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Con los avances de la tecnología, se han logrado fabricar aparatos con 
una mejor calidad y menor costo, asimismo, un gran número de componentes 
metálicos se han substituido por componentes plásticos. debido a su fácil 
producción y cada vez mejores propiedades mecánicas; y respecto a engranes 
no es la excepción. 

Mucho más exigentes en cuanto a potencia a transmitir, son los trenes de 
engranes instalados en pequeños aparatos eléctricos, tales como máquinas de 
cocina, mezcladoras, enceradoras, etc. Además de lo económico de su 
transformación, las buenas características deslizantes de los termoplásticos 
técnicos son otro factor principal para su utilización, proporcionando un 
funcionamiento silencioso. 

Los trenes de engranes se encargan de transmitir movimientos giratorios 
y fuerzas entre ejes no alineados, lo que también suele conllevar una variación 
del número de revoluciones o del momento del giro. 

Los requerimientos impuestos varían considerablemente en función del 
tipo del tren de engranes y sus condiciones de funcionamiento. De los 
mecanismos de relojería se exige que transmitan fielmente los momentos con 
escasas pérdidas por rozamiento. En los engranes de contadores y 
registradores tiene gran importancia evitar que se produzcan fallas de 
funcionamiento a causa de la suciedad. Los engranes de gran rendimiento, entre 
Jos que figuran los mecanismos de aparatos de cocina. máquinas de coser, 
limpiaparabrisas, correctores de la distancia de los asientos en vehículos, etc., 
deben ser capaces de funcionar dentro de una amplia gama de temperaturas y 
alcanzar la vida útil exigida desgastándose apenas los flancos de sus dientes. 
Otro importante requisito, que durante los últimos años ha pasado cada vez a 
primer plano favoreciendo la utilización de los plásticos, es un funcionamiento lo 
más silencioso posible. 

Para los engranes pertenecientes a electrodomésticos, se utilizan dientes 
formados de evolvente, ya que son engranes de alto rendimiento. 

OEJETIVO 

Diseñar una transmisión para una lavadora de ropa que consista de un 
tren de engranes planetario; en su totalidad, estos engranes deben ser de 
plástico. 



CAPITULO 

IW:A.:B..C!O 'I'EÓ:B..Il!O 

Introducción 

Se presenta una visión global de la estructura y funcionamiento de una 
lavadora automática de ropa, mostrando los subsistemas en que está 
compuesta, destacando la importancia de la transmisión, su forma de operar y la 
interacción con otros subsistemas. Asimismo, se presenta el ciclo de vida de 
este subsistema y el caso en estudio. 

1.1 Electrodomésticos 

Un electrodoméstico es un aparato eléctrico o electrónico que utiliza 
sistemas mecánicos, térmicos, hidráulicos o una combinación de éstos, con el fin 
de facilitar las actividades rutinarias del hogar tales como son la limpieza de la 
casa y del vestido; la preparación y conservación de los alimentos. además de 
proporcionar un ambiente agradable por medio del acondicionamiento del aire 
en el hogar [1 ). 

Uno de los criterios para la clasificación de los electrodomésticos es en 
función de su tamaño, este a su vez, se divide en dos grupos: el primero, 
conocido como enseres menores y el segundo como enseres mayores. Dentro 
de los enseres mayores se encuentra la lavadora de ropa. 

1.2 Lavadoras. 

Una lavadora es un electrodoméstico que realiza el proceso del lavado de 
la ropa con las funciones de tallar, enjuagar y exprimir. Los modelos actuales 
ofrecen una gran variedad de opciones en función del tipo, estado y cantidad de 
la ropa. La Norma Oficial Mexicana, con nombre "Eficiencia energética de 
lavadoras de ropa electrodomésticas, limites, métodos de prueba y etiquetado" 
define una lavadora electrodoméstica como: 

"Es la máquina para lavar por medio de trabajo mecánico, que utiliza 
energía eléctrica para su operación y permite el lavado de prendas y ropa en el 
hogar, de acuerdo con lo especificado por el fabricante, pueden estar 
constituidas de una o dos tinas y con o sin rodillos." 

Existen distintas formas de clasificar a las lavadoras, sin embargo se 
puede decir que existen dos tipos de lavadoras: las automáticas y las manuales. 
Las diferencias entre estos tipos de lavadoras son el precio, distinto número de 
velocidades. el sistema de lavado, que puede ser por agitador, impulsor I 
propulsor, pueden tener un reloj que determina el tiempo de lavado, o bien, 
como en el caso de las automáticas, un programador con un mínimo de 4 
programas; pueden, además de lavar, centrifugar. 



Una lavadora automática con agitador contiene una tina y una canastilla 
perforada que es la encargada de sostener la ropa. Cuando la ropa, el agua y el 
detergente se encuentran en la tina, el usuario elige la combinación que mejor 
se acople a sus necesidades de lavado, siendo las variables: nivel de agua, 
temperatura de lavado, temperatura de enjuague, así como la duración y 
velocidad de los ciclos de lavado y centrifugado. Los tiempos son controlados 
por medio de un reloj interno que ayuda a la ejecución de los ciclos. 

1.3 Partes de una lavadora automática. 

Una lavadora está constituida de 5 subsistemas, descritos a continuación, 
algunos de sus componentes son mostrados en la figura 1-1. 

a) El gabinete, dentro de este subsistema se encuentran todas las 
partes estructurales que alojan los mecanismos. Comprende el 
cuerpo externo (1 O) con la tapa (13) y en la parte superior, el panel 
que soporta los controles (28). 

b) El subsistema hidráulico, comprendido por una tina sin 
perforaciones (14), la cual, recibe la mezcla agua-jabón. De 
manera concéntrica a la tina, hay una canasta (16) para recibir una 
carga de las prendas a lavar. En el centro de la canasta, siguiendo 
un eje vertical, se encuentra el agitador (18). Todas las partes 
anteriores, en conjunto con la bomba de succión, el relevador de 
admisión de agua y mangueras, que no se muestran en la figura 1-
1, forman el subsistema hidráulico. 

c) El subsistema motriz (20) está conformado por el motor en conjunto 
con el embrague y el tren de engranes. Un motor está provisto de 
un tren de engranes planetario que transmite la potencia al agitador 
para que éste obtenga un movimiento oscilatorio en el ciclo de 
agitación; mientras que, para el ciclo de centrifugado, hay un 
embrague que transmite la potencia a la canasta para obtener una 
acción simultánea en conjunto con el agitador. 

d) El motor está montado sobre el subsistema de suspensión (22), el 
cuál está conformado por el ensamble de la tina, canasta y el 
agitador. 

e) Una variedad de tipos de controles (26), están localizados en el 
panel de control; estos controles forman la parte que vuelve a este 
tipo de lavadora "automática" ya que entre ellos se encuentran los 
programas de lavado, enjuagado, y extracción de líquidos. 

Como se mencionó anteriormente, una de las principales secciones de 
que está compuesto el subsistema motriz, es el tren de engranes planetario y 
que, en conjunto con el embrague, forman la transmisión de la lavadora. Con 
fines prácticos, al referirse a la transmisión, se dará a entender que se habla 
exclusivamente del tren de engranes planetario. 
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Fig. 1-1 Se ilustra una lavadora automática general con sus principales componentes (Figura 
tomada de la patente USA 5,172,573) [2]. 

1.4 Funcionamiento de la transmisión. 

El funcionamiento de la transmisión [2], en conjunto con otros dispositivos 
es mostrado en la figura 1-2. 

El motor (20) está conectado a un eje principal (30) hacia un arreglo 
planetario, el cual es un tren de engranes planetario (32), y después, hacia un 
eje vertical (34) conectado hacia el agitador (18). En este arreglo particular, la 
potencia del motor puede ser dirigida hacia dos mecanismos, el motor transmite 
Ja potencia de una polea (36) por medio de una banda (38), hacia la polea 
principal (40), esta polea se encuentra en la parte baja del eje principal (30). el 
motor es operado de manera inversa para dar el movimiento al agitador. La 
canasta (16) está conectada a la tina giratoria (42), la cuál se encuentra 
conectada a una superficie central (44) de un engrane carcasa (46). El engrane 
carcasa posee un engrane corona (48) el cual se encuentra trabajando sobre 
varios engranes planetas (50). el eje vertical (34) está ensamblado a los 
engranes planetas usando una conexión del tipo brazo para un sistema 
planetario, y un engrane sol, está ensamblado en la parte superior del eje 
principal (30). 

Cuando la lavadora está operando en el ciclo de agitación, el motor opera 
en sentido inverso, causando que el eje (30) oscile, de este modo el engrane sol 
(54) trabaja en dirección opuesta alternativamente. El agitador (18), por tanto, 
está oscilando continuamente por la conexión con los engranes planetas. La 
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canasta se encuentra estática durante esta operac1on; para que la canasta 
permanezca estática, se dispuso un mecanismo de freno de banda {56). este 
mecanismo posee una banda de freno (58) cuya superficie interna es de alta 
fricción (59) la cual se ajusta a la porción más mínima de la circunferencia de la 
tina {44) conectada a la canasta (16). 

Generalmente, en el ciclo de agitado, el agitador (18) oscila en un ángulo 
aproximado entre los 270º y los 300º durante cada vaivén. 

r - ¡j . 
lt-;¡ 1 

Flg. 1-2 Se muestran las partes que confonnan el subsistema motriz. Imagen obtenida 
de la patente USA 5, 172,573 [2]. 

1.5 Ciclo de vida de electrodomésticos y de sus componentes plásticos. 

Conforme pasa el tiempo, se ha observado en el mercado de los 
electrodomésticos una inclinación hacia la substitución de los metales por 
plásticos, por lo que su precio ha ido reduciéndose además de su peso y costo 
de las partes. En el mercado mundial, un electrodoméstico tiene un ciclo de vida 
diferente a cualquier otro bien de consumo, por lo que a continuación se 
presenta su comportamiento. 
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1.5.1 Ciclo de vida de electrodomésticos 

En la figura 1-3, se muestra el ciclo de vida de los enseres mayores, 
propuesto por Garcia-Hernández [3]. El mercado de consumo en México tiene 
una frecuencia de compra o cambio de lavadoras automáticas de ropa en un 
tiempo de 11 años, esto depende de los hábitos de consumo y la situación 
económica del consumidor. 

El tiempo del desarrollo del producto, que es el periodo comprendido 
entre la asignación de recursos al proyecto y la producción masiva del mismo, 
varia de 2 a 3 años dependiendo del tipo de diseño o rediseño en el producto. 
Para el caso de lavadoras automáticas, el tiempo de almacenamiento es de 2 
meses. El tiempo de comercialización depende de la cadena de distribución, de 
la región, del país al que se venda y de la temporalidad debido a que hay un 
mayor consumo en distintas épocas del año. 

Fig. 1-3 Ciclo de vida de los enseres mayores. 

1.5.2 Ciclo de vida de una transmisión planetaria de engranes de 
plástico para lavadora 

En el diseño o rediseño de cualquier componente de un electrodoméstico, 
los plásticos de ingeniarla y de especialidades han ganado un gran terreno 
debido a su bajo peso, bajo costo y buenas propiedades mecánicas, térmicas y 
eléctricas dentro de los rangos de aplicación de los diferentes aparatos 
electrodomésticos. 

Los plásticos de ingeniería y de especialidades son aquellos plásticos que 
presentan un alto desempeño funcional con un excelente conjunto de 
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propiedades como baja fricción, resistencia mecánica, térmica y eléctrica. Los 
plásticos de ingeniería y especialidades incluyen materiales tales como: 
poliamidas, poliacetales, policarbonato, poliéster termoplástico, polisulfuro de 
fenileno y materiales con fibras largas entre otros. Asimismo, el moldeo por 
inyección es una de las técnicas de procesamiento que más se emplea para 
fabricar engranes de alta precisión y a un bajo costo. Para obtener las ventajas 
anteriores, se requiere el uso de mejores técnicas y métodos de diseño, así 
como de un buen control del proceso de fabricación para poder obtener los 
beneficios esperados. 

El ciclo de vida de cualquier parte de plástico inyectado es un subsistema 
del ciclo de vida de un electrodoméstico y en el cual diferentes elementos 
interactúan de una manera dinámica. Este ciclo de vida se muestra en la figura 
1-4, así como las técnicas de diseño que se pueden aplicar en cada etapa, 
mostrando también el tiempo en que cada etapa puede darse por concluida. 

Fig. 1-4 Ciclo de vida de un tren de engranes de plástico para lavadoras. 

Dentro de este ciclo de vida, el trabajo presente es enfocado únicamente 
en la etapa de diseño de acuerdo al modelo presentado por García-Hernández 
[3], la jerarquía a la que pertenece esta etapa, es del diseño adaptativo por que 
existe un diseño previo semejante al que aquí se realiza. 

1.6 Aplicaciones de trenes de engranes planetarios en lavadoras 
automáticas en México. 

Uno de los fabricantes de lavadoras automáticas de ropa mas importantes 
del mundo, para mejorar el desempeño de su "Lavadora Mundial" vendida en el 
mercado internacional, redujo el número de partes en movimiento con el 
ensamble del embrague lineal. A diferencia de la transmisión convencional 
reemplazada, el doble propósito de la transmisión es ocupar un sólo mecanismo 
para los ciclos de agitación y centrifugado. Esta transmisión reduce las partes 
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móviles en un 20%; soporta un torque de 30Nm, manteniendo su estabilidad 
dimensional en un amplio rango de humedad y temperatura: su razón de 
velocidades entrada-salida es de 5.28. Los engranes moldeados en aceta!, como 
es el caso, proveen también una excelente resistencia al desgaste, inclusive, en 
contacto con partes metálicas, en el caso del engrane planeta .. Este sistema de 
embrague fue diseñado a partir del año 1988 y se introdujo a producción a partir 
de 1992. La transmisión es mostrada en la figura 1-5 y será considerada a lo 
largo de este trabajo como la transmisión de referencia. 

Fig. 1-5 Tren de engranes de una lavadora de producción internacional. 

Otra transmisión planetaria fabricada en México, es comercializada por 
una pequeña compañia de lavadoras, figura 1-6. Esta transmisión posee cuatro 
satélites. Todos los engranes son fabricados con nylon modificado con fibra de 
vidrio larga incluyendo la corona. Su relación de velocidades es de 4.16. 
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La figura 1-7 muestra la diferencia en dimensiones de las transmisiones 
de lavadoras de ropa que anteriormente se citaron; a la derecha se encuentra la 
transmisión de referencia, y a la izquierda, la transmisión de la lavadora de 
fabricación mexicana. 

Fig. 1-7 Comparación dimensional de ambas transmisiones 

TESIS CON 
FALLA DE ORIGEN 
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1.7 Caso de estudio 

Con algunos de los ejemplos anteriores se observa que las transmisiones 
de las lavadoras de ropa convergen hacia sistemas de trenes de engranes 
planetarios cuyos componentes son principalmente de plástico, ello es debido a 
la combinación de una reducción en el espacio que ocupa, con la admisión de 
altas cargas, en comparación de trenes de engranes simples o compuestos; 
añadiéndole, por otro lado, el amortiguamiento de ruidos gracias al 
deslizamiento de los materiales plásticos. 

Por ello, una compañia de electrodomésticos en México requiere una 
transmisión planetaria con engranes de plástico para una de sus lavadoras 
automáticas. 

Los requerimientos establecidos son: 

a) La transmisión debe entregar a su salida un par de 24.86 N-m. 
b) El motor entrega en su salida una velocidad de 650 rpm, para ser 

reducidas a 160 rpm, velocidad de trabajo del agitador. 
c) El tiempo de vida de la transmisión debe ser de 1600 horas efectivas 

de trabajo, que corresponde a 1 O años de vida del producto con el 
usuario. 

d) El nivel de ruido está limitado a 60 db. 
e) La relación de velocidades se especifica de 4. 
f) El eje que hace girar el engrane sol, así corno el brazo del agitador, 

serán metálicos. 
g) El número mínimo de planetas debe ser de tres. 
h) En base a las transmisiones de la competencia se establece que el 

volumen y tamaño de la nueva transmisión debe de ser muy cercanos a 
éstos. 

i) El diseño debe seguir la norma ANSl/AGMA 1006/A97 para el perfil de 
los dientes. 

j) La temperatura ambiente de trabajo para la transmisión es de 60 ªC. 
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CAPITULO 2 

~LASIFI~A~IÓ!f :l>E E!fGI\.A!fES T 

M:ETO:l>OI..OGÍA :l>E :l>ISEÑO. 

Introducción 

En casi todas las máquinas hay transmisión de movimiento de rotación 
de un eje a otro. Los engranes (o ruedas dentadas) constituyen uno de los 
mejores medios disponibles para hacerlo. 

A través del tiempo se ha observado una tendencia de los engranes a 
prestar un mayor servicio y una mayor duración; es por ello que se han 
desarrollado distintos tipos de engranes para la diversidad de necesidades que 
en la actualidad existen. Es necesario conocer todo aquello que envuelve el 
diseño y funcionamiento de un engrane, todo lo que permite una rotación entre 
un par de engranes, evitando el deslizamiento entre las superficies lo más 
posible. Independientemente de cualquier aplicación a todo tipo de máquina, su 
aplicación más común, es para reducir la velocidad y aumentar el torque o 
momento giratorio, con el propósito de impulsar cargas pesadas teniendo una 
resistencia y vida más amplia. 

2.1 Tipos de engranes 

Los engranes son clasificados de acuerdo al tipo de contacto que poseen 
y su forma base, es decir, si sus dientes son paralelos al eje de simetría o tienen 
un ángulo distinto y si se trata de cilindros en contacto o conos en contacto. 

Los engranes rectos son el tipo más simple y común, cuyos dientes son 
paralelos al eje de simetría del mismo, como se muestra en la figura 2-1. este 
tipo de engranes, solamente pueden conectarse si sus ejes de rotación son 
paralelos, llegando a tener una eficiencia del 98% al 99%. Además, tienen la 
ventaja de ser intercambiables individualmente, sin tener que reemplazar ambos 
como sucede con los engranes helicoidales. Por la geometría de sus dientes, 
los engranes rectos solamente transmiten carga radial en el eje en que se 
encuentran. 
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Fig 2-1 Transmisión de lavadora con engranes rectos. 

