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3.1. Calculo y dimensionamiento del embrague

3.1.1. Datos de partiday justificacion de estos valores

A continuacion se muestra la Tabla 1, donde se encuentran los datos de partida a utilizar
en este apartado, para el calculo y dimensionamiento del embrague monodisco.

Coeficiente de seguridad [C] 15
Coeficiente de friccion [f] 0,3
Par méximo del motor [M] 2200 kg-cm (216 N-m)
Constante de ventilacion [k] 10
Fuerza a ejercer en el pedal para que no
. 8 kg
aparezca fatiga en el conductor [q]
Separamon entre cojinete de empuje y 25 mm
anillo de desembrague [d]
Desplazamiento en vacio del pedal [d,] 25 mm

Tabla 1. Datos de partida

La capacidad de arrastre del embrague con el uso va disminuyendo, debido a la
reduccion de factores como espesor del forro, friccion y fuerza de los muelles. Por ello, es
necesario un coeficiente de seguridad a la hora de hacer el calculo, y asi, asegurar la transmisién
integra del par motor. El valor del coeficiente varia segun vehiculo y aplicacion, desde 1,2 a 2.
Para turismos se aplica un valor de entre 1,2y 1,5.

El coeficiente de friccion con el material del volante, siendo este de fundicién de hierro,
es del orden de 0,3 a 0,4, pudiendo bajar a 0,2 con el calentamiento.

La constante de ventilacion se puede tomar en el mejor de los casos alrededor de 11,8y,
en el peor, de 10. Hay que tener en cuenta que en los coches antiguos la ventilacion del
embrague no es Gptima.

La fuerza que se ha de ejercer en el pedal del embrague, para accionarlo comodamente,
es del orden de 150 N en los camiones y de 80 N en los turismos.

En el desplazamiento del pedal y del anillo de desembrague, se han de tener muy en
cuenta las holguras necesarias. Si fuera de 2 a 2,5 mm la holgura entre el cojinete y el anillo de
desembrague, siendo la relaciéon de recorridos de embrague y pedal de 1:10, el recorrido en
vacio del pedal seria de 20 a 25 mm.

Estos valores adquiridos para asegurar el buen funcionamiento del vehiculo son los
recomendados por el libro “Ingenieria de vehiculos: Sistemas y Calculos” de Manuel Cascajosa.
3.1.2. Par transmisible, presion especifica y dimensionamiento

Aungue la superficie de friccion esta comprendida entre el radio exterior y el radio
interior, en realidad el par transmisible por el embrague no esta aplicado en toda esta superficie,
si no que esta aplicado en el radio eficaz, que vendré determinado por la siguiente expresion:

EUITI de Bilbao 10/09/2015 4



Sistema de transmision

©_ Ret+R;

R':Radio eficaz [cm]
R.: Radio exterior [cm]
R;: Radio interior [cm]

Documento 3:

Superficie total de rozamiento, teniendo en cuenta las dos caras del disco:

S=2-m-(R?—R?

S: Superficie total de rozamiento [cm?]
R.: Radio exterior [cm]
R;: Radio interior [cm]

Fuerza normal que actla sobre el disco:
S-
N==2
2

N: Fuerza normal que actia sobre el disco [kg]
S:Superficie total de rozamiento [cm?]
p: Presién especifica [kg/cm?]

Fuerza de rozamiento en ambas caras:
E=S-p-f

F.: Fuerza de rozamiento en ambas caras [kg]
S:Superficie total de rozamiento [cm?]

p: Presion especifica [kg/cm?]

f:Coeficiente de fricciéon [—]

Presion especifica:

k

p:

[—
»
]
M

p: Presién especifica [kg/cm?
k: Constante de ventilacion [—]
R.: Radio exterior [cm]

Par transmisible por el embrague:
Mirans = C-M

C: Coeficiente de seguridad [—]
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M: Par maximo del motor [kg - cm]
Mirans = F- - R (7)
F.: Fuerza de rozamiento en ambas caras [kg]

R':Radio eficaz [cm]

