACCESORIOS 

Reductores de Presión. 

Un co.1¡plc.mc.nto inherente a una bomba de engranes es la -

válvula estabili:adora de presión. 

La función de estos estabilizadores de presi6n es la de 

bajar f!:sta C'~ en un determinado momento en algt1n circuito -

se llega a elevar adapt~ndola a una escala de anter.iano C.e--
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tenninada para la operación de su aparato receptor. 

De la figura VI-1, un reductor de Presión, si la fuerza 

ejercida por la presión reducida sobre el émbolo, es inferior 

a la del resorte, la válvula de bala se abrirá permitiendo la 

realimentación del circuito de utilización. 

Por el contrario, si la presión de utilización es muy al-

ta la válvula de bala se cerrará. 

Caso aspecífico, la disminución o cierre de caudal en -

la salida de la bomba, estando ésta en operación, la válvula 

de estabilización se abrirá obligando a recircular el aceite 

bombeado evitando la sobrecarga de la bomba. 

RETORN0..,._~~~~-1 

;:!r~to ~~~~-.Ut/llZACIÓN 
pr.,1cm 

t•Qulada 

Cig. VI-1. Reductor de Presión 
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~ 

En las bombas del tipo diseñado las holguras entre el -

cuerpo y rotor son pr~cticamente nulas, pero siempre el acei

te bajo el efecto de la presi6n tiende a atravesar por inter~ 

ticios que se llegan a presentar arrastrando consigo todas -

las impurezas que pueda contener el aceite mismo~ 

Los resultados de estas impurezas dentro de las cámaras

de la bomba al estar ~sta en operaci6n, son claros; desgas

te y m~rcas permanentes en las superficies interiores de ope

ración, ocasionando la reducción en la eficiencia del equipo 

por falta de compresión por sellado y fugas. 

Para evitar esto, conviene que la mayor parte de las im

purezas abrasivas sea rn~s pequeña que el espesor de la pelíc~ 

la de aceite (aprox. 2 micras). 

Una aplicación coman es la utilizaci6n de filtros de te

la metálicos con un perforado muy cerrado colocados a la des

carga de las bombas y a la llegada del fluido sobre los apar~ 

tos mismos. 

Estos filtros resultan eficientes ya que las impurezas -

de toda especie, algunas de las cuales provienen de una poli

merización del aceite, se aglomeran alrededor de la tela me

tálica realizando un filtrado de profundidad, por medio de e~ 

pas superpuestas semejantes al sistema de filtrado del agua -

potable. 
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Organos de Seguridad. 

Estos se destinan a atacar los accidentes graves que po

drían ser consecuencia de un accidente menor. 

Estos accidentes menores pueden ser de varias clases: 

l. Una bomba no descarga. 

Para esto se dispondrá (generalmente} de una bomba auxi-

liar o una bomba de tipo manual. 

En las descargas de las bombas que funcionan en paralelo, 

se colocará una válvula de retenci6n (chek} para evitar

que una bomba que haya sufrido un accidente, pueda pasar 

el aceite en sentido inverso al normal. 

2. Tuber!a con fuga ligera. 

Este aceite es grave sobre todo en conductos de presi6n

constante ya que el dep6sito puede vaciarse enteramente. 

Se prevé, para eliminar la bomba de auxilio, un pequeño -

depósito auxiliar que contenga aceite de reserva suficien 

te para g3rantizar su operación provisional. 

J. Rotura Total de la tubería. 

Para atacar este problema se instalarán tuberias dobles -

de alimentación a los órganos absolutamente necesarios de 

seguridad. 

El aislamiento de la tubería dañada deberá hacerse autom! 

~ica e instantáneamente. 



197 

D/\nOS EN EL EQUIPO 

El listado a continuaci6n resume las principales averias 

as! como sus posibles causas de las averías que se pueden pr~ 

sentar en equipos con circuitos hidr~ulicos m6viles o fijos. 

Se han citado las fallas más frecuentes, algunas ten--

drán una solución rápida y sencilla y habr~ otras que requie-

ran de una informaci6n específica asf como de herramienta es-

pccial para su reparación. 

Relaci6n de Averías y sus Causas. 

RUIDO EN LA BOMBA 

- Falta de nivel de acei

te. Llenar el depósito. 

- Aceite demasiado denso. 

Verificar aceite. 

EL ACEITE HACE ESPUMA 

- Bajo nivel de aceite. 

Llenar el depósito buscar pér

didas. 

Agua en el aceite. 

Cambiar el aceite. 

- Samba sobrerevolucionada. - Empleo de aceite inadecuado. 

R~visar sus rpm Usar el recomendado. 

- Aire en el aceite - Tuberías abolladas o dobladas 

Apretar conexiones, pur- cambiar tuberías. 

gar. 

- Cojinetes gastados. 

cambiar los dañados. 

- Sello del eje gastado. 