En los engranes helicoidales, la configuración de sus dientes, es la de 
una hélice con un ángulo de orientación respecto al del engrane, figura 2-2. 
Este tipo de engranes pueden conectarse de tal forma que los ejes estén 
paralelos entre si, aunque también pueden conectarse cuando sus ejes forman 
un cierto ángulo. A diferencia de los engranes rectos, los engranes helicoidales 
transmiten parte de la carga total axialmente sobre el eje en que se encuentran; 
esta carga varía dependiendo del ángulo de la hélice. En ocasiones, la carga 
transmitida es tan alta que los rodamientos especificados serían muy costosos, 
por lo que existen engranes helicoidales de doble hélice. neutralizando así la 
carga axial. 

Fig.2-2 Engrane helicoidal de una hélice para lavadora semiautomática. 

La manufactura de este tipo de engranes es más costosa en comparación 
con los engranes rectos, sin embargo ofrecen la ventaja de una operación más 
silenciosa, debido al contacto más suave y gradual entre las superficies 
angulares de los dientes cuando éstos entran en contacto. De igual modo para 
los mismos diámetros de engrane y paso diametral, un engrane helicoidal es 
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más resistente, debido a la forma ligeramente más gruesa del diente en un 
plano perpendicular al eje de rotación. 

Si el ángulo de hélice aumenta lo suficiente, el engrane helicoidal se 
convierte en un gusano o sinfín, el cual sólo tiene un diente o filete continuo 
alrededor de la superficie cilíndrica como se ve en la figura 2-3. Éste se conecta 
a un elemento especial llamado corona, cuyo eje de rotación es perpendicular al 
del sinfín. 

Fig. 2-3 Conjunto de engranes sinfin-corona para una lavadora 
De dos tinas semiautomática. 

Los elementos de un mecanismo sinfín corona no se manufacturan 
independientemente, sino como conjuntos específicos. Tienen la ventaja de 
poseer relaciones de transmisión muy altas, un pequeño volumen de conjunto, y 
pueden soportar cargas muy altas. La desventaja de este tipo de configuración 
es que tiene muy altos deslizamientos y cargas de empuje, lo cual hace que su 
eficiencia baje a un nivel del 80%; además es imposible la retroimpulsión. 

Cuando se requiere una transmisión entre engranes oblicuos o cualquier 
ángulo, incluso de 90º, los engranes cónicos pueden ser la solución. Así como 
los engranes cilíndricos comunes se basan en cilindros rodantes en contacto, 
los engranes cónicos lo hacen en conos rodantes en contacto. El ángulo entre 
los ejes de rotación de los conos, y los ángulos en el vértice de éstos pueden 
tener cualquier valor compatible, en tanto coincidan los vértices de las 
superficies cónicas. Un engrane cónico provisto de dientes con borde rectilíneo 
que apunten hacia la misma posición en su eje. es un engrane cónico recto; un 
ejemplo es mostrado en la figura 2-4. 

Pero si los dientes de un engrane cónico no son rectos sino curvos, y 
siguen una configuración de espiral en la superficie cónica, se le llama engrane 
cónico en espiral, como muestra la figura 2-5. 
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Fig.2-5 Engrane cónico en espiral. 

Durante determinado tiempo los engranes cónicos espirales se usaron 
exclusivamente en las transmisiones de los ejes traseros de automóviles 
(corona y piñón). Posteriormente, fueron reemplazados por engranes 
hiperbólicos en esta aplicación. Éstos engranes son de apariencia semejante a 
los cónicos espirales excepto que el eje del piñón está descentrado con relación 
a la corona de manera que los ejes nos se interceptan, como se muestra en la 
figura 2-6. para poder tener este descentramiento a la vez que se mantiene el 
contacto de la linea, la superficie de paso de un engrane hipoidal se aproxima a 
un hiperboloide de revolución en vez de a un cono como en los engranes 
cónicos. El descentramiento es una ventaja en aplicaciones automotrices debido 
a que permite bajar la flecha cardán, lo que a su vez permite bajar la carrocería. 
Adicionalmente, los piñones hipoidales son más fuertes que los piñones cónicos 
espirales, debido a que se pueden diseñar de manera que el ángulo espiral del 
piñón sea mayor que el de la corona, lo que a su vez produce un mayor 
diámetro del piñón, y, como resultado, más fuerte que el piñón cónico espiral 
correspondiente. 
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w (~ 
Fig. 2-6 Comparación gráfica entre engranes cónicos espirales (a) y engranes h1poidales (b) 

2.2 Trenes de engranes 

Con frecuencia es necesario combinar varios engranes para obtener lo 
que se conoce como un tren de engranes. Dada la velocidad angular de entrada 
a un tren de engranes, es importante poder determinar con facilidad la velocidad 
angular del tren de salida y su dirección de rotación. La relación de la velocidad 
angular de entrada a la velocidad angular de salida se conoce como la relación 
de velocidad angular o reducción de velocidad y se expresa como men1fo>sai· 

La figura 2-7 muestra un piñón que mueve una corona cilíndrica externa y 
un piñón que mueve una corona cilíndrica interna. En ambos casos, la 
reducción de velocidad es inversamente proporcional al número de dientes, en 
la forma indicada. Los engranes externos giran en direcciones opuestas y los 
engranes internos giran en fa misma dirección que el piñón, como se indica 
mediante un signo negativo en fa relación de velocidad en el primer caso y con 
un signo positivo en el segundo. 

•, \ . ' 
l ...•.. il-1-

i 
~ r -

\ 

_\ __ _ 
) 

.! 

\ 

-·---J .... 
! 

Fig. 2-7 Contacto externo y contacto interno. 
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Se puede demostrar que la reducción de la velocidad de un tren en que 
todos los engranes tienen ejes fijos de rotación es el producto de los números 
de dientes de todos los engranes movidos dividido entre el producto de los 
números de dientes de todos los engranes motores. Esta relación se presenta 
en forma de ecuación mediante: 

roen• (J)moto• Producto de los dientes de _engrane~r:r:iovi<!()_:; 
ro •• , romo .. do Producto de los dientes de engranes motores 

En la figura 2-8 se observa un tren de engranes donde los engranes 2 y 3 
están montados en la misma flecha, formándose así un engrane compuesto. La 
ecuación para trenes semejantes a éste es: 

2 

ro 1 =+N_2 xN4 

ro4 N, N3 

: 
1 .. ¡'- . 
~"!!·¡: •.. 

·-- .. ____ L. 

J --·· --r 

l 
/\ 

1 -....---

Fig. 2-8 Tren de engranes compuesto. 

2.3 Trenes de engranes epicícíicos 

4 

En los trenes de engranes simples y compuestos las ruedas giran con 
respecto a ejes fijos. El marco soporta las ruedas y forma el eslabón fijo en el 
mecanismo. Por otro lado, en un tren de engranes epicíclico, los ejes de 
algunas de las ruedas se encuentran en movimiento, y uno de los engranes 
generalmente se convierte en el eslabón fijo, por tanto, un tren de engranes 
tradicional puede convertirse en un tren epicíclico fijando una de las ruedas, y 
ocasionando que gire el marco que soporta los ejes de las ruedas. 

En la figura 2-9a, el brazo (2) mueve al engranaje (4) alrededor del 
engrane (3) que es un engrane externo fijo. Como se puede ver. el engrane (4) 
gira alrededor de su centro 8 en tanto que este centro gira alrededor del centro 
A Conforme el engrane (4) rueda sobre el engrane exterior (3), un punto de su 
superficie genera una epicicloide. Mientras que la figura 2-9b muestra el caso 
en que el engrane (1) es un engrane interno. En este caso se genera una 
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hipocicloide con un punto en la superficie del engrane (3. Debido a las curvas 
generadas, con frecuencia se llama tren de engranes epicíclico o_cíclico. 

(a) 

Eje móvil de 
rotación del 
engrane 3 

Eje fijo de 
rotación del 
brazo 2 

Eje mOvildc 
rotación del 
engrane4 

(b) 

Fig. 2-9 Generación de una curva hipocicloide (a) o de una epicicloide(b). 

Los trenes epicíclicos siempre se componen de un engrane solar (4), un 
brazo o portador (2), uno o más engranes planetarios (3) y una corona o anillo 
(1), como se ilustra en la figura 2-10. Los engranes epicíclicos son mecanismos 
poco comunes porque tienen dos grados de libertad, es decir, para que tenga 
movimiento restringido debe contar con dos acciones de impulso o entradas. 

--·--------.:---·· -
Fig. 2-10 Elementos básicos de un tren de engranes epicíclico. 

El uso de varios planetas rotando alrededor del sol, permite a las 
transmisiones planetarias transmitir grandes cargas en menos espacio que un 
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tren simple. Por ello las transmisiones planetarias son una excelente opción 
para el diseño con plásticos. 

Existe una clasificación dentro de los trenes de engranes epicíclicos; la 
principal diferencia es el elemento que se encuentra fijo, de ello se identifica la 
clase de arreglo y, por tanto se procede al cálculo de velocidades, así como de 
la razón entre éstas. La tabla 2-1 muestra los distintos arreglos que pueden 
existir y las razones de velocidad recomendadas. 

Datos de un tren simele Eeiciclico 
Clase de Miembro Miembro de Miembro Razones 
Arreglo Fijo Entrada de Salida válidas 
Planetario Corona Sol Brazo 3:1-12:1 
Estrella Brazo Sol Corona 2:1-11:1 
Solar Sol Corona Brazo 1.2:1-1.7:1 

Tabla 2-1 Tipos de trenes epicíclicos 

Se sabe que la velocidad de entrada se encuentra en el engrane Sol y la 
salida de interés es la velocidad del brazo. Por tanto, siguiendo la deducción y 
comparando resultados con la tabla 2-1, se determina que la transmisión con la 
que se está trabajando es un tren de engranes planetario. 

2.4 Proceso de diseño para engranes de plástico. 

Para cualquier tipo de diseño es necesaria una metodología a seguir; 
generalmente, un diseño comienza después de reconocer la necesidad, se 
forma el equipo de trabajo y se establecen los requerimientos, los cuáles ya 
fueron establecidos en el capitulo 1; una vez establecidos los requerimientos de 
la parte a diseñar. 

El personal que conforma el equipo de diseño está integrado por: el líder 
del proyecto quien pertenece a la compañía de electrodomésticos del 
departamento de lavadoras; personal que interviene en la decisión de hacer 
posible la fabricación de los moldes prototipo y, a su debido tiempo, los moldes 
de producción; un experto en plásticos para especificar materiales conforme va 
avanzando el diseño y el ingeniero de engranes. 
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1 Equipo de 1 
1 Necesidad t t Requerimientos 

1 -, trabajo 1 1 

• 
. 

Propuestas 
geometría básica 

• y selección de ,___. 
materiales 

, .. 
- Análisis ,. cinemático 
- v dinámico 

'~ 
~ Análisis de esfuerzos y 

• - condiciones de trabajo - en ruedas dentadas 

.. 
- Modificaciones 

finales de la 
geometría y elección 

final de materiales 

Transmisión final 

Fig. 2-11 Proceso de diseño para una transmisión de plástico. 

Una vez que el equipo ha sido formado, el ingeniero de engranes se 
dispone a realizar la selección de la geometría. Como en el diseño de cualquier 
maquinaria, es conveniente que el diseño sea lo más pequeño posible 
ahorrando espacio y material sin perder de vista el desempeño y el tiempo de 
vida. Para ello, se elabora una tabla en la cual se obtienen una gama de 
combinaciones de los números de dientes de cada engrane, el orden de esta 
tabla es basado en el número de dientes del sol, dando como resultado relación 
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de velocidades y número de planetas simétricamente separados entre si. Aquí 
entra en juego la especificación de la relación de velocidades, se elegirán los 
juegos de engranes con dicha relación, adicionando también los juegos de 
engranes con posibilidad de admitir el número de engranes planeta. En la 
selección de la geometría preliminar se llevará a cabo sin perder de vista la 
geometría de la transmisión de referencia. 

Es difícil que una primera selección de geometría cumpla con todas las 
especificaciones satisfactoriamente, por ello se deben elegir un determinado 
número de juegos de engranes con diferencias significativas entre ellos, 
logrando obtener una variedad de soluciones. Una vez decidida las posibles 
geometrías de la transmisión, con ayuda de los proveedores de materiales se 
seleccionan los materiales para los engranes. Lo principal, es colectar datos 
sobre los posibles candidatos; información sobre estabilidad dimensional y 
propiedades mecánicas en operación debe ser reunida. Otros datos importantes 
para la selección de los materiales son las especificaciones del herramental así 
como del proceso. 

Para todas las soluciones elegidas, es importante realizar un análisis 
cinemático y dinámico para que, tabulando los resultados en una sola tabla 
pueda compararse el aumento o disminución de velocidades y cargas; de esta 
manera comienza la selección de la geometria final. 

Con una selección inicial de módulo, número de dientes, ancho de cara y 
otros factores pueden comenzarse a ejecutar análisis de carga y temperatura 
para cada juego de engranes. Para completar dimensiones, tales como altura 
del diente, filete de punta de diente, ancho de cara, etc. la porción de los 
dientes está normalizada conforme a la norma ANSl/AGMA 1006-A97 [4] 
respecto en las proporciones de los dientes. Los análisis efectuados van a 
resultar decisivos en la elección de la geometría final de la transmisión, ya que 
en esta parte no todas podrán cumplir con el desempeño especificado. 

Con la selección de la geometría, materiales y tamaño de los engranes, 
deben elegirse tolerancias para la manufactura de los componentes. Las 
tolerancias indicadas aquí no sólo son para terminar el trabajo, sino que 
también son necesarias para completar los análisis de esfuerzos. La variación 
del engrane real respecto el ideal causa variaciones en los claros, cargas en los 
dientes y en el radio de contacto que, finalmente, podrían provocar el fallo de un 
par de engranes. Por lo que se debe analizar las peores condiciones para una 
verdadera satisfacción del desempeño, estableciéndose las condiciones mínima 
y máxima para el material así como para la alineación en todos los 
componentes críticos. 

Las tolerancias de calidad y de manufactura son elegidas en base a la 
norma AGMA. Mientras más alto es el número de calidad, existe una mayor 
exactitud en el contacto con los ejes de giro, reduciendo el esfuerzo en los 
engranes, sin embargo, el costo de producción se incrementa. Las tolerancias 
del diámetro externo deben considerarse durante el análisis. Por otro lado, debe 
existir un radio de filete en el diente, en este punto la construcción del molde es 
crítica porque un radio de filete pequeño incrementa el costo, mientras que un 
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radio grande está muy lejos de permitir que el diente trabaje adecuadamente, 
reduciendo el contacto. 

En el caso del engrane corona, deben adicionarse cuidadosamente los 
aditamentos, de manera que en el proceso de inyección, no debe afectarse el 
flujo por cualquier otra aplicación que podría hacer las tolerancias más cerradas 
haciendo el proceso más dificil. Puntas, asas, refuerzos y otras partes 
adicionales alteran el molde y la distribución de presiones en cavidades, 
produciendo deformaciones anormales en el engrane. Agujeros en el engrane 
provocan líneas de unión reduciendo la resistencia en el borde, lo cual, hace 
que las tolerancias se cierren. Estos efectos pueden evitarse con un diseño 
cuidadoso, puntos de inyección adecuados, modificaciones al herramental para 
mantener el proceso original. 

Con el concepto de la transmisión, tamaño preliminar, selección de 
tolerancias y materiales establecidos, el diseño del arreglo de engranes real 
puede comenzar. Para que una transmisión tenga un desempeño aceptable, 
debe realizarse una apreciación de las condiciones de malla abierta y cerrada 
-máximo I mínimo contacto- para todos los componentes. Por ello, se realizan 
análisis para encontrar el caso de las peores condiciones. 

En las condiciones de malla cerrada, el juego de engranes opera a una 
distancia entre centros minima, mientras que las dimensiones del engrane están 
en las condiciones máximas del material. Por otro lado, en la malla abierta, el 
juego de engranes opera a una máxima distancia entre centros, mientras que 
los engranes están en las condiciones mínimas del material. Estas condiciones 
se determinan con la influencia del ambiente incluido en los análisis. Para 
encontrar la distancia entre centros, el primer paso es encontrar la distancia 
entre centros a temperatura ambiente. Las propiedades del material y del 
ambiente determinan los efectos de la máxima y minima distancia entre centros 
operativa. Por consiguiente, la combinación de tolerancias de los engranes y las 
condiciones de ambiente, ayudan a determinar las características de operación 
del juego de engranes. Con ello, el rango de la distancia entre centros operativa 
debe ser determinado. Una vez que son establecidas las peores condiciones de 
trabajo, se realizarán iteraciones con las alternativas realizando la solución del 
trabajo. En esta parte, pueden hacerse modificaciones en el perfil del diente, ya 
sea alargando o engrosando. 

Claramente el proceso de diseño de la transmisión y el juego de 
engranes es un bosquejo previo que es altamente iterativo, sin embargo, si 
todas las condiciones son examinadas cuidadosamente, el equipo de diseño 
puede continuar con la siguiente fase dentro del proyecto de producción con un 
alto nivel de confianza. 
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CAPITULO 3 

:m>ISEJ!íO ESTÁJ!í:m>A..:B. Y SELEC!C!IÓJ!í 
:F:RELIM:Ilí A..:B. :m>E M:A.. TE:B.IA..LES 

Introducción 

Cuando se diseña cualquier elemento mecánico, es necesario conocer las 
partes que conforman dicho elemento, por lo cual, en este capitulo se describen 
las partes fundamentales de un engrane de evolvente recto. así como la 
nomenclatura para el cálculo de sus dimensiones. Se identifica el tipo de tren de 
engranes epicíclico al que pertenece el diseño requerido, así como la forma de 
obtener la relación de velocidades para esta transmisión; logrando con ello, 
obtener un conjunto de posibles soluciones, del cuál, posteriormente, se obtendrá 
una sola solución. Como no se tiene ningún cálculo de esfuerzos, se realiza una 
selección previa de materiales, utilizando los materiales más adecuados para las 
condiciones de trabajo, a las que estará sometida la transmisión. 