Con la ayuda de las férmulas (1), (2), (3), (4), (5), (6) y (7) mencionadas y siendo R; =
0,7 - R, tenemos que

k R, +07-R
Mtrans=C'M=2-ﬂ'(Rg—0,72.R3). = Jte e

J Re'f 2

k
C-M:2,723-R3-ﬂ-f:>C-M=1,926- /Rg-k-f
‘e

Re = 5 (1,922-/11(')‘)2 ®

Dimensionamiento

R_s< C-M )2_5( 1,5 - 2200 )2_12667
e~ [\t926-k-r) =~ J\1926-10-03) ~ 00"

R;=0,7-R,=0,7-12,667 = 8,867 cm

o _ RetRi _ 12,667 +8867

> 5 = 10,767 cm

S=2-n-(RZ—R})=2-m-(12,667%> — 8,867%) = 514,15 cm?
Presion especifica. La progresividad es una cualidad esencial a tener en cuenta a la hora

de disefiar un embrague. Por eso hay que evitar que la presion especifica supere el valor de 2,5
kg/cm?,

k 10
p = - = 1,98 kg/ 5
J2 R, V212,667 cm
k k
p=198"9/ ,<25%9/ ., v

Esfuerzos en disco
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_S-p 514,15-1,98
o2 2

N =509 kg

FE=S-p-f=51415-1,98-0,3 =3054 kg

Par transmisible

Mirans = F- - R = 305,410,767 = 3288,24 kg - cm ~ 3300 kg - cm

Merans = 3300 kg - cm > 2200 kg - cm v

Como se ha comprobado, el embrague es capaz de transmitir, con creces, el par
transmitido por el motor. Por lo tanto, el disefio es véalido.

3.1.3. Sistema de mando mecanico del embrague para la reduccion

La funcion de este sistema es la de actuar sobre el embrague, para conseguir el
desembragado y embragado adecuado. Para ello, a través del anillo de desembrague se tiene que
ejercer la fuerza necesaria para vencer el muelle de tipo diafragma que presiona al disco de
friccion entre volante motor y maza de embrague. En otras palabras, la fuerza necesaria para
vencer la fuerza normal aplicada al disco.

La fuerza normal es muy grande para tener que vencerla pisando un simple pedal. Por
eso, el sistema de mando funciona también como reductor, gracias a las diferentes longitudes de
los brazos de las palancas.

La separacion entre cojinete de empuje y anillo de desembrague (dr) se puede ver con
claridad en la Figura 1. Al mismo tiempo, se observan las fuerzas que toman parte en este
sistema (g, J, T, N) al accionar el pedal:

DESEMERAGADO

Colinete dr empuje
o de deternbragae

Anillo de
datambrage

Figura 1. Esquema de embrague mas sistema de mando en embragado y desembragado

Ademas, hablar del desplazamiento en vacio del pedal (dg), es hablar del recorrido que
hace el pedal hasta que el cojinete de empuje toca el anillo de desembrague (20+25 mm).
Véanse Figura 1y Figura 2:
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ot dq '

QL \
WA\
\ A\ (\
97\
' L&A A

\ / ( //

//

e.:recorrido total
e:recorrido de trabajo
D.:desplazamiento envacio

Figura 2. Recorridos del pedal

A continuacion, se van a calcular las reducciones necesarias para que aplicando en el
pedal una fuerza de 8 kg el sistema de mando mecénico venza la fuerza normal aplicada al
disco.

Sia, b, cy dson las longitudes de los brazos de las palancas y O; y O las articulaciones
de dichos brazos, obtendremos lo siguiente aplicando sumatorio de momentos respecto a estas
articulaciones:

a
ZM01=0=>q-a+]-b=0=>]=—q~E
d
ZMOZZO:T.d—l_].C:O:]:_T.E
a T d
= c
T a ¢
iTra ©)

T: Fuerza de empuje del cojinete
q: Fuerza ejercida en el pedal
a,b,cyd:Longitudes de los brazos de las palancas

Los valores de las longitudes de los brazos, en principio, son desconocidos, pero dado
que la energia que hay que aplicar en el pedal del embrague es la misma que actGa sobre el
cojinete de empuje, podemos calcular la reduccién que ha de tener el sistema de mando:

q-dg=T-dp (10)

T: Fuerza de empuje del cojinete
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q: Fuerza ejercida en el pedal
dg4: Desplazamiento en vacio del pedal

dr:Separacién entre cojinete y pedal

Sl R
Q|Q
S

a c_25mm_10
b E_Z,Smm_

T
q
Dado que la fuerza que se quiere vencer es la normal, esta reduccién no seria suficiente.