Limpiar la zona y cambiar se

llo. 



EL SISTEMA NO ACTUA 

- No hay aceite 

rellenar depósito 

buscar fugas 

- Aceitu de otra densidad 

usar aceite especificado 

por el fabricante 

- Suciedad en la bomba 

limpiar y reparar la bom

ba 

- Bomba muy gastada 

reparar o cambiar bomba 

EL SISTEMA TRABAJA LENTO 

- Aceite frfo 

dejar que se caliente an

tes de dar marcha 

- Aceite demasiado den5o 

camhiar aceite 

- Escasez de aceite 

rellenar depósito, fugas 

- Aire en el sistema 

apretar uniones, purgar 

- Bomba muy gastada 

reparar o cambiar 

- Obstrucción en las tube

rfas 

Limpiar y cambiar tuberías 
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OPERl,CION IRREGULAR (SISTEMA) 

- Aire en el sistema. 

revisar entrada en aspiración 

comprobar nivel de aceite 

- Aceite frío 

La densidad del aceite puede 

ser excesiva cuando est~ frío. 

- Componentes agarrotados 

buscar suciedad o dep6sitos 

gomosos, piezas gastadas o 

dobladas 

- Bomba averiada 

reparar y buscar la causa 

SOBRECALENTAMIENTO DEL ACEITE 

- Aceite inadecuado 

emplear el aceite recomenda

do por el fabricante 

- Hábitos de manejo del equipo 

evitar la operación del equi 

po al máximo especificado 

- Aceite sucio 

cambiar el aceite 

- Exceso de rpm motriz 

revisar tac6mctros 

- Obstrucción en las tuber!as 

cambiar tubería dañada 

- El calor no se disipa 

limpiar la suciedad y el ba

rro que puedan cubrir el de

pósito, tuber!as y otros co~ 

ponentes. 
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Otras fallas corresponden sobre todo al equipo perif~ri

co para su localizaci6n y reparaci6n requerida de una aten-

ciGn más competente. 



APENDICE 



LISTADOS DE LOS PROGRAMAS 

P0, Pl, P2 y P3 

Programa P~. Tabulación de Datos. 

Cte: \vol = 90% 

10 PRIN'r "Fórm. M6dulo" 

20 INPUT "O", O 

30 INPUT "K", K 

4e INPUT "N", N 

50 INPUT "V", V 

61) Pet.ll02•jT•K*Nt2"V*0.9 

7a R=Q/P 

sa X=Rl(l/3) 

90 M=X* la 

uo PRINT "Módulo: (mm)" ,M 

110 BEEP 1 

120 T=a.002•n•Nt2*Ml3*V*~.9 

130 W=Q/T 

10 Y=W*laU 

15t PRINT "K.real",Y 

160 BEEP 1 

170 U=4+(N+2) 

lS~ PRINT "dext:(mm)",U 

19f BEEP ~ 

2U GO TO 10 

Datos: 
O Lt/min 
K adimen 
N No. de dientes 
V rpm 



Programa Pl 

10 

20 

30 

40 

50 

60 

70 

80 

90 

100 

lU 

120 

130 

141 

150 

160 

171 

180 

191 

2H 

210 

221 

230 

24Q 

250 

260 

270 

280 

290 
300 
3U 
32Q 

Datos del engrane SIN correcci6n de Dentado .. 

PRINT 11 Evaluaci6n 

INPUT "K. 11 ,K 

INPUT "M 11 ,M 

INPUT "N" ,N 

B=K•M•N 

PRINT "b: (mm)" ,B 

BEEP l 

A=M* (N+2) 

PRINT "O: (mm)" ,A 

BEEP l 

P= (N+2) /H 

PRINT "P: (mm)" ,P 

BEEP l 

Q= 'ff/P 

PRINT "P': (mm)" ,Q 

BEEP l 

R=N/P 

PRINT "D:(mm)",R 

BEEP l 

S=(N+N)/(2*P) 

PRINT "C: (mm)" ,S 

BEEP 1 

T=l/P 

PRINT "S+B: (mm)" ,T 

BEEP l 

U=2.157/P 

PRINT "W: (mm)" ,U 

BEEP 1 

V=Q/2 
PRINT "E: (mm)" ,V 
BEEP 0 
GO TO 20 

de Datos" 

Datos 

~real 

M 

N 

adim .. 