3.1 Nomenclatura de engranes rectos. 

A continuación se citará la nomenclatura de los engranes rectos; 
ilustrándose en la figura 3-1 y basado en la norma AGMA PT. 

1 
Aderdo 

r----· 

Paso 
r- ~-·~ircular· 

'Ancho de/ ,._., 
: cara/ ... w6'#. 

-, 
1 

•,/' "\º<!' . \ 
1- ,.---.,.--\-~-Anclici\de-· ! 
'. I Grueso espado ' . 
\¡7 del diente T\ ~ntre \ -¡··.; · 

· .dientes 
'\ f, :¡ ' "'cPAllura 

<e'"' total 
I Dedendo \ '.-- .-- -·\_ . '-- 1 

! ---, '.-~---' 
i 

1 
1 

Radio de 
filete 

""-Diámetro 
Exterior 

Diámetro 
de paso 

I 
L Diámetro 

primitivo 

Fig. 3-1 Nomenclatura de los dientes de engranes basada en normas AGMA. 
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Cuando se tiene un par de engranes, generalmente el engrane conductor 
se le llama piñón y al engrane conducido, simplemente engrane. 

El diámetro de paso o paso circular (d) es el elemento geométrico en que 
generalmente se basan todos los cálculos. Las circunferencias de paso de un par 
de engranes conectados son tangentes entre sr. 

El paso circular (p) es la distancia, medida sobre la circunferencia de paso, 
entre determinado punto de un diente y el correspondiente de uno inmediato. De 
manera que el paso circular es igual a la suma del grueso del diente y el ancho 
del espacio entre dos dientes consecutivos. 

El módulo (m) es la relación del diámetro de paso al número de dientes. En 
este caso, el diámetro generalmente se expresa en milimetros. El módulo es el 
indice del tamaño de los dientes, cuando se utilizan unidades métricas. 

El paso diametral (P) es fa relación del número de dientes al diámetro de 
paso. En consecuencia, es el recíproco del módulo. El paso diametral se emplea 
cuando se consideran unidades inglesas y, por tanto, se expresa en dientes por 
pulgada. 

El adendo (a) es la distancia entre el tope del diente y la circunferencia de 
paso. 

El dedendo (b) es fa distancia radial desde la circunferencia de dedendo 
hasta la circunferencia de paso. 

La altura total (h1) de un diente es fa suma del adendo y el dedendo. 

La circunferencia de holgura de un engrane es la circunferencia tangente a 
fa de adendo del engrane conectado. La holgura (c) (o claro) es la diferencia del 
espacio entre dos dientes consecutivos y el grueso de diente del otro engrane, 
medidos sobre las circunferencias de paso. 

Se conoce como el ángulo de presión (cj>) de la involuta donde ocurre el 
contacto de un punto perteneciente a la involuta. 

La propuesta de la norma ANSl/AGMA 1006-A97 o también conocida como 
AGMA PT. es establecer un sistema de proporción de los dientes definiendo una 
cremallera base. Para poder aplicar el método de diseño, es necesario 
familiarizarse con la nomenclatura; la figura 3-2 muestra la nomenclatura utilizada 
específicamente para la cremallera. Todas las dimensiones están basadas en un 
módulo de 25.4 o bien un paso diametral de 1. 
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.....; 0 =20º 

aeR = 1 

hkBR = 2 ' ' htBR =2.33 ¡ 

1CBR=0.33 
bFBR = ~.04686 bBR = 1 .33 

' ÍIBR = 0.43033 

SBR = 7t/2 teR = n/2 

pBR = 7t 

Fig. 3-2 Cremallera base (tomada de la norma ANSl/AGMA 1006-A97) 

Donde: 

aeR = adendo h•eR = altura de trabajo 
_< :, ~- . j 

beR = dedendo h1eR = altura total 

bFaR = dedendo formado PeR = paso- circular .- -

CeR =claro rlBR = radio del filete 

Todo con referencia a la cremallera estándar. 

saR = ancho de espacio 

teR = espesor del diente 

• tj> =ángulo de presión 

3.2 Relación de velocidades y selección de la geometría. 

La relación de velocidades está completamente ligada con el diseño 
básico, ya que fa velocidad de salida depende del número de dientes de cada 
engrane, por lo que será el primer valor que se utilizará. Cabe aclarar que aunque 
se especifica una relación de cuatro, se revisarán relaciones mayores a ella. 

En la tabla 3-1 se muestra la forma de calcular la relación de velocidades 
en cada arreglo de tren simple epicíclico; enfocándose al planetario que es el de 
interés. 
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Clase de Arreglo 

Planetario 
Estrella 
Solar 

Relación de 
velocidad 
N1/N• + 1 

N1/N• 
N.IN1 + 1 

Tabla 3-1 Forma de cálculo para la relación de velocidades en cada arreglo de un tren 
epiclclico 

De acuerdo con la configuración que muestra la figura 3-3, se encuentra 
que: 

N 1 = No. de dientes de la Corona 
N3 = No. de dientes del Planeta 
N4 = No. de dientes del Sol 

·,, 

----------··-· -·- ---------

.,. --1 

Fig. 3-3 Elementos base de un tren de engranes planetario 

Para encontrar una relación adecuada a la transmisión, debe realizarse 
una serie de combinaciones en los números de dientes de los tres engranes. El 
número de dientes de los planetas se calcula mediante la siguiente ecuación: 

N3 = N1 -;~~ (3.1) 

De esta forma no existirá interferencia en el ensamble de los engranes. 

Dubois [5], después de desarrollar un método para el cálculo del máximo 
número de planetas que pueden usarse sin traslape, llegó a la siguiente 
conclusión: 

180 
n < ··---····-··-·-----------

max arcsen(N3 +2)/(N4 +N,) 
(3.2) 
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Para el resultado de esta ecuac1on, siempre debe tornarse los números 
enteros inferiores, ya que no se puede colocar fracciones de engranes. 

c = N, +!'I• (3.3) 
n 

La ecuación 3.3 determina si existe una misma separación entre el número 
de planetas, por tanto, el valor de c debe ser un número entero de espacios de 
dientes entre planetas; mientras que n es el número de planetas. En la tabla 3-2 
se muestra el número de planetas permitidos para cada caso. La tabla está 
enfocada en la búsqueda de relaciones sólo con 3 y 4 engranes planetarios ya 
que con 2 planetas la carga para cada engrane seria crítica, y con 5 o más 
planetas la carga seria baja para cada uno y la cantidad de materiales se 
incrementaría innecesariamente. El número que resulta de la ecuación para 
conocer si acepta geométricamente o no a un determinado número de planetas, 
no es mostrado en la tabla 3-2, pero a cambio se observa el número de planetas 
que son admitidos en la relación sol-corona, desplegando únicamente un 3, 4 o 
un guión (-) lo que significa que no pueden existir ese número de planetas en esa 
configuración. 

A continuación, la tabla 3-2 presenta un resumen de las relaciones más 
adecuadas para la transmisión. En total se muestran 36 alternativas para elegir, 
sin embargo, cumpliendo con una de las especificaciones, el total se reduce a 18 
alternativas que tienen su relación de velocidad de 4, de este grupo, únicamente 
5 alternativas tienen la posibilidad de trabajar con 3 planetas; mientras que las 18 
sin excepción, pueden disponer de 4 engranes planeta. 

Dientes Dientes Dientes Relación de Máximo Núm Número de Planetas 
Corona Planeta Sol Velocidades de Planetas tres cuatro 

39 13 13 4 5.10864122 - 4 
42 14 14 4 5.16500697 - 4 
45 15 15 4 5.21465432 3 4 
48 16 16 4 5.2587193 - 4 
51 17 17 4 5.29809497 . 4 
53 20 13 5.07692308 4.30515772 3 4 
54 18 18 4 5.33349316 4 
57 19 19 4 5.36548838 . 4 
58 22 14 5.14285714 4.30515772 3 4 
60 20 20 4 5.39454941 . 4 
61 23 15 5.06666667 4.37535591 . 4 
63 21 21 4 5.42106259 3 4 
64 24 16 5 4.43988377 . 4 
66 22 22 4 5.44534922 . 4 
69 23 23 4 5.46767873 . 4 
71 27 17 5.1764705 4.36569198 . 4 
72 24 24 4 5.48827869 3 4 
74 28 18 5. 1111111 4.42198439 . 4 
75 25 25 4 5.50734271 . 4 
77 29 19 5.05263158 4.47447483 3 4 

Tabla 3-2 Relaciones de velocidad y numero de planetas posibles para cada relación. 
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Dientes Dientes Dientes Relación de Máximo Núm Número de Planetas 
Corona Planeta Sol Velocidades de Planetas tres cuatro 

78 26 26 4 5.52503648 - 4 
81 27 27 4 5.54150272 3 4 
84 28 28 4 5.55686494 - 4 
87 33 21 5.14285714 4 45521118 3 4 
87 29 29 4 5.57123063 - 4 
88 34 20 54 4.30515772 3 4 
90 30 30 4 5.58469376 3 4 
96 36 24 5 4.58056291 3 4 
97 37 23 5.2173913 4.43988377 3 4 
98 38 22 5.45454546 4.30515772 3 4 

106 40 26 5.07692308 4.554518 3 4 
107 41 25 5.28 4.42739782 3 4 
109 41 27 5.03703704 4 58903504 - 4 
116 44 28 5.14285714 4.53297552 3 4 
119 45 29 5.10344828 4.56505108 - 4 
122 46 30 5.06666667 4.59573951 - 4 

Tabla 3-2 Continuación 

Como se sabe, el número de dientes tiene una estrecha relación con el 
módulo para determinar el diámetro de paso de cualquier engrane; por ello, de las 
relaciones propuestas en la tabla 3-2, se hicieron juegos con un solo módulo, este 
módulo es tomado de una de las transmisiones de la competencia; su valor es de 
0.8 mm. La dimensión más representativa es la corona por ser el engrane de 
mayor dimensión y es la que determina el tamaño de la transmisión. En la tabla 3-
3 se muestran los resultados aplicando el módulo de O.Bmm al número de dientes 
de la corona. 

Dientes Dientes Dientes Relación de Diámetro 
Corona Planeta Sol Velocidades Módulo Corona 

[mml 
39 13 13 4 08 3¡ 2 
42 14 14 J Oé :::: 6 
45 15 15 ='' s ?.t; 

43 16 16 .: C<~ ce J 

~-.1 1; .. - <- J 

~.3 20 " 5.07692308 . .' -- J 

::.4 13 ; t e 
·~ .· -

~7 l ~j i ~¡ ~. (..' ¿~ 

SS ~ 4 5.14285714 o f. 4•3 4 

60 ~(i = =· .. J :, <!$ 

61 22. ~ 5 5.06666667 o e -!E 8 
63 :'1 ~1 o e :-o 4 
64 24 ~ ·: 5 1 o 51 : 
C"c ' - ~~ 

(: ~I 

Tabla 3-3 Elección del número de dientes basada en la d1mens1ón de la corona. 
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Dientes Dientes Dientes Relación de Diámetro 
Corona Planeta Sol Velocidades Módulo Corona 

[mm] 
71 :?7 '· 1 ~(, .. : ,' (; f, (' 0 56 8 
72 •. •t ... .. :-..-:-r: 
"14 ~F, ~ • i ~ i i 1 ,_¡ .;, ~-,~· :-' 
75 25 25 4 0.8 60 
77 29 19 5.05263158 0.8 61.6 
78 26 26 4 08 62.4 
81 27 27 4 0.8 64.8 
84 28 28 4 0.8 67.2 
87 33 21 5.14285714 0.8 69.6 
87 29 29 4 0.8 69.6 
88 34 20 54 08 70.4 
90 30 30 4 0.8 72 
96 36 24 5 0.8 76.8 
97 37 23 5.2173913 08 77.6 
98 38 22 5.45454546 0.8 78.4 
106 40 26 5.07692308 0.8 84.8 
107 41 25 5.28 08 85.6 
109 41 27 5.03703704 0.8 87.2 
116 4-4 ~e 5.1.)28571.) 0: s 
119 45 :·~· 5.103.).)828 _'1,-:: ~I :, .:::_ 

122 46 :.e 5.06666667 -. (;· 9, 0 
!Promedio 61.4222 

Tabla 3-3 Cont1nuac1ón 

Como se está tomando de referencia la transmisión de la competencia, se 
elegirán los valores a partir un valor menor a la media hacia la relación de la 
competencia; el resultado se encuentra en la tabla 3-4 con un promedio de estos 
valores 

Dientes Dientes Dientes Relación de Diámetro 
Corona Planeta Sol Velocidades Módulo Corona 

[mm] 
75 25 25 4 0.8 60 
77 29 19 5.05263158 0.8 61.6 
78 26 26 4 0.8 62.4 
81 27 27 4 08 64.8 
84 28 28 4 0.8 67.2 
87 33 21 5.14285714 0.8 69.6 
87 29 29 4 0.8 69.6 
88 34 20 54 08 70.4 
90 30 30 4 0.8 72 
96 36 24 5 0.8 76.8 
97 37 23 5.2173913 0.8 77.6 
98 38 22 5.45454546 0.8 78.4 
106 40 26 5.07692308 08 84.8 
107 41 25 528 08 856 
109 41 27 5.03703704 0.8 87.2 

!Promedio 73.4286 
Tabla 3-4 Relaciones elegidas previas al con¡unto de soluciones 
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Cabe recordar que la transmisión ha sido especificada con una relación de 
velocidades de 4; por lo que de la tabla 3-4 los únicos valores de juegos de 
engranes que pertenecerán al conjunto de soluciones son aquellos cuya relación 
de velocidades sea de 4, excluyendo los valores de la transmisión de referencia. 
La tabla 3-5 muestra los juegos de engranes pertenecientes al conjunto de 
soluciones. 

Propuesta Dientes Dientes Dientes Relación de Diámetro 
Corona Planeta Sol Velocidades Módulo Corona 

lmml 
1 75 25 25 4 0.8 60 
2 78 26 26 4 0.8 62.4 
3 81 27 27 4 0.8 64.8 
4 84 28 28 4 0.8 67.2 
5 87 29 29 4 0.8 69.6 
6 90 30 30 4 0.8 72 
7 107 41 25 5.28 0.8 85.6 

Tabla 3-5 Conjunto de soluciones. 

3.3 Proporciones básicas de los engranes. 

Como se ha mencionado, la transmisión es diseñada en base a la norma 
AGMA PT (Tooth Proportions for Plastic Gears), cuya principal caracteristica es 
que las proporciones del diente del engrane son basadas en la cremallera que 
forma al engrane. 

Para iniciar los análisis correspondientes en cada solución, son necesarias 
otras proporciones de los engranes. Para análisis cinemático y dinámico, se 
requiere el diámetro externo en el caso de engranes externos y el diámetro 
interno en el caso de engranes internos; con esta proporción se completa la 
información para conocer las fuerzas existentes en la superficie de los dientes. 
Para mayor visualización de los cálculos, se realizarán en la primera solución, 
tabulándose el resto de las soluciones. 

Para conocer el diámetro externo de un engrane estándar de plástico, es 
necesario conocer su diámetro de paso dado por: 

d = m N = (0.8)(25) = 20mm (3.4) 

El diámetro externo de un engrane externo está dado por: 

do = d + 2aeR (3.5) 

Donde: d es el diámetro de paso 
aeR adendo de la cremallera base 
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El espesor del diente del engrane será el mismo que el espesor de la 
cremallera, el cuál está dado por: 

n ·m 
tBR = 2 (3.6) 

t = t 0 R = 1.5708 · rn = 1.5708 · 0.8 = 1.2566rnrn 

Para que puedan engranar los dientes, el valor anteriormente calculado del 
espesor del diente, es válido para los planetas, el sol y la corona. 

En la norma AGMA se especifica a 8 R para engranes estándar corno: 1 · rn 
Por tanto, substituyendo en la ecuación 3.5 los valores obtenidos, se tiene: 

d 0 = 20 + 2(0.8) = 21.6 mm 

El diámetro interno de la corona está dado por: 

d1 = d - 2aeR (3.7) 

Substituyendo valores en la ecuación 3.7 se tiene: 

d = co:8)(75) = 60mrn 
d 1 = 60 - 2(0.8) = 58.4 mm 

Una vez calculados los diámetros principales de la primer alternativa, se 
procede a calcular los diámetros para las demás opciones. El resultado de los 
cálculos se encuentra en la tabla 3-6. 

Engrane Engrane Angulo Módulo Di a metro Adendum Diametro Diametro 

interno externo de presión de paso aBR externo interno taR 
arados fmml fmml fmml fmml lmml fmml 

75 20 0.8 60 0.8 -- 58.4 1.257 
25 20 08 20 0.8 21.6 - 1.257 

78 20 0.8 62.4 0.8 --- 60.8 1.257 
26 20 0.8 20.8 0.8 22.4 --- 1.257 

81 20 0.8 64.8 0.8 - 63.2 1.257 
27 20 08 21.6 0.8 23.2 - 1.257 

84 20 0.8 67.2 0.8 -- 65.6 1.257 
28 20 08 22.4 0.8 24 - 1.257 

87 20 0.8 69.6 0.8 -- 68 1.257 
29 20 08 23.2 0.8 24.8 - 1.257 

90 20 08 72 0.8 -- 70.4 1.257 
30 20 08 24 0.8 25.6 - 1.257 

107 20 08 85.6 0.8 -- 84 1.257 
41 20 08 32.8 0.8 34.4 --- 1257 

Tabla 3-6 Proporciones bas1cas 
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Con los valores calculados y las especificaciones de tiempo de vida, se da 
paso a los análisis dinámicos. Nótese que para los engranes de referencia, se 
hicieron únicamente dos cálculos, ya que el sol tiene 25 dientes al igual que el sol 
de la primera propuesta. 