Por eso, se suele intercalar otra reduccion cuyo valor se obtiene aplicando momentos respecto
de la articulacién de las patillas (Véase Figura 1).

ZMO3=0=>T~m—N-n=O

N
T

313

(11)

N: Fuerza normal que actua sobre el disco
T: Fuerza de empuje del cojinete
m y n: Distancia hasta articulacion de las pastillas

N m _ 509 _ 63625
T n 10-8

Por lo tanto, la reduccidn total necesaria para vencer la fuerza normal es:

T
;=10=T=10-q

N
7= 6,3625=>T = 63625

0-9=¢3625
N
o= 10 - 6,3625 = 63,625

Que es lo mismo que el cociente de las tres reducciones:

De esta forma, fijando los valores de una de las dos reducciones desconocidas (a/b o
c/d) se puede obtener el valor de la otra reduccidn, pues la tltima reduccién (m/n) es conocida.

Finalmente, con las reducciones necesarias en mente, solo queda dimensionar el sistema
de mando mecanico del embrague (longitud de los brazos de las palancas...) segin las
necesidades del vehiculo. Estos calculos quedan fuera del alcance de este proyecto.
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3.1.4. Resumen de resultados y eleccién de un embrague comercial

Parametro Definicion Resultado | Resultado (S.1.)
R, Radio exterior 12,667 cm | 0,12667 m
R; Radio interior 8,867 cm 0,08867 m
R Radio eficaz 10,767 cm | 0,10767 m
S Superficie total de rozamiento 514,15 cm? | 0,051415 m?
p Presion especifica 1,98 kg/cm? | 1,9424-10° Pa
N Fuerza normal 509 kg 49933 N
E. Fuerza de rozamiento 305,4 kg 29959 N
T Fuerza de empuje del cojinete 80 kg 7848 N
Mrans Par transmisible 3300 kg-cm | 323,73 N-m
T a c L
5 0 54 Reduccion en brazos de palancas | 10/1 -
N ac .
—6—--—- Reduccion total 63,625/1 -
q b d

Tabla 2. Resumen de resultados en célculo y dimensionamiento del embrague

Con las dimensiones del disco obtenidas para una correcta transmision del par motor, se
procedera a la eleccion de un embrague comercial, suministrado por la marca inglesa National
brake and clutch technology, con el fin de facilitar las labores de disefio.
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o,

clutch & 2chnology

Make & Model Eng. cc Date KitRef |Pcq Dimensions |Notes & CSC Info
| cover | Piate [ Tea|icaCs sold separately)

Mote: Unless otherwise stated all clutch products are suitable for standard Manual transmission without stop/stant function.
Sierra, Sierra Sapphire |
1.3 1294ce g2-a7 CK 9243 3] 190 190 20 Imegrated Bell Housing
1.3 1294ce g2-a7 CK 9002 3] 190 190 20 Separate Bell Housing
1.6 {4 Spesd) 1583/1587cc 82-90 CK 9002 3] 180 190 20 Fitted 20 tooth spline
1.6 {4 &5 Speed) 1583ce f2-35 CK 9246 3] 180 1830 23 Fitted 23 tooth spline
1.6 (4 &5 Speed) 1508/1 5670 #5-91 CK 9001 31215 2156 23
1.6 1586/150Tce 91-03 CK 9081 3|25 215 23
1.8 1796cc B4-4/89 CK 9001 3215 215 23
1.8 176%cc 5/86-93 CK 9081 3] 215 215 23 Type9 Gearbox
1.8 1768cc 5/B8-03 CK 9080 3] 215 25 23 MT75 Gearbax
1.8TD 1753ce 90-93 CK 9083 3|25 215 23
2.0 OHC 1993ce B2-7/89 CK 8001 3]215 218 23
2.0 DOHC 1998ce 5/50-93 CK 9080 3]215 25 23
2.0 DOHC 4WD 1998cc 90-83 CK 9080 3215 215 23
2.3V6 228dco f2-85 CK 9244 3|z 232 23
23D 230Mce 291 CK 9265 3l 232 23
XR4i 2.0 1998ce 90-83 CK 8080 3]215 218 23
XR4i 2.8 2799ca B2-85 CK 9290 3| 2e1 240 23
¥Rdx4 2.0 1998ce 90-53 CK 9080 3|25 215 23
¥Rdx4 2.8 279%ce B5-39 CK 9290 3|24 240 23
XRdx4 2.9 2033ce B0-53 CK 9204 3241 241 23 Typed Gearbox
XR4x4 2.9 2833ce B8-53 CK 9304 3| 242 242 23 MTT5 Gearbox