M6dulo Normalizado 

No.. de dientes 



Programa P2 

u 
20 
30 
40 
sa 
60 
?e 
80 
90 
U0 
11a 
120 
130 
10 
15a 
16e 
170 
180 
190 
200 
210 
220 
230 
24a 
250 
260 
270 
280 
290 
300 
JU 
320 
330 
30 
350 
360 
370 
380 
390 
400 
500 
600 
650 

Programa para corregir el dentado 

Método MERRITT & ENIMS 

PRINT "Corrección de Dentado" 
INPUT "M" ,M 
INPUT "C" ,P 
INPUT "N" ,N 
INPUT "b" ,R 
INPUT "A",A 
INPUT 11 %",S 
INPUT "V",W 
INPUT "X" ,X 
INPUT "ac",B 
INPUT "K", K 
INPUT "K'",L 
C::::.D'*M 
D=((N/2)+l+X-L)*M 
PRINT 11 Re: (mm)" ,D 
BEEP l 
E=((N/2)-l.2+X)*M 
PRINT "Rf: (mm)" ,E 
BEEP 1 
F=C/2 
PRINT "Rp: (rran) ",F 
BEEP 1 
Q=(P*COS 20)/2 
PRINT 11 i'=",Q 
BEEP 1 
G=(2*'1*Q)/N 
PRINT "Pe: (mm)" ,G 
BEEP l 
H=2'(SQR(Dt2-Qt2)} 
I=!l-(C'SIN 11) 
J=I/G 
PRINT "Ec=",J 
BEEP l 
D=(G'J) /2 
PRINT "U•",O 
BEEP 1 
T=(G!2-(3*G*0)+(3*0t2)/3 
U=Dt2-Ft2-T 
V=2*'lf•R*\.l'*U'*S 
Y=V / 1E6 
PRINT "Q': (Lt/min)",Y 
BEEP O 
END 

Datos: 

M M6dulo Norin. 
C Oist. entre centors 
N No. de dientes 
b Ancho del diente 
A Angulo de presión 
i Eficiencia M. 
V rpm motriz 
x Coef. dato de tabla 
ac Coef. dato de tabla 
K Coef. dato de tabla 
K' Coef. dato de tabla 



Programa P3 

10 

20 

Je 
a 
50 

60 

70 

80 

90 

100 

lU 

120 

130 

140 

!Se 

160 

170 

180 

190 

200 

213 

220 

Programa para calcular Caudal Te6rico y Potencias. 

PRINT "Caudal y Potencias 11 

INPUT "O'" ,Q 

INPUT "p" ,P 

INPUT º\!'",E 

INPUT "re" ,R 

INPUT "b" ,G 

A=Q/e.9 

PRlNT "Qt: (Lt/min)" ,A 

BEEP 1 

B=P*A/60Q 

PRlNT "Nt= (Kw)" ,B 

BEEP l 

C=B/E 

PRlNT "Nm=(Kw)" ,C 

BEEP l 

D=(R*2)/1H0 

F=G/UU 

ll=P"lES 

I=~. 7 41 D'*F'*H 

PRlN'r "P~n~cwtons) ",I 

BEEP e 
GD TO 20 

Datos: 

Q Caudal Efectivo (Lt/min) 
p Presión de nombeo (Bars) 

Eficiencia Promedio 
re Radio exterior, piñ6n (nun) 
b Ancho del diente {mm) 
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CONCLUSION 

El desarrollo de un trabajo corno lo es el que propone la 

presente tesis, requiere de una gran aptitud hacia el diseño 

y propiamente al tema de las turbom~quinas. 

La inquietud por desarrollar este diseño se basa en la -

simplicidad de operaci6n de una bomba de tipo rotatorio y la 

somplejidad de soluciones que 6sta misma puede ofrecer, as! -

como el aportar informaci6n sobre el terna, ya que actualmente 

es difícil hallarla en forma detallada y específica. 

Con este trabajo se comprende c6rno en la actividad de un 

ingeniero la obligaci6n de conocer un proceso desde el defi-

nir la soluci6n a una necesidad as! considerando todas las al 
ternativas, hasta el acabado mismo del proceso es por demás -

indiscutible como parte de su profesi6n y en su vida misma. 

De lo anterior, aunque el ingeniero no tenga contacto di 

recto con algún proceso en particular, sí es responsable de -

la calidad con que éste se haga dada su propia supervisión. 

La bomba diseñada tendr4 una gran actitud de adaptaci6n 

instal~ndosc independientemente o acoplándose con cierta facl 

lidad a equipos complejos, esto por sus conexiones entrada 

salida propuestas en medidas convencionales est4ndar. 

Por lo que respecta a sus componentes ihtern0s, be han -

proyectado en base a una reducci6n de costos proponiendo par-



tes mecánicas de fácil, rápido y por consiguiente barato maqui

nado, sin perder de vista los requerimientos de durabilidad y -

confiabilidad para garantizar la eficiencia ofrecida. 

Una Oltima observación es el apoyo bibliográfico y tecno

lógico con el que se realiza el trabajo, ya que este apoyo fue 

en base a datos proporcionados por compañías dedicadas a la -

fabricación de estas bombas y que de sus bancos de pruebas han 

obtenido, considerando además sus propuestas de modificaci6n,

básicamente para ofrecer una máquina confiable y en consecuen

cin adaptable con un mínimo costo de instalación. 
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