Falta decidir el número de planetas que estarán integrados en la 
transmisión. Si se observa nuevamente la tabla 3-2, se verificará que no todas las 
posibles soluciones pueden trabajar con tres planetas; sin embargo, todos pueden 
tener cuatro engranes planeta, por lo que los análisis y la geometría, se 
considerará este número de planetas como el único, además, la transmisión de 
referencia trabaja con cuatro. 

3.4 Selección preliminar de materiales. 

Los engranes pueden ser moldeados por muchos plásticos pero 
generalmente los materiales a ser usados son: nylon, aceta!, policarbonato. 
poliéster y polisulfuro de fenileno. Todos ellos se obtienen en varios grados y con 
gran variedad de cargas. 

Un plástico se refuerza con fibras de vidrio para mejorar sus propiedades 
mecánicas. Estas fibras incrementan la resistencia de las partes moldeadas como 
las varillas de acero refuerzan una estructura de concreto. la presencia de la 
fibra también causa una mayor estabilidad dimensional. Un material reforzado con 
fibra de vidrio puede tener el doble de resistencia a la tensión y un tercio de la 
expansión térmica que el plástico básico. 

Los aditivos que normalmente se adicionan en los engranes de plástico 
son: politetrafluoretileno (TFE o teflón), silicón y bisulfuro de molibdeno. Estos 
aditivos actúan como lubricantes internos, incrementando la resistencia al 
desgaste. Algunos plásticos que contengan ambas cargas, fibra de vidrio y TFE o 
bisulfuro de molibdeno podrian ser comunes para engranes. 

Ciertamente cada uno de los materiales mencionados varian en los 
beneficios de sus propiedades mecánicas. A continuación se dan a conocer las 
características generales de las familias de los materiales para su aplicación. 

;;.. Acetales (POM): Son plásticos de ingeniería muy resistentes, 
rígidos, con excepcional estabilidad dimensional, poseen una baja 
absorción de humedad, resistentes a la fatiga normal o a la 
provocada por vibraciones; tienen un bajo coeficiente de fricción y 
una alta resistencia a la abrasión y a los quimicos; Sus propiedades 
no varían al sumergirse en agua caliente. 

;.. Nylon (PA): Esta familia de resinas de ingenieria tienen una 
tenacidad sobresaliente y resistencia al desgaste, bajo coeficiente 
de fricción, y excelentes propiedades mecánicas, con una importante 
resistencia química. Tiene una alta absorción de humedad por lo 
que su estabilidad dimensional es pobre en comparación de otros 
plásticos de ingenieria 
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> Policarbonato (PC): Esta familia de resinas de ingenieria posee la 
mayor resistencia al impacto, es un plástico transparente que tiene 
una excelente estabilidad externa y resistencia al arrastre bajo 
carga; tiene una resistencia aceptable a substancias químicas, 
algunos solventes aromáticos causan esfuerzos de ruptura del 
material; puede ser reforzado con fibra de vidrio y I o 
politetrafluoretileno (PTFE) como lubricante. Aunque tiene una gran 
resistencia al impacto, son materiales que no soportan mucho el 
desgaste. 

> Poliéster (PBT y PET): Estos plásticos poseen una excelente 
estabilidad dimensional, altas propiedades eléctricas, gran 
tenacidad y resistencia quimica excepto por los ácidos y bases muy 
poderosos; son sensibles a las muescas; no son adecuados para 
usos externos o para servicio en contacto con agua caliente; 
también están disponibles como termofijos. Los Polibutilentereftalato 
(PBT) y Polietilenterftalato (PET) son las alternativas como el acetal 
y el nylon para el moldeo de engranes. Sin embargo, su precio es 
elevado en comparación a otras resinas con un desempeño 
semejante. 

;.;. Polisulfuro de fenileno (PPS): Este material tiene una alta resistencia 
química y al calor (hasta 232 ºC), resistiendo también a las bajas 
temperaturas; se muestra indiferente a los químicos incluyendo en 
un amplio rango de temperatura. Es un excelente material para 
soportar cargas estáticas, pero no soporta el desgaste. 

Adams [6] señala que el material más utilizado para la fabricación de 
engranes es el aceta!, asimismo, el material de los engranes de la transmisión de 
referencia son de copolimero de aceta!. Sin embargo, depende de la aplicación y 
el tiempo de vida del producto lo que determina el material a usarse. 

Por ser una selección preliminar, no se realizará un estudio a fondo de los 
materiales a utilizar, sin embargo, en manuales proporcionados por los 
fabricantes de materiales se muestra que los coeficientes de fricción y algunos 
otros factores de diseño, se reducen al utilizar dos distintos materiales en 
contacto; es decir que de una pareja de engranes, ambos deben ser de distinto 
material. 

En el engrane corona, que cumple la función de engrane interno y carcasa 
al mismo tiempo, se selecciona un copolimero de acetal con 25% de fibra de 
vidrio; en los planetas la carga es dividida en cuatro partes, por lo que no se exige 
mucho al material y se propone un copolimero de aceta! de propósito general. Por 
último, el sol; al ser el piñón de entrada y ser el que entrega todo el par, pero a su 
vez la carga se reparte en cuatro lugares distintos de su geometría, se propone el 
un copolimero de aceta! de propósito general. Las propiedades mostradas en la 
tabla 3-7 a utilizar de cada material son obtenidas de la red (13]. 
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Propiedad Método 
Copolimero Copolimero de 

Unidades 
deAcetal Acetal 

Uso general 
Con 25%de 

fibra de vidrio 
Densidad ISO 1183 1,410 1,580 kotm~3 

Contracción 
en dirección ISO 294-3,-4 2.2 0.4 % 

del fluio 
Módulo de 

ISO 527-
elasticidad 2,780 8,600 MPa 
11mm/minl 2/1A 

Esfuerzo de 
ISO 527-

ruptura 120 MPa 
15mm/minl 2/1A 

Esfuerzo a la 
ISO 527-

cedencia 66 MPa 
150mm/minl 

2/1A 

Módulo de 
ISO 178 2,640 8,600 MPa flexión 

Resistencia 
al impacto ISO 180/1A 5.5 6 MPa 

llzodl 
Remolienda 25 25 % 

Tabla 3-7 Propiedades mecánicas de acetales. 

Los datos obtenidos de la tabla 3-7 son suficientes para poder realizar los 
análisis de esfuerzos correspondientes, esta selección de materiales se aplica a 
todo el conjunto de soluciones. 
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CAPITULO 4 

AX Á..I..ISIS I>IX Á..:M:IC!O I>E I..A 
T::R.AXSM:ISIÓX 

Introducción 

En el presente capítulo se realizan los cálculos de velocidades, así como 
de fuerzas y pares que involucran en una etapa posterior el cálculo de 
esfuerzos, estos cálculos están de acuerdo a diagramas de cuerpo libre en 
donde se encuentran todos los elementos involucrados en cálculos del 
comportamiento dinámico de la transmisión. 

Esta gama de elementos dinámicos pueden, en un momento dado, 
auxiliar en la selección de la geometría básica final. 

4.1 Cálculo de velocidades en el sistema. 

Existen distintos métodos para determinar la velocidad de cada uno de los 
elementos del tren de engranes planetario, puede ser mediante el método de los 
centros instantáneos, el método de la fórmula o el método de la tabulación. De 
entre los métodos existentes se utilizará el método tabular; para la ilustración de 
su uso se considera el tren de engranes de la figura 4-1, ya que es la geometrla 
final para el diseño en cuestión. 
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Fig. 4-1 Esquema de la configuración final de la transmisión. 
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La metodología a seguir corresponde al cálculo perteneeíente al primer 
elemento de nuestro conjunto de soluciones. El método tabular utilizado; se basa-
en la descrito por Mabie [5). · 

,. '··, '. -

1. Se permite el giro al engrane 1 y al mismo tiempo se fija el 
elemento 2; de esta manera el tren se comporta como; un tren 
simple, por lo que la velocidad de cada elemento será el resultado 
en la primera línea de la tabla 4-1. · : •. { · 

2. Se gira el brazo 2 y los engranes 3 y 4 una revolu~h'.>n. positiva 
alrededor del centro del engrane 1. · · · ·· 

3. Se separan los engranes 3 y 4 del brazo 2, manteniendo fijo a éste, 
se gira el engrane 1 una revolución negativa. En consecuencia, el 
engrane 4 gira +N1/N4 revoluciones. 

Corona Brazo 2 Sol Planeta 
Engrane 1 Enarane 3 Enarane 4 

Movimiento con el brazo +cn21 +ro21 +u>21 +m21 
relativo al bastidor 
Movimiento relativo al - (J);?J o /\' N 
brazo +Uh1 

1 -{t).,J 1 
- N, - N, 

Movimiento total relativo o +OJ:!¡ 
m11 (1+ ~, ro,, (1- N, 

al bastidor ) 
- N. 

) 
3 

Tabla 4-1 resultados generales del método tabular. 

Los resultados de los pasos 2 y 3 se escriben en la tabla 4-1 junto con las 
velocidades angulares que posee cada miembro del tren con relación al Sol. En 
la tabla 4-1 se observa que el engrane 1 es estacionario, el engrane 3 gira 
1+N1/N3 revoluciones por cada revolución del brazo 2 y el engrane 4 gira 1-N1/N4 
revoluciones. 

Sustituyendo los valores de los números de dientes de la primer 
propuesta y despejando los valores de las velocidades relativas al brazo, se 
obtiene: 

'?_~1_ 

ro,, 

650 = ro 21 = -
1 
+--

7
-
512

-
5
- = 162.5rpm 

1+N,íN3 

162.5. 75 
N, IN. = ro 4 , = _: 25 · = 487.5rpm 

(4.1) 

(4.2) 
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Los resultados de la primera alternativa del conjunto solución, se 
encuentran en la tabla 4-2. 

Corona Brazo 2 Sol Planeta 
Engrane 1 Engrane 3 Engrane 4 

Movimiento con el brazo +162.5 +162.5 +162.5 +162.5 
relativo al bastidor 
Movimiento relativo al -162.5 o 487.5 -487.5 
brazo 
Movimiento total relatTVO o +162.5 650 -325 
al bastidor 

' -Tabla 4-2 Cálculo de velocidades angulares para la 1 propuesta. 

Continuando como el cálculo anterior, las velocidades angulares de todas 
las propuestas se obtienen dando como resultado la tabla 4-3; se observa que 
las velocidades angulares para las 6 propuestas con relación de 4, son idénticas, 
difiriendo de la referencia. 

Unidades 
No. dientes Corona 107 dientes 
No. dientes Sol 25 dientes 
No. dientes Planeta 41 dientes 

Velan . Sol m 
Vel an . Brazo m 

res 
res m 
res m 

Tabla 4-3 Velocidades angulares del conjunto de soluciones. 

4.2 Diagramas de cuerpo libre. 

Para cualquier engrane acoplado, la linea de transmisión de la fuerza está 
a lo largo de la linea de acción, la cual es siempre normal a las superficies de 
contacto de los dientes, conforme los dientes recorren el arco de acción. Como 
se muestra en la figura 4-2, la linea de acción de la fuerza F del diente está 
orientada según un ángulo cp de presión con relación a la tangente de los círculos 
de paso. El diente del engrane conductor, mostrado en la figura 4-2, está en 
contacto con un diente del engrane conducido en el punto de paso. En esta 
posición, los dientes están en el estado de rodamiento puro y no hay fricción 
debida al deslizamiento relativo. En otras posiciones, en el arco de acción hay 
deslizamiento relativo y la fuerza resultante en el diente del engrane está 
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inclinada un ángulo igual al de fricción con respecto a la linea de acción. En un 
análisis de fuerzas de mecanismos con engranes, se puede despreciar el ángulo 
de fricción con pequeño error en la determinación de la fuerza del diente. 

Si cuatro conjuntos de dientes de engranes están en contacto, la fuerza 
transmitida se divide entre los cuatro conjuntos de dientes como sería el caso de 
la transmisión propuesta. 

Como se muestra en la figura 4-2, la fuerza F del diente puede ser 
representada mediante las componentes F1 y F.,de las cuales a F1 se le llama la 
fuerza tangencial y a F. la fuerza de separación: F1 =Feos .ji y Fs = F sen .ji. 

( 
\ 

Conducido 

1-
/ ¡-- Linea de 

/ ___ \ acción 

___ -::=~~~~~~---,---_-t 
_.,.,.:--::.--- ·~. ~ '·-- Tangente a los 

-< cfrculos de paso 

( 
-- -,-~, \ R 

.,_,-______ ' ' 1 

t-~D) -'-- ~- --'--· /· -

Conductor 

Fig. 4-2 Linea de acción de la fuerza. 

Para el diseño que se está realizando, Ts es desconocido; pero el par de 
resistencia Tbrazo es una variable especificada. 

En la figura 4-3 y 4-4 se muestran los diagramas de cuerpo libre por 
separado de los elementos del tren de engranes. 
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D.C.L. PLANETA _\_ 

/ -~-·-_.¡;~::· F:-~.f 0 

1 rr;. \ 

-~--- - - -·---\ 

) 

0 __ / 
(a) (b) 

Fig. 4-3 Diagrames de cuerpo libre sol y planeta. 

D.C.L. BRAZO 

i 
1 ' 1 
1 ¡ ------

~++- l=--=~t F32 -· _) ____ / 

Fig. 4-4 Diagrama de cuerpo libre del brazo. 
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4.3 Cálculo de cargas y pares. 

Los diagramas de cuerpo libre ayudan a determinar las fuerzas que 
actúan en cada eslabón para el equilibrio estático. Las fuerzas de inercia son 
cero para el engrane, asl corno para el sol ya que la aceleración de los centros 
de masa de estos elementos es cero. Por lo que respecta a los planetas, las 
fuerzas de inercia centrífugas actúan debido a la aceleración centrípeta de los 
centros de los satélites. Corno anteriormente se ha utilizado, se utilizará la 
primera alternativa para realizar los cálculos realizados. 

FoJ = M:Ag3 (4.3) 

Siendo: M3 = Masa de cada planeta. 
Ag3 = Aceleración de la masa, la cual se obtiene de la 

siguiente ecuación: 

(4.4) 

Donde: d = Diámetro de paso 
m•...,_~ = Velocidad angular del brazo. 

Para conocer la masa es necesario conocer el volumen del engrane. Pero 
aún no se tienen las dimensiones del cuerpo del engrane, por lo que se propone 
un engrane sólido, es decir sin reducciones de espesores. El diámetro a utilizar 
será el diámetro de paso, el material designado a los planetas es el copollrnero 
de acetal cuya densidad es de 1410 kg/rn"3. El ancho de cara de cada engrane 
es de 25.4 mm. Por tanto, el volumen es: 

v = 7tcf_
2

F~ = n(2()~
2

<~!i.4) = 7979.65mm 3 = 7.979F6 m 3 (4.5) 
4 4 

MJ = 5V = 1410 (7.979E-6) = 0.01125kg = 11.25gr (4.6) 

Sustituyendo valores en la ecuación 4.3 y 4.4 se tiene: 

l {27t(162.5))
2 

Fo3 =\0.01125kg -0.020rn'\.-·-·ao- = 0.0652N 

Se observa que la fuerza de inercia es muy pequeña y se despreciará 
para los siguientes cálculos ya que no provoca efectos importantes en la 
transmisión. Al despreciar la fuerza de inercia del planeta, el diagrama de cuerpo 
libre es modificado como muestra la figura 4-5 donde ya no aparece FoJcomo en 
la figura 4-3b. 
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D.C.L. PLANETA -~-
_ / _,,....._; .:-. i=,~ __ 

1
_ 

/ f-0 

/ 

// 

--~~~~F-:r 
0-)-

Fig. 4-5 Diagrama de cuerpo libre del planeta sin fuerza de inercia. 

Como se conoce el par de salida, se puede conocer Ja potencia 
transmitida mediante: 

W =_((2mo....,ºT~)= 423.04 W (4.7) 
. ·50 · _ 

Una vez conocida la potencia, se puede.determinar el par de entrada en 
el engrane sol. · -

Si W = ((2mºI!" T~-)~ T..,.= Wx50 = 6.215 N-m 
60 2moso1 

Puede calcularse también el par para la corona: 

T corona = T brazo - T SOi = 18.64 N-m (4.8) 

Cabe recordar que este torque no se está aplicando en un solo diente, 
sino que se aplica en cuatro distintos dientes. Como aún no se conoce la 
cantidad de dientes que están en contacto se manejará un total de 3.7 planetas 
efectivos que están trabajando; por tanto, se tiene que: 

T 1 = --- - - .. ""!"~- - = 6 ·
215 

=1 6797N-m 
doen ª No. planetas efectivos 3. 7 . 

T . = ---- T coo-ona = 18.64 = 5.0378N -m 
d•entecorona No. planetas efectivos - 3. 7 
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Ya que se conoce el par de entrada, del diagrama de cuerpo libre del sol 
(fig. 4-3a) puede determinarse la fuerza F34 en cada contacto de un planeta con 
el sol, utilizando la relación siguiente: 

F,. =2Tso1=2·1.6797= 167.97 N 
<Psol 0.020 

(4.9) 

El diagrama de cuerpo libre del planeta mostrado en la figura 4-3b indica 
que en el brazo actúan cuatro fuerzas, de las que se conocen F.3 y fo3. Se debe 
establecer la dirección y sentido de la fuerza F13 del diente considerando el 
equilibrio del momento de las fuerzas que actúan alrededor del centro del sol. Si 
F13 también actúa en el ángulo de presión de 20º, entonces F13 y f43 son de la 
misma magnitud para satisfacer los momentos de equilibrio alrededor del centro 
del planeta. La fuerza F23 del brazo que actúa en el planeta sería la última 
incógnita, que puede determinarse del polígono de fuerzas, o bien, en forma 
analítica con el siguiente desarrollo: 

Puede escribirse la ecuación de equilibrio del diagrama de cuerpo libre 
del planeta como: 

Donde: 

Pero 

En consecuencia 

También 

(4.10) 

F 13 = F13 (cos 20ºi - sen 20ºj) 

= 0.9397Fd - 0.3420 F13.j 

f43 = F43 (cos 20ºi +sen 20ºj) 

= 157.84i + 57.45j 

F, 3 ! = ,F43 ; 

F13 = 157.84i - 57.45j 

F23 = F23(A.,i + A.yj) (dirección desconocida) 

Realizando sustituciones en la ecuación de equilibrio 4.1 O: 

157.84i - 57.45j + 157.84i + 57.45j + F23A.,i + F23A.yj =O 

Sumando las componentes i, 

157.84i + 157.84i + F23Axi =O 

F23A.,i = -315.68i 
Sumando las componentes j, 
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Finalmente: F23 = -315.68i 
F23 = 315.68 N 

La solución anterior indica que la fuerza en cada diente del sol al contacto 
con los dientes de los planetas se espera de 157.84 newtons; por otro lado, los 
análisis de esfuerzos y de desgaste serán enfocados en el contacto sol-planeta 
ya que un diente del sol recibe una carga 4 veces más frecuentemente que un 
diente de planeta, y 3 veces más que un diente de la corona. 