Figura 3. Catalogo National de embragues comerciales

La mejor opcion es, sin duda, la del embrague especifico para Ford Sierra XR4i 2.8 que
cumple con todos los requisitos. Kit de referencia: CK 9290.
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3.2. Calculo y dimensionamiento de la caja de cambios

3.2.1. Datos de partida provenientes de la ficha técnica del vehiculo

e Desarrollos:
o Marcha atras — 49,5 km/h a 5700 rpm.

o Primera = 52 km/h a 5700 rpm.

o Segunda— 96,7 km/h a 5700 rpm.
o Tercera— 139 km/h a 5700 rpm.
o Cuarta— 175,9 km/h a 5700 rpm.
o Quinta = 212 km/h a 6300 rpm.

e Potencia maxima — 150 CV (110 kW) en régimen de 5700 rpm.
e Par méximo — 216 N-m (22 kg-m) en régimen de 3800 rpm.

e Régimen de corte de inyeccion — 6300 rpm.

e Tamafo rueda — 195/60/14.

e Peso en vacio — 1323 kg.

e Ancho del vehiculo » 1,73 m.

e Altura del vehiculo — 1,36 m.

¢ Distancia entre ejes delantero y trasero —» 2608 mm.

e Pérdidas de potencia por rozamientos e inercias en la transmisién — 0,95.

3.2.2. Configuracion de la caja de cambios

Es muy importante, antes de empezar a calcular nada, conocer la configuracion de la
caja de cambios que se quiere disefiar.

Para este proyecto se ha escogido una caja de cambios de tres ejes, ya que es lo mas
recomendable para vehiculos de motor delantero y traccion trasera.

13, 23 3% engranaje de entrada y 5% — Ruedas helicoidales — cosf # 1. Es
recomendable que el angulo de hélice B, en ruedas helicoidales, esté entre 20 y 30 grados.

Marcha atras — Ruedas rectas — cosf = 1

Tras mucho meditar, también se ha decidido que el engranaje de entrada tenga una
relacion de 1:1, con la intencion de que no altere las relaciones de transmision deseadas de cada
marcha.
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Finalmente, la disposicion de ejes y engranajes sera la que se muestra en la Figura 4.

12 MA
2 28
Engranaje de entradai ﬂS j j j jsa

Eje primario h C C cl |C ; ’A{ Eje secundario
S DR N o I I N R i
] F | | U dPiﬁénlocu C
P: Pifién — P P1p
C: Corona 1 e O I S =

Eje intermedio
Figura 4. Configuracion de la caja de cambios

La 4% marcha, o directa, realmente no es un engranaje. En realidad, se consigue cuando
el eje primario y secundario se unen gracias al sincronizador. A propésito, la disposicion de los
sincronizadores se vera mas adelante, en el apartado 3.2.11. Sincronizadores.

La marcha atras tiene una disposicion especial, debido a que hay un pifién intercalado
con la mision de hacer que el eje intermedio y el eje secundario giren en el mismo sentido. Por
este motivo, se calculara una vez conocida la distancia entre los ejes intermedio y secundario.

Figura 5. Marcha atras

3.2.3. Relaciones de transmision

Velocidad angular de la rueda w, en funcién de la velocidad angular del cigtefial del
motor w,, y en funcion de las relaciones de transmision i.. e ig;¢*:

Wy = Wy * e idif (12)

wy:Velocidad angular de la rueda [rpm]

EUITI de Bilbao 10/09/2015 13
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wp: Velocidad angular del motor [rpm]
icc: Relacion de marcha [—]
lqir: Relacion del grupo diferencial [—]

*Hay que tener en cuenta que la relacion de transmision i se puede expresar de dos formas: i =
Wsatida! Wentrada 0 1 = Wentrada/ Wsatiaa- Para esta formula (12) y todas aquellas que la arrastren consigo (férmulas
(26) y (27)) se va a utilizar la primera expresion i = w,yeqa/ Omotor-

Para calcular la reduccion en el grupo diferencial se establece la marcha directa, en este
caso la 42 marcha (i.. = i, = 1), para que las revoluciones que transmite el motor a las ruedas
no se vean influenciadas por la relacién de la caja de cambios.