Una vez que se ha determinado la forma de calcular las fuerzas que 
intervienen en la transmisión, se da paso al cálculo de las mismas para el resto 
de las posibles soluciones. Los resultados, se muestran en la tabla 4-4. Las 
fuerzas y torques mostrados están en función de un solo diente de cada engrane 
exceptuando el par del brazo ya que es el par de salida de toda la transmisión .. 
La potencia transmitida por cada diente es necesario calcularla para una 
correcta comparación con el software de cálculo: 

W = W = 423.04=114.34W 
d•enie No. planetas efectivos 3.7 

Juego Referencia 
1 Unidades 

No. dientes Corona 75 107 dientes 
No. dientes Sol 25 25 dientes 
No. dientes Planeta 25 41 dientes 

Diametro planeta 20 32.8 mm 
Ancho de cara 00254 0.0254 m 
Volumen Planeta 7 9796 21.46205 E-6 m'3 
Densidad 1410 1410 ko/m'3 
Masa planeta 11.251 30.2615 lor 

Vel ang Sol 650 650 lrpm 
Vel ang Brazo 162.5 123.1061 ¡rpm 

Par brazo 24.86 24.86 N-m 
Potencia 114.34 86.61786 Watts 
Par sol 1 6797 1.272523 N-m 
Par corona 5.0392 5.446396 N-m 

F34 167.97 77.59284 N 

F,, 315.69 145.8268 N 
Tabla 4-4 Pares y fuerzas del conjunto solución 

Se observa en la tabla 4-4 que conforme se va incrementando el número 
de dientes, también se incrementa el volumen del engrane, pero las fuerzas en 
los dientes disminuyen. Los datos obtenidos anteriormente aun no pueden 
formar una decisión así que son necesarios análisis de esfuerzo para todas las 
alternativas. 
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Finalmente: F23= -315.68i 
:F23 '. = 315.68 N 

La solución anterior indica que la fuerza en cada diente del sol al contacto 
con los dientes de los planetas se espera de 157.84 newtons; por otro lado, los 
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ya que un diente del sol recibe una carga 4 veces más frecuentemente que un 
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de las posibles soluciones. Los resultados, se muestran en la tabla 4-4. Las 
fuerzas y torques mostrados están en función de un solo diente de cada engrane 
exceptuando el par del brazo ya que es el par de salida de toda la transmisión .. 
La potencia transmitida por cada diente es necesario calcularla para una 
correcta comparación con el software de cálculo: 

W = W = 423.04 =114.34W 
º'""'º No. planetas efectivos 3.7 

Juego Referencia 
1 Unidades 

No. dientes Corona 75 107 dientes 
No. dientes Sol 25 25 dientes 
No. dientes Planeta 25 41 dientes 

Diámetro planeta 20 32.8 mm 
Ancho de cara o 0254 0.0254 m 
Volumen Planeta 7.9796 21.46205 E-6 mA3 
Densidad 1410 1410 kQ/mA3 
Masa planeta 11 251 30.2615 l!lr 

Vel ano Sol 650 650 1rom 
Vel ano. Brazo 162.5 123.1061 rom 

Par brazo 24.86 24.86 N-m 
Potencia 114.34 86.61786 Watts 
Par sol 1.6797 1.272523 N-m 
Par corona 5.0392 5.446396 N-m 

F34 167.97 77.59284 N 

F,, 315.69 145.8268 N 
Tabla 4-4 Pares y fuerzas del conjunto solución. 

Se observa en la tabla 4-4 que conforme se va incrementando el número 
de dientes, también se incrementa el volumen del engrane, pero las fuerzas en 
los dientes disminuyen. Los datos obtenidos anteriormente aun no pueden 
formar una decisión asi que son necesarios análisis de esfuerzo para todas las 
alternativas. 
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CAPITULO 5 

Allí ÁLISIS I>E ESFVE::R.ZOS FAR.A 
:R. VEI>AS I>E :t>ENTAI>O ::R.EC!TO T 

M:O:t>IFIC!AC!IONES FINALES 

Introducción 

En el capítulo anterior se calcularon los parámetros independientes de 
los materiales y que forman la base para un análisis de esfuerzos con mayor 
precisión. A continuación se detallarán las variables que influyen en el cálculo 
de engranes rectos. 

Los conjuntos de engranes fabricados con resinas de ingeniería, de 
acuerdo con el material respectivo y lubricados ya sea en aceite o grasa, se 
averían principalmente por rotura de dientes al sufrir sobrecargas. Por tal 
motivo, conviene calcular el esfuerzo en la raíz de los mismos. Si por el 
contrario dichos conjuntos funcionan en seco, predomina el desgaste que sufren 
los dientes al frotar entre si, aumentando simultáneamente la carga térmica 
provocada por dicha solicitación; aunque la temperatura en los flancos no es 
una variable de importancia ya que la velocidad tangencial es menor a 5 mis. En 
tal caso se recalculará la presión sobre los flancos, que se considera un factor 
del esfuerzo que sufren los mismos. 

A continuación se dará una breve explicación de cada una de las 
variables que influyen en el desempeño del tren de engranes y sus valores 
correspondientes al realizar los cálculos con el Software ZahnCalc para 
engranes de plástico. 

5. 1 Determinación de esfuerzos admisibles. 

5.1. 1 Determinación de la carga admisible mediante el coeficiente de 
carga c. 

El coeficiente de carga c, que incluye varios factores determinantes, 
depende, entre otras cosas, de los materiales en contacto, de las condiciones 
de carga y de la geometría del dentado. También influyen en el mismo la 
lubricación, la temperatura y la velocidad tangencial, por ejemplo, sin que exista 
ninguna relación matemática entre todos estos factores. El coeficiente de carga 
c se determina experimentalmente, no siendo estrictamente válido más que para 
los conjuntos de engranes que funcionen en condiciones similares. En los 
restantes casos, hay que contar con diferencias que, sin embargo, son escasas, 
como se encarga de demostrar la experiencia. 

Para el coeficiente c se aplicará: 
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Significan: 

c = . F,_. < c [N/mm2] 
t·p - adm 

F1 = .fltl~ Fuerza tangencial [N) 
r 

p Paso [mm] 

Anchura mínima de diente [mm] 

P-1000 .9549.3P 
Tdiente = ---- = -. ---[N-mm] 

n·n n 
30 

(5-1) 

(5-2) 

= 9· 5'!..9~ [N-m] Par obtenido (5-3) 
n 

r = Radio del círculo primnivo [mm] 

P = Potencia [W] 

n = Revoluciones por minuto [min·11 

Substituyendo valores en ecuaciones 5-1, 5-2 y 5-3: 

T. - 9549.3-114.33 1679.65[N-mm) 
doente -

650 

1679.65 
FJ.4 =----- =167.97[N] 

10 

167.97 2 c = ------ = 2.631[N/mm] 
25.4 -0.Bn 

La fig. 5-1 contiene valores c admisibles para los diferentes tipos de 
Aceta! de Ticona en función del número de alternancias del esfuerzo. Cabe 
aclarar que aparentemente el coeficiente de carga es alto y que respecto al 
número de ciclos con valor de 6.24 E+7 se observa un valor en la gráfica menor 
a 6 [N/mm2

]; pero hay que recordar que la velocidad tangencial para la primera 

43 



primera alternativa es de 0.68068[m/s], por lo que el coeficiente de carga se 
eleva considerablemente. 

12.--~~~-,-~-,-~~~~~~~~~~.,..-~~ 

N/mm2 

101--:=--'="1----t~~~ 

~ Bf--~~~+-~+-~-=:­
S, 

5 s1--~~~-+-~-1-~~~--1~--1~--.-::,-------I 
{¡ 

"' j 4¡-~-=-..1=~'.'.E:--......;.~~~:::¡::~~~:1== 
8 21====:-:::::;::j:::-:::::j::=-====:::¡-=;::;;;:::===-~-¡-~¡ 

10• 107 100 

Alternancias de esfuer::o 

Fig. 5-1 Coeficientes de carga para engranes hechos con acetal 
(combinación acetal/acetal a v=12 m/s) 

5.1.2 Temperatura en los flancos de los dientes 

La resistencia de los termoplásticos depende de la temperatura. Si los 
dientes alcanzan altas temperaturas, ello reduce el esfuerzo admisible en su 
talón e influye en su deformación. La presión admisible sobre tos flancos 
depende, entre otros factores, de la temperatura alcanzada por los mismos. 
Para la temperatura en los flancos de los dientes de los engranes que giren a 
velocidades superiores a 5 mis vale la siguiente ecuación: 

-¡,,c, 2 = -,:0.+0.136 .p.µ. 1+i [ 171_00·k 2 +6.3·k 3 ][ºC] (5-4) 
· z 2 +5 t,.z,,,-(v·m}" A 

Donde: 

"P\.2 Es la temperatura en los flancos de los dientes de los engranes 1 y 2 
respectivamente [ºC] . 

7:0,, Es la temperatura en las inmediaciones del engrane [°C] 
µ Coeficiente dinámico de rozamiento de tos materiales en contacto. 
P Potencia [W] 
A Superficie de la caja de los engranes [m2] 
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Anchura mínima de diente [mm] 
m Módulo [mm] 
z 1.2 Número de dientes de las ruedas 1 y 2 respectivamente 
i Relación de número de dientes z2/z1 
v Velocidad tangencial [mis] 
k2 Valor auxiliar 
kJ Valor auxiliar [K m2/W] 
x Exponente 

La siguiente substitución de valores de la ecuación 5-4 es válida para el 
engrane sol y planetas por tener mismo. número de dientes. 

En engranes pequeños, el calor generado adicionalmente por fricción 
suele carecer de importancia si la velocidad tangencial de los engranes es 
menor a 5 mis, lo cual se aplica para esta transmisión, ya que la velocidad 
tangencial es menor a 1 mis; realizando el cálculo con la ecuación, se observa 
que la temperatura no se incrementa siquiera 5ºC, por lo que el software 
despliega la temperatura en los flancos igual que la temperatura en las 
inmediaciones. 

5.1.3 Carga admisible en la raíz de los dientes. 

La base para dimensionar el dentado la constituyen los esfuerzos de 
flexión que la fuerza tangencial F1 provoca en la raíz de los dientes. Para la 
tensión en la ralz de los dientes vale la siguiente ecuación: 

(5-5) 
. ··. __ '• .. -·: .. 

Tensión admisible en la raíz de 16s~~i~~te~'¡Nfinm2) 
Factor del perfil del diente (se obtilllede'~~ :i~. 5-2) 

1 
Y,= -- Factor de carga (ver fig. 5-3) 

&n 

Ea Recubrimiento del perfil. 
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El denominado factor de marcha, que se cita adicionalmente en DIN 
3990, se considera igual a 1, lo mismo que los restantes factores de los que 
todavía se carece de valores empíricos para engranes de plástico. 

El factor del perfil de diente YF tiene en cuenta la influencia de dicho 
perfil sobre la fuerza que actúa sobre los dientes y, el factor de carga Ye. el 
efecto del recubrimiento. De las figuras 5-2 y 5-3 pueden tomarse YF y Ye para 
engranes de dientes rectos (ángulo de engrane a=20º). Pese a que tales 
factores son válidos estrictamente para engranes metálicos, puede usarse 
también para el cálculo de engranes de plástico, sin tomar en cuenta que los 
dientes de éstos sufren mayor deformación bajo carga y que la holgura de la 
cabeza y los flancos varia más al calentarse. Recurriendo a DIN 3990, segunda 
hoja, resulta posible calcular con mayor exactitud el factor del perfil de diente 
YF. especialmente para perfiles especiales. Para engranes rectos provistos de 
dentado interior, el factor del perfil del diente se calcula a partir de: 

Y F=2.06-1.18(2.25-h*) (5-6) 

h* Factor de altura de los dientes, h* = h 
m 

h altura de diente 

da diámetro del circulo de cabeza 

d1 diámetro del circulo interno 

3.8 

3.6 

>= 3.4 {! 
" i5 3.2 
:ti 
is 
¡; 3.0 
<>. 

:ti 2.8 15 
g .... 2.6 

2.4 

2.2 

20 25 30 ~0 50 100 200 400 X 

Número de dientes N 

Fig 5-2 Factor del perfil de diente Y, (x factor de desplazamiento del perfil) 
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0.50 1~ '!' -

16 20 30 40 50 70 100 200 

Número de dientes N1 

Fig. 5-3 Factor de carga Y .. para engranes rectos («=20º, x=O, i = n2/n,) 

Si el radio de redondeado de la raíz de los dientes supera en 0.25 veces 
el módulo, se aplicará el factor de entalla (según DIN 3990) Ys = 1. La ecuación 
de crF no contiene ningún factor de entalla. 

Para dentados con desplazamiento del perfil, el recubrimiento de éste es: 

(5-7) 

siendo 
tgaA, = tga..,(1+i)-i-tgaA2 (5-8) 

tgaE1 y tgaA2 son dimensiones auxiliares para determinar el recubrimiento 
del perfil. Los valores en funcionamiento correspondientes a tgaE1 y tgaA2 los 
contiene la fig.5-4 en función de un factor auxiliar D. 
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Fig. 5-4 Diagrama auxiliar para calcular el recubrimento del perfil 1;,. 
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Fig. 5-5 Ángulo de engranes en funcionamiento <1.wt y tan u.... 

d 
Con D 1 = - ª' se toma tgaE 1 de la fig.5-4 y 

d., 
Con D 2 = ~-ª2· el valor correspondiente a tguA2. 

db2 

En ángulo de engrane en funcionamiento aw1 se ha hecho constar en la 
fig.5-5 para engranes rectos. 
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La tensión admisible en la raíz de los dientes O"FP es el resultado de la 
resistencia O"F-um del mismo y el factor de segliridaa SF: 

..-r _ CJFllm 
'-"FP - -

SF 
(5-9) 

En la figura 5-6 se indica la resistencia en la raiz de los dientes para el 
Hostaform (Aceta! de Ticona) y, en la figura 5-7, la correspondiente al Hostadur 
B (polibutilentereftalato de Ticona) y al Hostalen GUR (Polietileno de ultra alto 
peso molecular de Ticona). 

Para el coeficiente de seguridad SF son válidos los siguientes valores 
empiricos: 

SF = 1.1 a 1.2 en funcionamiento normal, 

SF = 1.3 a 1.4 para frecuentes cambios. 

En determinados casos, puede resultar necesario aplicar coeficientes de 
seguridad más altos. 

Alternancias del esfuerzo 

Fig. 5-6 Resistencia en la raiz de Jos dientes <JFJm 

para engranes hechos de Hostaform. 
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N/mm2 

Fig. 5-7 Resistencia en Ja raiz de Jos dientes onim 

en engranes hechos de Hostadur 8 y Hostalen GUR 
a temperatura ambiente. 

La tensión admisible en la raíz de los dientes CTFP deberá multiplicarse por 
el factor 0.7 si la rueda dentada engrana simultáneamente con varias ruedas 
dentadas y la fuerza tangencial cambia de sentido durante un giro. 

Cuando un engrane se atasca, sus dientes se rompen cuando la tensión 
en su talón crF excede de 65-70 N/mm2 para el caso del Hostaform C. 

Para la primera alternativa, que, es el caso en que se está trabajando, al 
sustituir valores en la ecuación y obteniendo los valores YF y Ycde las figuras 5-
2 y 5-3 respectivamente se tiene: 

167.97 2 
cr, = ·. ··· ·2.72·0.62=13.94 [N/mm] 

25.4·0.8 

Este valor debe ser menor al esfuerzo máximo permisible del material 
dado por la ecuación 5-9; el valor de crrnm es obtenido de la figura 5-6. 

32 2 
crFP = · ·· = 29.091 [N/mm] 

1.1 

Se sabe que el sol y el planeta están en contacto simultáneamente con 
más de un engrane, pero la fuerza tangencial no cambia de sentido durante el 
giro, por tanto, no es necesario utlizar el factor de 0.7. 

Comparando: 
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O'F S O'Flfm 

5.1.4 Carga admisible en el flanco de los dientes. 

Al sufrir sobrecargas, los engranes de plástico que funcionan en seco o 
han sido lubricados de por vida, fallan principalmente a causa del excesivo 
desgaste que experimentan los flancos de sus dientes. En ocasiones también se 
producen hoyuelos. En ambos casos, resulta decisiva la presión que actúa 
sobre sus flancos crH. 

Para ésta presión es válida la siguiente ecuación según DIN 3990: 

(5-10) 

Donde: 
crH Presión sobre los flancos (presión de Hertz) [N/mm2

] 

crHP Presión admisible sobre los flancos, ver fig5-8 [N/mm2
] 

F1 Fuerza tangencial en el circulo primitivo [N] 
bk Anchura minima de diente [mm] 
d Diámetro del circulo primitivo [mm] 
i Relación de número de dientes z21z, 
ZH Factor de forma de los flancos 

ZM Factor de material, ver fig5-9 . N /mm 2 

Hostaform C 9021K 

/ C9021TF 

10~ 1()6 107 108 109 
Alternancias del esfuerzo 

Fig.5-8 Valores orientativos para la presión admisible sobre los flancos crHP en ruedas dentadas 
de Hostafonm no lubricadas, a una velocidad tangencial v=12m/s, temperatura en los flancos 

T!>60ºC. 
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Hostaforml 
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Fig_ 5-9 Factor de material ZM en función de la 
temperatura en los flancos de los dientes J"'. 

El factor de forma de los flancos es ZH = 1. 76 para los engranes rectos 
con un ángulo de presión a. = 20º, sin desplazamiento de perfil. Para otros 
ángulos de presión es válida la siguiente ecuación: 

Que significan: 

1 1 --r 
ZH = -----" -----­

cosa. v tga.w1 
(5-11) 

a. Ángulo de presión en corte normal. 
a.wi Ángulo de presión en funcionamiento. 

La figura 5-8 proporciona valores que orientan respecto a la presión 
admisible sobre los flancos CJHP en engranes de Hostaform a temperaturas en los 
flancos ~60ºC y, la figura 5-10, los correspondientes a los valores del 
Hostadur B. 
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35 
-~- '·'-,d NJmm2 

~ 
30 . ::-;; f::.._"<c' 
25 

..... 
j 20 

;r· . .r:: ::::::t.: ~- ·~ 

ti ... ·-... .. 15 -'! 

i 10 

i 5 

e o 
~ 105 106 107 108 100 ;,;. Alemandas del esfuerzo 

a Cetanex 2500/acero, no lubricado 
b Cetanex 250011-tostafonn e 9021, no lubricado 
e Cetanex 2300 GV1/20 A-tostaform e 2521, no lubricado 
d Celanex 2300 GV1/20A-tostaform C 2521, lubricado de por vlda 

duranle el monleje 

Fig. 5-1 O Valores guía para la presión admisible sobre los flancos crHP en ruedas dentadas de 
Hostadur a una velocidad tangencial v=12m/s. 

Aplicando la ecuación 5-10 para la primer alternativa y substituyendo 
valores se tiene: 

/
' 167.97-- :¡.¡:_-:¡ 2 

crH = 11 - - - - • ·1.76·28=40.07 [N/mm] 
125.4 ·20 1 

El factor ZH es tomado del valor del que se ha mencionado anteriormente 
y ZM se toma de la figura 5-9. 

Por tanto, comparando resultados: 

Cabe aclarar que el valor de ITHP tomado de la figura 5-8, no es el real 
para los engranes, ya que la velocidad a la que trabaja la transmisión es menor 
a 1 mis con engranes lubricados, lo que influencia en el esfuerzo y aumenta ITHP. 
por tanto se tomará como bueno el valor proporcionado por el software 
ZahnCalc. 

Puede decirse que esta alternativa no cumple con la duración, ya que los 
engranes sol y los planetas se desgastan y la transmisión fallarla antes de su 
tiempo de vida especificado. 
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5.1.5 Deformación de los dientes 

El ruido que producen los engranes en marcha se acentúa si existen 
defectos en su dentado o deformaciones provocadas por esfuerzos en los 
dientes engranados. Por ello, hay que limitar la deformación de éstos. 

Para desplazar la cabeza de los dientes en sentido tangencial (figura 5-
11 ), es válida la siguiente ecuación: 

, _ 3F, ( i.¡1 1 111 2 ) [ ] 
11.-· ·<¡> + mm 

2-b. -cosa F 1 E", 
(5-12) 

Que significan: 
F1 Fuerza tangencial [N] 
bk Anchura mínima de los dientes [mm] 
a Ángulo de presión en el circulo primitivo [°] 
cp Dimensión auxiliar (ver fig5-12) 
'1'1.'1'2 Dimensiones auxiliares (ver fig5-13) 
E' Módulos dinámicos de elasticidad [N/mm2

) de los materiales 
utilizados para fabricar engranes, ver fig5-14 (DIN 53445) 

crculo de base 2 

Fig.5-11 deformaciones de los dientes¡,_, y¡,_ 

El desplazamiento de la cabeza de los dientes bajo carga se considera 
un criterio para su deformación. Su limite admisible depende de que tan 
silencioso y durable se exija el engrane. Según la experiencia, puede admitirse 
como máximo la siguiente tolerancia: 

Aadm. "" 0.1 ·mn [mm] 
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Si se sobrepasa este valor, aumenta considerablemente. la el nivel _de 
ruido. A continuación se substituyen los valoresenlaecuaC:ión·s~12·para·1a 
primer alternativa del conjunto solución, por lo que se tiene que: · 

i..= ... .'.3....:.~-~~·97 -·7.65(-1-+-1--)=o.oamm 
2. 25.4. cos 20 2000 2000 . 

Realizando el cálculo de la deformación máxima permisible, se encuentra 
que: 

A.oom. = 0.1 .o.a = 0.08 [mm] 

Ello quiere decir que la transmisión se encuentra en el límite,• por lo que 
llegarla a necesitar modificaciones en el perfil de los dientes; 

6.6 

6.2 

7.8 

~ 7.4 .. 
1i 

7.0 ·o 
"" " o 
u 6.6 

6.2 

16 18 20 25 30 40 50 100 
r-ünero de dientes N1 

Fig. 5-12 Coeficiente <p para calcular la defonnación de los dientes. 

2.0 
X1 2• -0.6 -

............ 1' 1 

1 -0.4-_ ...... 

~ ·0.2 
............. 

.......... 

o -- :---... ............. 

0.2 1 
0.41 1 .... -

1.6 

N 

.,¡;: 1.2 

i 
u. o.e 

-- 1.0 
0.4 u. u.8 1 

14 16 18 20 25 30 40 50 100 

Núnero de dertes N•.2 

Fig. 5-13 Coeficiente 'I' para calcular la defonnación de los dientes. 
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.., 
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0 ._.,.x-___,¡,_.__,~o,......._.,....---T.o..-~~ ...... ~ 
TemperatLl'8 

Fig. 5-14 Módulo dinámico de elasticidad E' en función de la temperatura del Hostafonn B 2500 
y Hostalen GUR, calculado a partir de módulos de cizallamiento medidos según DIN 53 445 

(ISO 537) (a una frecuencia aproximada de 10Hz.) 

Una vez realizados los cálculos, puede realizarse el análisis en el 
software ZahnCalc y comparar resultados, la figura 5-15 muestra la pantalla de 
despliegue de resultados. Puede observarse que el resultado de un esfuerzo 
existente, si es superior a un esfuerzo permitido, el despliegue está en color rojo 
y aparece la advertencia en la ventana de observaciones. 

_, -:·,,:., 

Fig 5-15 Pantalla del software ZahnCalc ya realizado el análisis. 
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Una vez validado el software, se realizan ejecuciones del mismo para las 
demás alternativas. En la tabla 5-1 se encuentran los cálculos de esfuerzos que 
se encuentran en cada una de las alternativas del conjunto solución, junto con 
los esfuerzos permisibles por los materiales. Cabe recordar que estos cálculos 
son únicamente para la pareja de engrane sol y engrane planeta. Los resultados 
de los análisis planeta-corona se encuentran en las tablas 5-2 y 5-3 
respectivamente. 

Referencia 
Sol Planet Unidades 

No. dientes Corona 107 107 dientes 
No. dientes Sol 25 - dientes 
No. dientes Planeta 41 dientes 

Ancho de cara 25.4 25.4 mm 
Diámetro corona 85.6 85.6 mm 
Area de la =rana 18340 18340 mm"2 
Factor de car a 1.6 1.6 MPa 
Factor de carga 
pennisible 4.93 4.93 4.93 4.93 4.93 4.93 4.61 4.93 MPa 
Temperatura en los 
flancos 60 60 60 60 60 60 60 ·e 
Esfuerzo en la ralz 
del diente 13.5 7.97 7.24 MPa 
Esfuerzo permisble 
en la ralz del diente 29.79 28.89 29.79 MPa 
Esfuerzo en los 
flancos 40.64 39.07 37.63 36.28 35.03 33.86 28.47 28.47 MPa 
Esfuerzo permisible 
en losflan=s 27.29 27.29 27.29 27.29 27.29 27.29 25.21 27.29 MPa 

Tabla 5-1 Soluciones del Software Zahncalc para engranes externos. 

Como se puede observar en la tabla 5-1, ninguna de las soluciones 
propuestas soporta el desgaste existente en los dientes ya que el esfuerzo en 
los flancos supera considerablemente al permitido por el material; por lo tanto, 
es obligatorio el uso de lubricante, sin embargo, se observa que conforme el 
tamaño de la transmisión se incrementa, los esfuerzos disminuyen. También se 
observa que la más cercana a poder cumplir con las especificaciones 
propuestas es la transmisión de referencia. Las dos posibilidades que podrían 
llevarse a cabo son: cambiar la especificación de los materiales o bien, 
modificar la geometría, ya sea incrementar el módulo o modificar el diente. 

Una vez que se realizaron los análisis para el contacto sol-planeta, 
pueden llevarse a cabo los análisis para el contacto planeta-corona. Como se 
observa en la tablas 5-2 y 5-3, no existe ningún problema respecto con el 
esfuerzo en la raíz de los dientes o esfuerzo en los flancos de los dientes en 
cualquiera de los engranes en este contacto que pueda provocar la falla del 
material o el desgaste del diente. 
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Referencia 
Planeta Unidades 

No. dientes Planeta 25 41 dientes 

Ancho de cara 25.4 25.4 mm 
Factor de carga 2.63 1.6 MPa 
Factor de carga 
permisible 4.93 4.93 4.93 4.93 4.93 4.93 4.93 MPa 
Temperatura en los 
flancos 60 60 60 60 60 60 60 ·e 
Esfuerzo en la ralz 
del diente 11.27 10.72 10.26 9.81 9.42 9.03 6.22 MPa 
Esfuerzo permisble 
en la ralz del diente 29.79 29.79 29.79 29.79 29.79 29.79 29.79 MPa 
Esfuerzo en los 
flancos 23.46 22.56 21.72 20.95 20.23 19.55 13.76 MPa 
Esfuerzo permisible 
en los flancos 27.29 27.29 27.29 27.29 27.29 27.29 27.29 MPa 

Tabal 5.2 Esfuerzos en el planeta al estar en contacto con la corona. 

Para el engrane planeta se puede hablar de un factor de seguridad 
mínimo de 1.16 y un máximo de 1.98 para un esfuerzo en los flancos mientras 
que el esfuerzo en la raíz del diente se habla de un factor de seguridad mínimo 
de 2.64 y un máximo de 4.79; para la corona se observa algo semejante, el 
esfuerzo en la raíz del diente tiene un factor de seguridad mínimo de 3.63 y un 
máximo de 5.91; para el esfuerzo en los flancos de los dientes de la corona hay 
un factor de seguridad mínimo de 1.41 y un máximo de 2.35; lo que quiere decir 
que cualquier modificación que se realice en la especificación de materiales o 
modificación en la geometría, no será relevante para el contacto planeta-corona. 

No. dientes Corona 

Ancho de cara 
Diámetro corona 
Area de la corona 
Factor de car a 
Factor de carga 

rmisible 
Temperatura en los 
flancos 
Esfuerzo en la raiz 
del diente 
Esfuerzo permisble 
en la raíz del diente 
Esfuerzo en los 
flancos 
Esfuerzo permisible 

5.86 5.86 

60 60 60 60 

8.9 

23.46 22.56 21.72 20.95 

Corona Unidades 
107 dientes 

25.4 mm 
85.6 mm 

18340.37 mmA2 
1.6 MPa 

5.73 MPa 

60 60 60 ·e 

5.41 MPa 

32.34. 31.97 MPa 

20.23 19.55 13.76 MPa 

en los flancos 33.12 32.3 MPa 
Tabla 5-3 Esfuerzos en la corona al estar en contacto con un planeta. 

58 



En-el manual de Plásticos Técnicos [9] existe una recomendación de 
diseño que dice: 

"La tensión en la raiz de los dientes UF es inversamente proporcional al 
módulo m; de ello se infiere que, si el módulo es mayor, resultará posible 
transmitir una fuerza tangencial F1 más alta y, consecuentemente, un momento 
de giro Md también más alto. A un diámetro determinado de la rueda d, el 
módulo se ve limitado por el número mínimo de dientes Nmin·" 

"Un módulo alto implica dientes de gran altura, lo cual supone una 
ventaja en cuanto a las tolerancias admisibles en la distancia entre ejes 
(también por variaciones de temperatura). Con vistas al desgaste de los flancos 
de los dientes, hay que procurar que el módulo sea lo más bajo posible, puesto 
que con ello también se reduce la fricción superficial, que es el nombre dado al 
producto de presión sobre los flancos <rtt y velocidad tangencial media v0 . una 
presión más reducida sobre los flancos es el resultado de una menor curvatura, 
y una velocidad de deslizamiento más baja la consecuencia de dientes menos 
altos." 

Antes de realizar alguna modificación en la geometría del diente, existe la 
posibilidad de incrementar el tamaño de la transmisión, como se ha visto, el 
diámetro de paso de la corona de todas las propuestas está muy por debajo del 
diámetro de paso de la corona de referencia, por lo que se puede hacer crecer a 
la transmisión incrementando el módulo. La referencia continua siendo el 
módulo de 0.8 mm y a partir de este valor habrá incrementos de 0.05 mm en la 
primera alternativa del conjunto solución. El incremento del módulo se detendrá 
hasta que la solución sea válida o el diámetro de la corona supere al diámetro 
de la corona de referencia. En la tabla 5-4 se muestran los resultados. 

Módulo 
Ancho de cara 
Diámetro corona 
Area de la corona 
Factor de car a 
Factor de carga 

nnisible 
Temperatura en los 
flancos 
Esfuerzo en la raíz 
del diente 
Esfuerzo pennisble 
en la ralz del diente 
Esfuerzo en los 
na neos 
Esfuerzo pennisible 

0.8 
25.4 

60 
10443 

2.63 

4.93 4.93 

60 60 60 

13.5 11.96 10.67 9.56 

29.79 

40.64 

1.15 mm 
25.4 mm 

86.25 mm 
18568 mmA2 

1.27 MPa 

4.93 4 93 4.61 4 93 MPa 

60 60 60 60 ·e 

8.64 7.83 7.15 654 MPa 

27.29 en los nancos MPa 
Tabla 5-4 Análisis de la primera propuesta con distintos módulos. 

En la tabla anterior se observa que para la primer alternativa del conjunto 
solución no existe una propuesta que pueda cumplir las especificaciones con 
los materiales especificados hasta ahora. Para poder determinar si con estos 
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materiales podría existir alguna solución, se realizará la tabla de la última 
alternativa para poder comparar. 

Módulo 0.8 1 mm 
Ancho de cara 25.4 25.4 mm 
Diámetro corona 72 90 mm 
Area de la corona 13666 19905 mm"2 
Factor de car a 2.19: 1.4 MPa 
Factor de carga 

ermisible 4.93 4.93 MPa 
Temperatura en los ' 
flancos 60' 60 •e 
Esfuerzo en la rafz 
del diente 10.51 : 6.73 MPa 
Esfuerzo permisble 
dn la ralz del diente 29.79 29.79 MPa 
Esfuerzo en los 
flancos 33. 86 ; 27.09 MPa 
Esfuerzo permisible 
en los flancos 27 29 i 27.29 : 27.29 MPa 

Tabla 5-5 Análisis de la segunda propuesta con distintos módulos. 

Puede notarse en la tabla 5-5 que no existe una solución posible con la 
geometria actual o con los materiales que hasta ahora se han especificado. 
Existe un material optativo en los materiales aplicados en el software Zhancalc 
cuyas propiedades son mejoradas, incrementando el esfuerzo permisible en los 
flancos del diente y al mismo tiempo disminuyendo la fricción. El material 
mencionado se observa en la fi ura 5-16 . 

........... -------~ 
0H_...._ ............... ) 

º~=·· ............ ..... 

a...: ..... ....-. ........... 1 

ODIN K7 

ODIN 9'00 

QBSS11.P• 1 

0MiNA2D1Uli 

QH..w-1......s.i1111J .... J 
~ ............. _~ 
o--
os .... 

,,,.. .. ~------~ 
OH.,.U..c.lood 

ºº_.....,.~ 
os .... .....--. 
(i)Oi~ 

•--=...,..,......•., .......... z 
00••1 
0D•5MICI 
0BSS11..T.i1 

C!)MiM42'1105 

Fig. 5-16 Selección de material especial con propiedades de deslizamiento. 

Ahora se especifica este material para el engrane sol, ya que sus dientes 
trabajan 4 veces más que los de un planeta., se realizan nuevos análisis con los 

TESIS CON 
FALLA DE ORIGEN 
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cambios dichos y en la tabla 5-6 se reportan las soluciones que cumplen con los 
esfuerzos exigidos y el tamaño de la corona. El análisis que se reporta en esta 
tabla. es la solución únicamente para el planeta ya que es el engrane crítico por 
sus valores de esfuerzos permisibles inferiores a los del sol. Existe un nuevo 
renglón en esta tabla, el cuál indica el factor de seguridad para el esfuerzo en 
los flancos 

ntes Corona 
Unidades 

11tes Sol 30 dientes 
ntes Planeta 

de cara 
:ro corona 
~la corona 
de car a 
de carga 
1ble 
!O en la raíz 
~te 

'º pennisble 
1iz del diente 29.79 29.79 
!'.O en los 

zo permisible 
ílancos 27.29 

de seguridad 
cos 1.012 1.006 . 1.015 1.003 1.023 1.007 1.018 

Tabla 5-6 Soluciones que cumplen con tamaño y esfuerzos. 

30 dientes 

0.95 mm 
25.4 mm 
85.5 mm 

18306 mmA2 
1.55 MPa 

4.93 MPa 

7.46 MPa 

29.79 MPa 

26.73 MPa 

2729 MPa 

1.01 1.021 

Los factores de seguridad en los flancos son muy bajos, por lo que debe 
realizarse alguna otra modificación geométrica o de materiales. A partir de este 
punto se puede comenzar a trabajar con una sola opción. Si se pone atención 
en los factores de seguridad, puede observarse que los dos mayores, es decir, 
opciones 3 y 7, el diámetro de la corona es mayor que el de referencia, sin 
embargo la opción 11 está muy cerca de ellos sin pasar de este límite, por lo 
que puede considerarse opción única ya que conjuga el máximo tamaño con el 
mínimo esfuerzo presentado. Retomando la tabla 4-4, donde se muestra el 
cálculo de fuerzas presentes en los dientes, se observa también que las fuerzas 
para la análoga a la opción 11, son menores que en todas las demás. 

A continuación, se realiza un análisis con el mismo módulo de la opción 
11 pero con el material de propiedades de deslizamiento para ambos engranes. 
El resultado se encuentra a continuación. 
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Unidades 
No. dientes Corona 90 dientes 
No. dientes Sol 30 dientes 
No. dientes Planeta 30 dientes 

Módulo 0.95 mm 
Ancho de cara 25.4 mm 
Diámetro corona 85.5 mm 
Area de la corona 18306 mm"2 
Factor de caraa 1.55 MPa 
Factor de caraa oermisible 4.93 MPa 
Esfuerzo en la raiz del diente 7.46 MPa 
Esfuerzo permisble en la rafz del diente 29.79 MPa 
Esfuerzo en los flancos 25.25 MPa 
Esfuerzo permisible en los flancos 33.63 MPa 
Factor de seauridad en flancos 1.3319 

Tabla 5-7 Resultado del anáhs1s con acetal especial para engranes. 

Como se observa en la tabla 5-7, el esfuerzo que se presenta en los 
flancos de Jos dientes continúa bajando, mientras que el esfuerzo permisible 
aumenta, dando como resultado un factor de seguridad significativo. Es 
recomendable para todo tipo de trenes de engranes utilizar distintos tipos de 
materiales que se encuentren en contacto, reduciendo así el coeficiente de 
fricción. Está comprobado a través de los análisis realizados, que el aceta! en sí 
es un material de bajo precio que cumple con las especificaciones de esta 
transmisión. 

Con relación al comentario anteriormente hecho, es necesario realizar 
cambios en la especificación de materiales. De acuerdo a la tabla 5-8 de 
propiedades mecánicas de los materiales, podrán elegirse los materiales más 
convenientes para la transmisión. 

Material 
Acetal uso Acetal con A ce tal 

Qral. 25%F.V. modificado 
Propiedad Método de prueba Unidades 
Densidad IS01183 ka/m"3 1.41 1.58 1.4 

Elonaación hasta rotura IS0527 % 9 2 lrotural 2 
Esfuerzo a la cadencia ISO 527-2/1A MPa 66 133 (rotura 69 
Módulo de elasticidad ISO 527-2/1A MPa 2,780 8,600 2,870 

Módulo de flexión ISO 178 MPa 2,640 8,690 2,760 
Resistencia al impacto lzod ISO 180/1A KJ/m"2 5.5 6 8.3 

Contracción en dirección al fluio ISO 294-3,-4 % 2.2 0.4 2.3 
Tabla 5-8 Propiedades mecánicas de los copohmeros de acetal de T1cona. 

El aceta! de uso general no cumple con el desempeño esperado ya que 
es un grado sin ninguna carga que mejore las propiedades mecánicas, sin 
embargo, el copolirnero modificado al rozamiento es un material que soporta el 
desgaste en comparación con el aceta! de propósito general, por lo que su 
especificación puede citarse en alguno de los engranes. Como se requiere un 
material con propiedades superiores al aceta! de propósito general, se propone 
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aceta! con 25% de fibra corta de vidrio para el engrane sol, soportando mayores 
esfuerzos, aunque el acetar con carga es un material más abrasivo al contacto 
por la fibra de vidrio, el rozamiento se reducirá con la especificación del acetar 
modificado a la fricción para los planetas, ayudado por el aceite lubricante de la 
transmisión. Aunque la corona no tiene problema alguno de sobrecarga o 
desgaste, se especifica de acetar con 25% de carga mineral por su resistencia a 
la flexión y a la tensión, ya que debe recordarse que este engrane forma parte 
de la carcasa que se une al embrague y soporta todo el par cuando la máquina 
se encuentra en el ciclo de centrifugado. 

5.2 Modificaciones del perfil del diente. 

Existen distintas formas de balancear esfuerzos en un par de engranes en 
contacto, se han desarrollado distintas técnicas; entre ellas se encuentran 
incrementar el número de dientes del piñón y/o incrementar el ángulo de presión 
de operación; otra forma de balanceo es alargar el adendo del piñón y disminuir 
el adendo del engrane, esta última es la más adecuada para un arreglo 
planetario ya que esta modificación no altera la distancia entre centros 
restringida por el engrane corona, a su vez, disminuye el esfuerzo concentrado 
en la raíz de los dientes en el sol, distribuyéndolo entre los planetas, reduciendo 
así los riegos de falla del material. Shigley [7] menciona que esta modificación 
no es funcional para engranes con el mismo número de dientes en el piñón y en 
el engrane, pero esta teoria no es aplicable a los trenes de engranes planetarios, 
ya que el piñón (en este caso el sol) está en contacto con más de un engrane 
simultáneamente. Otras ventajas de esta modificación son la eliminación de 
socavamiento y el engrosamiento de los dientes del sol. 

El principio de la construcción de estos engranes es basada en recorrer la 
cremallera base hacia el cilindro que forma el planeta la misma distancia que se 
retira del sol, creándose un desplazamiento del perfil, caracterizado por el factor 
adimensional "y", según norma AGMA. Se observa entonces que y2 = -y1, por 
propiedades de la involuta, en el ángulo de presión no hay variación, lo que 
quiere decir que los engranes operarán con el mismo ángulo de presión con el 
que fueron cortados. Debido a que no hay cambio en el ángulo de presión, la 
distancia entre centros no varía. 

En la figura 5-17 se observan los posibles desplazamientos del perfil que 
pueden realizarse y como varia con respecto al número de dientes. En los tres 
incisos, existe un desplazamiento positivo y negativo, en la figura 5-17a se 
denota con mayor facilidad el escotamiento de la raíz del diente conforme el 
desplazamiento de la cremallera se va haciendo más negativo; por otro lado, la 
punta del diente se adelgaza conforme el desplazamiento se incrementa, así 
como la raíz se ensancha. Para todo número de dientes ocurre lo mismo, como 
ejemplo están las figuras 5-17b y 5-17c. 
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N e Número de di•ntes 
(e) 

Fig. 5-17 Influencia del desplazamiento del perfil sobre el perfil de los dientes. 

Aunque los esfuerzos existentes en el contacto sol-planetas son menores 
a los pennisibles, se sabe que un diente del sol trabaja cuatro veces más que un 
diente de un planeta, por lo que es recomendable un balanceo de esfuerzos a 
través de un adendo largo corto. 

A continuación se realizan los cálculos de la geometría final de la 
transmisión. El valor recomendado por la tabla de modificación de adendos (8) 
son los siguientes: 

ap = 1.011 
aG = 0.989 

Estos valores son obtenidos a partir de que existe una relación de 1 
respecto al número de dientes entre el sol y el planeta. 

Para conocer el diámetro externo de un engrane estándar de plástico, es 
necesario conocer su diámetro de paso dado por: 

d = m N = (0.95)(30) = 28.5mm (5.13) 

El diámetro externo estándar de un engrane externo está dado por: 

do=d +2aeR (5.14) 

Donde: d es el diámetro de paso 
aeR adendo de la cremallera base: 

Pero como se tiene el valor del adendo modificado se substituirá en la 
ecuación 5.14 de la siguiente forma: 

ap = 1.011 (m) = 0.96045mm 
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. do= 20·+ 2(0.96045)=21'.9209 =·21 :92 mrri 
- . ·- - . ¡-:- ~ - . - . • . ·. ; - . . '-º 

Para los planetas se Íi~n~que el~d~lld6rnddifi~dÓs¿·()btiene que: 
;<·"'-·.·: .-,·:·.·;'' ,·':}:'· 

aG =:,0.989(m).~ o:g3g55 mm,; 
;.~::;.;--~---:·· ''··'":''·;· •• ,\ :} •• >ó .:.:c. '·"""':" 

do = 20 .+ 2(o;.939s5> '= 21)r191~21.88 mm 
. ·.· '·"' .. ·, - .. , _,,., ···or, , . '· -. ''.: . . ... 

Para no perder la geo~taa·;f~1 '.~d~~dJ·~b~irlaJdd:del ,i;ol se~á el mismo 
para la corona. El diámetro interno estándar, de la corona está dado por: 

• <\¡; '··-:··-··- :.«'.':' ·:·; ,\_ -;'"¡· .... < s --T.~::~- <;-,;-· ~' . 

. -. ~,}i{~ d}2 ~~~ .'.'',~: .... ' .. · '. (5.1 s)'::ip ... ··· 

Obteniendo el diámetr~ d~ paso ~ int~;ll~ ~n ade~do modificado para la 
corona se tiene: 

d = (0.95)(90) = 85.5mm 

d1 = 85.5 - 2(0.96045) = 83.57916 mm= 83.58mm 

Para la solución que se presenta, se debe calcular el espesor de los 
dientes ya que varia conforme cambia la altura del adendo. La norma AGMA 
señala la ecuación separando el adendo estándar del desplazamiento de la 
cremallera, obteniendo el diámetro exterior para engranes externos no estándar: 

do = d + 2y + 2asR (5.16) 

Las ecuaciones 5.14 y 5.16 pueden igualarse ya que se trata del diámetro 
externo de engranes no estándar, siempre y cuando, en la ecuación 5.14 se 
substituya el valor de adendo modificado, esta igualación se realiza para obtener 
el desplazamiento de la cremallera. 

d + 2y + 2asR = d + 2ap 

Donde "y" es el desplazamiento de la cremallera del disco que forma el 
engrane. 

Eliminando términos semejantes y despejando "y": 

(5.17) 

Sustituyendo valores: 

YP = (1.011)(0.95)-1(0.95) = 0.01045 mm 
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Se sabe que eldespla:Zarniento de lacre
7

mallera está dado por: 

(5.18) 

Donde: t es el espesor del diente del engrane 
cp es el ángulo de presión. · 
tsR es el espesor del diente de la cremallera base cuyo valor 

está dado por: 

(5.19) 

t8 R = 1.5708 · m = 1.5708 · 0.95 = 1 .4923mm 
-·-- ·-·, \'. . 

Como el ángulo de presiÓn no ha; vari~d(); puede despejarse t de la 
ecuación 5.18 quedando: 

t = 2Ytarícp +teR'. 

tp = 2co.01CÍ45)tari2cí·+1~492á~ {4999069 = 1.smm 

Para el caso de los .pl~n~ti~ si r~~li~Q l~;-~~·~'.io~ia ~~~ada en la ecuación 
5.17, de donde se obtiene\~u,e: .... · '~;!, ;:~., A;. 5;i: L· · - • ~> · ·· 

· . •·Ya :::, aa} ª-~~· •{:'.' . • : . 
Sustituyendo valores: '.) : ·' . · • 

.:._ .. ,. ·-- ___ ,i_ ; .. _ 

YG 5co.989)(0.S5) ~:. 1 (0.95). ,;;·~o.en 045 mm 
·.·· ·' - . -'· : ,. - .· 

Despejando el espesor del diente de la ecuación 5.18 se tiene 

ta= 2(-0.01045)tan20º + 1.4923 = 1.4847 mm 

Antes de continuar con la determinación de las dimensiones, se 
comprobará si existe interferencia entre el sol y los planetas, en la tabla 5-9a se 
muestran las dimensiones necesarias para comprobar esquemáticamente la 
existencia de interferencia en el diseño estándar; a su vez, pueden compararse 
las dimensiones del diseño estándar y el modificado, comparando la tabla 5-9a 
con la tabla 5-9b. Las dimensiones calculadas en las tablas 5-9a y 5-9b, fueron 
calculados en base a la norma AGMA PT, siguiendo la figura 3-2. 
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Se sabe que el desplazamiento de la cremallera está dado por. 

Donde: 

(5.18) 

t es el espesor del diente del engrane 
.p es el ángulo de presión. 
teR es el espesor del diente de la cremallera base cuyo valor 

está dado por: 

(5.19) 

t 8 R = 1.5708·m=1.5708·0.95=1A923mm 

Como el ángulo de presión no. ha variado, puede despejarse t de la 
ecuación 5.18 quedando: · ··· · · > 

t ..; 2yt~;.P} t~~'i; s 
.li> = 2(0.01045)tan20º +1.4923=1'.49990B9 = 1.5mm 

· • .• • ·· _ '' ., '· • : • ·' ;. ' "•e ~ , ,• ' :· - i - - , . ~ e 

Para el caso de los planetas se r~~1ii~ 1'~'';U~roi·,~ bas¡:;~~ en la ecuación 
5.17, de donde se obtiene que: '. ;; ;:,~:_;;· · " j} . 

. "~;;-~·:. 'i': 

Sustituyendo valores: 
YG = ªG '"'". ~BR. 

. YG = (0.989)(0.95) -1(0.95) = -0.01045 mm 

Despejando el espesor del diente de la ecuación 5. 18 se tiene 

ta= 2(-0.01045)tan20º + 1.4923 = 1.4847 mm 

Antes de continuar con la determinación de las dimensiones, se 
comprobará si existe interferencia entre el sol y los planetas, en la tabla 5-9a se 
muestran las dimensiones necesarias para comprobar esquemáticamente la 
existencia de interferencia en el diseño estándar; a su vez, pueden compararse 
las dimensiones del diseño estándar y el modificado, comparando la tabla 5-9a 
con la tabla 5-9b. Las dimensiones calculadas en las tablas 5-9a y 5-9b, fueron 
calculados en base a la norma AGMA PT, siguiendo la figura 3-2. 
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Diseño Estándar 

Elemento 
Diámetro de Diámetro Diámetro Diámetro de Diámetro Espesor del 

paso exterior interior ralz base diente 
Sol 28.5 30.4 - 25.973 26.7812 1.4923 

Planeta 28.5 30.4 - 25.973 26.7812 1.4923 
Corona 85.5 - 83.6 88.027 - 1.4923 

Tabla 5-9a D1mens1ones básicas de la transm1s16n estándar, medidas en m1llmetros. 

Diseño Optimizado 

Elemento Diámetro de Diámetro Diámetro Diámetro de Diámetro Espesor del 
paso exterior interior rafz base diente 

Sol 28.5 30.42 -- 25.9939 26.7812 1.5 
Planeta 28.5 30.38 -- 25.9521 26.7812 1.4847 
Corona 85.5 -- 83.58 88.0061 -- 1.5 

Tabla 5-9b D1mens1ones básicas de la transm1s16n opt1m1zada, medidas en m1llmetros. 

La comparación de los diseños estándar y optimizado, se muestra en la 
figura 5-18, donde se observa que en ninguno de los dos diseños existe 
interferencia, ya que el punto de contacto entre el diente conductor y diente 
conducido no sobrepasa los puntos A y B; estos puntos se identifican en los 
contactos de la línea de presión que es tangente a los dos clrculos base, 
limitando la longitud de acción. 

Fig. 5-18 Existencia de interferencia entre dientes. 

Comparando ambos diseños puede contemplarse en la figura 5-18, en el 
diseño estándar, la misma longitud de arco en el avance que en el retroceso. 
Existe un incremento en el arco de aproximación cuando los dientes se tocan 
por primera vez, sin embargo, al finalizar el contacto, esa misma longitud es 
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recuperada en el arco de retroceso por lo que el contacto entre dientes se 
conserva; ,-,__,-=.---;o_=---- ---- ---- ------'=::-"- ~- -'---~= =-- _e 

Pélra conocer cuanto se modificó el ~dencÍC> se ~Útiliza la siguiente 
ecuación: 

,---_ :;-·.' - - '. ~ -. ·!" 

y= xm Cr:nml ·. 

Donde X es el factor. de. modifieación de adendo. Desp~jando a X de la 
ecuación 5.18 se tiene: · 

y . 
X=-[mm] 

. m ' . 
Substituyendo para el sol y el planeta respectivamente: 

- 0.01045 -0·011 xP - - . 
0.95 

- -0.01045 - o 011 Xa - -- • 
0.95 

Con los factores de modificación de adendo, se puede realizar un último 
análisis, y al ser éste comparado con los análisis anteriormente realizados, se 
observa el cambio del factor de modificación de adendo, el cuál, es diferente a 
cero, a continuación se observa el ingreso de los datos y la ejecución del 
programa en la figura 5-18. 

Se denota el balanceo de esfuerzos en el análisis, ya que anteriormente 
el esfuerzo en la raíz del diente era igual para el sol y para los planetas, mientras 
que en la figura 5-18 se presenta un incremento de 0.03 MPa en el esfuerzo 
existente en el planeta, la misma cantidad que se reduce en el sol, es decir 
existe un 0.4% de esfuerzo transferido al planeta. Aparentemente el esfuerzo 
transferido no es muy significante, pero cabe recordar que este valor es por cada 
planeta. 

La ganancia de la modificación no sólo es en esfuerzo, Adams [6) señala 
que para reducir el ruido en el funcionamiento de los engranes, se puede, entre 
otras posibilidades, balancear esfuerzos en el juego de engranes, así como 
realizar modificaciones en la raiz del diente y formar un radio de relajamiento en 
la punta de los dientes, estos dos últimos calculados a través de la norma AGMA 
PT. La acción de reducir el arco de aproximación en combinación con un radio 
de relajamiento en la punta de los dientes, provoca que las fuerzas de impacto 
en el primer contacto de los dientes sean reducidas, logrando disminuir el ruido 
en la transmisión. 
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Para poder construir los engranes, es necesario conocer el espesor del 
diente el diámetro externo. 

El ángulo de presión .Po relaciona el diámetro base con el diámetro 
exterior, siendo una dimensión que influye en el cálculo del espesor del diente 
en el diámetro exterior y está dado por: 

cj> 0 = cos-
1

[ :: J (5.19) 

El espesor del die~t~ en el ;diárnet~o e~erior e~tá dad~ por: 

A ·-1[cfe]•·: 
't'I =COS ~I -

El espesor del diente en el diámetro interior está dado por: 
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t, = d{~-- invcj> + invcj>1 J (5.22) 

Sustituyendo los v~lores. de los diámetros del sol en la ecuación 5.19 se 
tiene: 

. ¡[= cos-•[?~-·-7~-1 ?] = 28.3146º 
,. . . 30.4209 

Sustituyendo el. resultado anterior en la ecuació_n 5.20 y obteniendo de 
tablas [5) el valorde las involutas de los ángulos, se tiene: 

,;,•> . ·, 

.•.. : . . 28.5 
t ••. º_.·.··_-_=_··.·_··~.·-~.:.·:·~2_· .. _09[-1 ·~- + 0.0149044-0.04452] = 0.7002mm 

En. ~I easo''é:ie. Ía corona, cj>o se calcula de la misma manera que para los 
engranes externos, substituyendo do por d1, ya que se trata de un engrane 
interno. · ·.· 

Las modificaciones correspondientes para cada engrane son calculadas 
con las ecuaciones para engranes externos o internos respectivamente, los 
resultados se encuentran en la tabla 5-10 que a continuación se presenta. 

Elemento Sol Planeta Corona Unidades 
N 30. 30 90 
d 28.5; 28.5 85.5 mm 
V 0.01045 ; -0.01045 . 0.01045 mm 

adendo 
modificado 0.96045: 0.93955 0.96045 mm 

do 30.4209 30.3791 - mm 
dr . - - 83.5791 mm 
1 1.5. 1.4847 1.5 mm 

dB 26.7812 . 26.7812 80.3437 mm 

cl>o 28.3146 ; 28.1679 -
.p, - - 15.9942 

to 0.70017 0.70319 ·- mm 
t¡ - - 0.84615 mm 

Tabla 5-10 Datos de construccrón de Jos engranes. 

5.3 Planos y configuración final de la transmisión. 

Una vez realizado el diseño de la transmisión, los resultados se 
complementan con los elementos adicionales que lleva cada engrane. A 
continuación, la figura 5-20 presenta el ensamble final de los engranes que 
conforman la transmisión. 
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Fig. 5-20 Trazo de la configuración de la transmisión. 

La configuración final de Ja transmisión con los elementos 
complementarios se muestran en las figuras 5-21. 

Fig. 5-21 Configuración final de la transmisión, ensamblada y en explosión. 

Las figuras 5-22, 5-23 y 5-24 son los planos de fabricación. 
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DATOS DEL PLANETA 

MOUULO 
ANGUL '" luN 
UIAM . 'K• UE PASO 

DIAMETRO EXTERIOR 

·~~ ~~1AC·"~ 
PASO CIRCULAR 
ESPESOR DEL DIENTE EN 
LA LINEA BASE 
P'°' 
n1.a.u~1 !"<U BASE 

"''º' 
~UEC:,O CON EL ENGRANE 

Ni 1u1- Ro Dt ~41 AD .D.1.Ma 

ERROR TOTAL COMPUESTO 
t..l'(l'<flR 1..uMPU _;:,1u 11t-N A l!~N1t. 

TESIS CON 
FALLA DE ORIGEN 

.ll 

0,95 
71 INV, 
2B.5 

30.379"'-.º0~1º9º 
0.94 
1.L 4 
1.~ 
?.214 

? ""' 
1.794 

2C.7612 
28.5 
0.000 

0.000 

0.089 
U.U4J 

1/ 
I/ 
1/ 

r----v r----v 
~----~/ 

·----v 
E_-_ª-1----1-- ~::~~ 

13.11-- -"'·º' 7.19 

1.73-1-
1 0 p.OOJ [.071) J A 1 

1 J. O.OOJ [.071J I B 1 

.zl.11 r---- 1 

~~I .L.J 11.43 

25.4 

SECCION A-A 

NOTAS: 
1.-TOLERANCIA FRACCIONAL: ±o.010" 

2.- MATERIAL: CELCON M15HP 

J.- DIMENSIONES MM 

LAST lETT[R .t N01! NO. USEO: 

~~~'fc'AL~~Tttif fcALE r.:....,..~0::-::"::~SP!Dc=n=m-t. ___ .""."'"Mt!;;;<U~lc=.:"'~lt-i""' 

r----

~----

·----

1--P-La_r_L_AY_E_Rs_. _PL_r __ L_AY~ER-----------llffit\: = ~'"" ,, __ 
DO NOT MEASURE -•"'•:..=~--·., ~~ t 

ENGRANE 

PLANETA 
Fig. 5-23 
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CVER THIS DRA\/ING ..... ,_,. • ...,..._____ ""°""" * 
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+ E3 ----------
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~Olf~LVSIOlfES 

En la presente Tesis se realizo el diseño de una transmisión para una 
lavadora de ropa, en cada capitulo se fue desarrollando el sistema basándose 
en un tren de engranes epiciclico, de tipo planetario el cual consta de cuatro 
planetas y donde la propuesta de fabricación, es con resinas de lngenierfa. 

En conclusión la transmisión se compone de los siguientes elementos: un 
Sol con 30 dientes, los planetas con 30 dientes cada uno, alojados en una 
Corona con 90 dientes. Se ve entonces que en esta configuración, las fuerzas, 
asi como los esfuerzos presentes en los dientes son los menores; de acuerdo 
con los diagramas de cuerpo libre. Las fuerzas presentadas en los contactos sol­
planeta y planeta-corona también son menores que en cualquier otra alternativa 
planteada. Aunque el Sol presenta la misma cantidad de esfuerzos que los 
planetas, es el engrane crítico, ya que puede verse que un diente del Sol trabaja 
cuatro veces más que un diente de un planeta; aún con esta observación, el 
factor de seguridad es de 4.01 en la raíz de los dientes. Por otro lado, se tiene 
un factor de seguridad de 1.33 en los flancos de los dientes. Cabe mencionar 
que estos factores de seguridad son válidos únicamente en el diseño con 
sistema de adendo corto-largo. Por estas razones, se eligió la configuración de 
30,30,90 dientes, ya que posee la resistencia suficiente para la duración del 
tiempo de vida con los esfuerzos presentados; además de tratarse de una 
relación de velocidades justamente de 4. 

Con la metodologia de diseño utilizada durante el transcurso, se obtuvo 
un producto final fácil de producir y económico, gracias a un equipo de trabajo 
compuesto de las distintas etapas de producción. 

El diseño es funcional aún cuando no se considera la humedad, la cuál, 
provoca dilatación o contracción de los engranes; aunque los materiales 
utilizados en la transmisión tienen un bajo porcentaje de absorción de humedad. 
La temperatura no influye en el diseño, ya que la velocidad lineal de los 
engranes es menor a 1 mis, por lo que no interviene en el incremento de 
temperatura en la transmisión, además, el aceite ayuda como refrigerante. 

Se concluye como mejor opción para la realización de los engranes con 
resinas de ingenierfa los siguientes materiales. Copolímero de aceta! con 25% 
de fibra de vidrio para el Sol y la Corona. Copolfmero de aceta! modificado al 
desgaste, con propiedades de reducción de rozamiento para los Planetas. 

No se requieren factores de seguridad en desgaste altos, porque la 
transmisión no estará trabajando al 100% de su capacidad todo el tiempo, 
manteniendo una larga vida útil. 

La realización de esta Tesis ha servido para integrar los conocimientos 
adquiridos a lo largo de la carrera profesional, y asf poder ser aplicados en un 
proyecto real. 
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A.PÉNI>IC!E 

En este apartado se ilustran los reportes obtenidos en el software 
ZahnCalc. 

El siguiente reporte pertenece a la alternativa en la cuál se realizaron 
todos los cálculos manualmente y con módulo de O.Bmm. 

TiconaGmbH 
Engineenng plast1cs 

Applications development 
Tel.'. 069 I 3054653 

Fax.: 069130517081 

B. 1. 1 Spur gears with gearwheels 
External straight-toothed gearwheels 
Torque g1ven 12107/02 

Flank stress (gearwheel (1)) greater than permissible flank stress 

Flank stress (gearwheel (2)) greater than permissible flank stress 

Tooth tip deformation 

Permissible tooth tip deformation 

Tooth tip deformation 

Permissible tooth tip deformation 

General data for the calculation 

0.000 

0.000 

0.000 

0.000 

[mm] 

[mm] 

[mm] 

[mm] 

Material of gearwheel 1 Hostaform (standard grades) 

Material of gearwheel 2 Hostaform (standard grades) 

Type of housing closed 

Type of lubrication oil lubrication 

Basic toolh profile of gearwheel 1 AGMA20706 

Basic tooth profile of gearwheel 2 AGMA20706 

Pressure angle 20.000 [º] 

Housing suñace area 10,443.0oo [mm*mm) 

Operating time 1,600.000 [h) 

Ambient temperature 60.000 [ºCJ 

Load proportion factor 0.621 

Flank shape factor 1.764 
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Material factor 28.336 

Gearwheel 1 

Normal modulus 0.800 [mm) 

Tangential force 167.970 {NJ 

Torque 1,679.700 [mNm] 

Power input 114.334 {W] 

Number of revolutions 650.000 [1/min) 

Peripheral speed 0.681 {mis] 

Number of teeth 25.000 

Addendum mod1f1cation 0.000 

Width 25.400 {mm) 

Load cycle number 62,400,000.00 

Load characteristic 2.631 [MPa) 

Tooth flank temperature 60.000 [ºC) 

Tooth shape factor 2.630 

Tooth root stress 13.501 IMPaJ 

Flank stress 40.638 {MPa] 

Permissible values far gearwheel 1 

Permissible load characteristic 4.933 [MPa] 

Permissible tooth root stress 29.786 [MPa) 

Permissible flank stress 27.293 [MPa) 

Gearwheel 2 

Normal modulus 0.800 [mm] 

Tangential force 167.970 {N) 

Torque 1,679.700 [mNm) 

Power input 114.334 [W) 

Number of revolutions 650.000 [1/min] 

Peripheral speed 0.681 [m/s) 
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Number of leelh _ 25.000 

Addendum modiiicatron u.uuu 

Width 25.400 [mm) 

LoaCl cycle number. ti2,4UU,UUU.UO 

Load characterislic 2.631 [MPa) 

T ooth llank temperature tiU.UUO ¡-Cj 

Tooth shape factor 2.630 

·¡ ootlÍ root stress 1:J.SU1 [Mf'aJ 

Ffank stress 40.638 [MPa) 

Perm1ss101e values for gearwneel ;¿ 

Permissibfe load characleristic 4.933 [MPa) 

Pern11ss1ble tooth root stress ;¿!,¡.(IJ(j {Mf'aj 

Permissible flank stress 27.293 [MPa) 

We have prooucea tn1s program to me best oi our knowteage on me oasis of me latest 
technology available to us using software available on the market. 

VVe úo nul huwev"' yive "'"Y yu,.1anlee oí "'"Y ki11ú 01 acceµl any liabilily íor !he 
correctness and completeness 01 the prmcrples 01 the calcu1at1on melllods or ot results ootamea 
with them. 

A continuación está el reporte del análisis con la configuración elegida, 
con la primer selección de maieriaies y módulo de 0.8rnrn. 

Ticona GmbH 
t:ngrneenng p1ast1cs 

B. 1. 1 Spur gears with gearwheels 
Exlernai slraight-toolhed gearwheels 

·1 orque g1ven 

Applicalions development 
t et.: 0691 :JU!>4o53 

Fax.: 069 / 30517081 

12101102 

Ftank stress (gearwheet (1)) greater than permissible ffank stress 

1-1ank stress (gearwnee1 ¡;¿)) g1eater than perm1ss101e flank stress 

Too!h tip deformation 

l-'erm1ss101e tooth t1p detormauon 

1 oom t1p delo1mauon 

0.000 

u.ouo 

o.oou 

[mm) 

¡mmj 

¡mmJ 
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Permissible tooth tip deformation 0.000 (mm) 

General data for the calculation 

Gearwheel 1 

Material of gearwheel 1 Hostaform (standard grades) 

Material of gearwnee1 ;¿ liostaiorm (stanaara graaes} 

Type of housing closed 

Type of lubricat1on 011 Jubncat1on 

Basic tooth profile of gearwheel 1 AGMA20706 

l:las1c tootn profJJe of gearwnee1 2 AGMA20700 

Pressure angle 20.000 (º) 

Housmg surface area 1::1,ISIRS.OOU ¡mm·mmj 

Operating time 1,600.000 [h) 

Amb1ent temperature 60.00U l"CJ 

Load proportion factor 0.605 

Flank Shape factor 1.764 

Material factor 28.336 

Normal modulus 0.800 [mm) 

Tangen11al force 139.975 [Nj 

Torque 1,679.700 [mNm) 

Powermput 114.::134 [WJ 

Number of revolutions 650.000 [1/min) 

Penpheral speea 0.817 tmisJ 

Number of teeth 30.000 

Addendum modification 0.000 

Width 25.400 [mm) 

Loaa cye1e number b"2,40U,OOU.OO 

Load characteristic 2.193 [MPa) 

·¡ ooth llank temperature 60.UUU ["Cj 

f:STA TESIS NC) S.AIJ.· 
DE LA :BH~LfOTECA 
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Tooth shape factor 2.520 

Toom root stress 10.500 IMl-'aj 

Flank stress 33.865 [MPa] 

l-'erm1ss1ble values for gearwnee1 1 

PerrnissÍble load characterislic 4.933 [MPa] 

Perm1sslble tooth root stress <!!;.700 (Ml-'aj 

Permissible flank stress 27.293 [MPa] 

Gearwtieel 2 

Normal modulus 0.800 [mm] 

1 angential force 139.91ti (NJ 

Torque 1,679.700 [mNm] 

1-'owermput 114.3:>4 IWJ 

Number of revolutions 650.000 [1/mln] 

Penpheral speea U.!l17 (mis] 

Number of teeth 30.000 

Addendum mod1fication 0.000 

Width 25.400 [mm] 

Loaa cycle numoer 6"2,400,000.00 

Load characteristic 2.193 [MPa) 

Tooth llank temperatura 60.000 ¡·e¡ 

Tooth shape factor 2.520 

T ooth root stress 10.606 (MPaJ 

Flank stress 33.865 [MPa) 

1-'erm1ss1ble values for gearwnee1 <! 

Perrnissible load characteristic 4.933 [MPa] 

Perm1ss1ble tooth root stress W.786 (MPaJ 

Perrnissible flank stress 27.293 [MPa) 

we have proaucea mis program to me oest of our Knowieage on me bas1s of me latest 
technology availaDle to us usmg soitware ava11able on me marKet. 
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We do no! however give any: guarantee 'ot. any kind. or ... accept any · liability for the 
correctness and completeness ot the pnnciples oUhe. ca1cu1auon methOds or ot results obtamea 
with them. · · · · 

. ' . . . 

Reporte del análisis 
modificaciones realizadas. 

la transmisión s~leccion~dá • con el total de las 

Ticona GmbH · 
Engmeenng plast1cs 

Applications · development 
Tel.: 0611 / 3U!>4o53 · • 
Fax.: 069 / 30517081 

B.1. 1 Spur gears wilh gearwheels 
External slraighl-loolhed gearwheels 
rorque g1ven 

Ca1culat1on was pertormed 

Tooth tip deforrnation 

Perm1SS1ble tootn t1p detormat1on 

Tooth tip deforrnation 

Perm1SS1ble tooth t1p delormation 

General data for !he calculation 

0.000 

o.uuu 

0.000 

o.uoo 

[mm] 

[mm] 

[mm] 

[mm] 

Material of gearwheel 1 

Material of gearwheel 2 

·1 ype oi housong 

Hostaform {grades with ímp. slidmg pro 

Hostaforrn (grades wilh imp. sliding pro 

Type of lubrication 

l:las1c tooth prof1le of gearwheel 1 

Basic tooth profile of gearwheel 2 

1-'ressure angle 

Housing surface area 

Operaung time 

Ambient temperalure 

Load proport1on !actor 

Flank shape factor 

Material factor 

c1osea 

oíl lubrication 

AGMA207U6 

AGMA20706 

20.uuo 

18,305.000 

1,600.000 

60.000 

0.605 

1.764 

25.089 

["J 

[mm*mm) 

lhJ 

[ºC] 
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Gearwheel 1 

Normal modulus 0.950 [mm] 

Tangentlal force 117.874 [N] 

Torque 1,679.700 [mNm] 

Powerinput 114.334 [WJ 

Number of revolutions 650.000 [1/min] 

Peripheral speed 0.970 [m/s] 

Number of leeth 30.000 

Addendum modification -0.010 

Width 25.400 [mm] 

Load cycle number 62,400,000.00 

Load characteristic 1.555 [MPa] 

Tooth flank temperatura 60.000 (ºC] 

Tooth shape factor 2.534 

Tooth root stress 7.494 [MPa] 

Flank stress ·. 25.249 [MPa] 

Permissible values fer gearwheel 1 

Perrnissible load characteristic 4.933 [MPa] 

Permissible tooth root stress 29.786 [MPa] 

Perrnlssible flank stress 33.632 [MPa] 

Gearwheel 2 

Normal modulus 0.950 [mm] 

Tangential force 117.874 [NJ 

Torque 1,679.700 [mNm] 

Powerlnput 114.334 (WJ 

Number of revolutions 650.000 [1/min] 

Peripheral speed 0.970 [m/s] 

Number of teeth 30.000 
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Addendum modification 0.010 

Width 25.400 [mm] 

Load cycle number 62,400,000.00 

Load charaCteristic 1.555 [MPa] 

. Tooth flank temperatura 60.000 ["C] 

Tooth shape factor. 2.512 
;· ..... · 

Tooth root stress 7.429 [MPa] 

Flank stress 25.249 [MPa] 

Permissible values far gearwheel 2 

Permissible load characteristic 4.933 [MPa] 

Permissible tooth roo! stress 29.786 [MPa] 

Permissible flank stress 33.632 [MPa] 

We have produced this program to the best of our knowtedge on the basis of the latest 
technology a\failable to us using software available on the market. 

We do not however give any guarantee of any kind or accept any liability far the 
correctne$S and completeness of the principies of the calculation methods or of results obtained 
with them. 
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