De esta manera y despejando i de la formula (12) se obtiene la siguiente expresion:

V, - 1000
gy = 7 — 73600
Yow, o1 2
m n4 . m
, Vy
ldif = 2,654‘ . - (13)

lqir: Relacion del grupo diferencial [—]
V,:Velocidad del vehiculo en 42 [km/h]

n,: N2 de vueltas del motor a velocidad V, [rpm]
r:Radio del neumatico bajo carga [m]

Con los siguientes datos, se calcula la relacion del grupo diferencial:
Neumadticos: 195/60/14

r= 14 plg 0,0254m
2 1plg

+0,60-0,195m = 0,2948 m

Vy=1759 km/h
n, = 5700 rpm

175,9
laif = 2654 = 2028 1~ 270

Esto es, una reduccion en el diferencial de 3,62:1. Por cada 3,62 vueltas que transmita el
ciguenal del motor las ruedas daran 1. Esto solo cuando en la caja de cambios est4 la marcha
directa metida (4%), ya que esta relacion es de 1:1.

Una vez calculado el valor de la reduccion del grupo diferencial, se procede a calcular la
relacion de transmision de cada una de las marchas, incluyendo la marcha atrds (MA), con la
siguiente formula:

V, - 1000
P Wr _ 1r-3600
cc (Um . idif Tl4_ . 2_75
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Vi

ice = 2,654 - (14)

ngrigif
icc: Relaciéon de transmision de la marcha [—]
V;:Velocidad del vehiculo [km/h]

n;: N2 de vueltas del motor a velocidad V; [rpm]

r: Radio del neumético bajo carga [m]
lqir: Relacion del grupo diferencial [—]

Gracias a los datos aportados por el diagrama de velocidades que se muestra a
continuacion (Figura 6), dard comienzo el célculo de las relaciones de transmision de cada
marcha:

Walrpm.) &
6300

5700 MAL 2 3 S

T
|
1
1
I
1
1
1
i

L J

VMA=405 V1=52 VI=94,7 V3=139 Vi=1759 VE=112
V (km/h)

Figura 6. Diagrama de velocidades

12 marcha 52 km/h a 5700 rpm. Es decir, velocidad que alcanza el vehiculo, en 18,
en régimen de potencia méaxima.

52
[ = 2,654 - — 02973
h 5700 - 0,2948 - 0,27624

Esto es, una reduccion importante de 3,36:1.

2% marcha 96,7 km/h a 5700 rpm. Es decir, velocidad que alcanza el vehiculo, en
28 en régimen de potencia maxima.

96,7
i, = 2,654 - = 0,5528
2 5700-0,2948-0,27624

Esto es, una reduccién de 1,81:1.

32 marcha 139 km/h a 5700 rpm. Es decir, velocidad que alcanza el vehiculo, en
3%, en régimen de potencia maxima.
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139
i3 = 2,654 - = 0,7947
s 5700 -0,2948-0,27624

Esto es, una pequefia reduccion de 1,258:1.

42 marcha 175,9 km/h a 5700 rpm. Es decir, velocidad que alcanza el vehiculo, en
48 en régimen de potencia maxima.

1759 _
5700 - 0,2948 - 0,27624

iy = 2,654

Esto es, una relacion directa de 1:1. Marcha directa.

52 marcha 212 km/h a 6300 rpm, es decir, la velocidad méaxima que alcanza el

vehiculo a revoluciones maximas del motor.
212

is = 2,654 - = 1,0967
s 6300 -0,2948 - 0,27624

Esto es, un pequefio aumento de 0,912:1.

Marcha atras 49,5 km/h a 5700 rpm. Es decir, velocidad que alcanza el vehiculo,
marcha atras, en régimen de potencia maxima.

49,5

5700-0,2948-0,27624 = 0,283

iMA = 2,654‘ .

Esto es, una reduccion importante de 3,53:1. Las relaciones de transmision en 12 y
marcha atras tienen que ser parecidas.

En resumen, las relaciones de transmisién obtenidas son:

“fom | o,

iair | 0,27624 | 3,62:1

iy | 0,2973 | 3,36:1

i, | 05528 | 1,81:1

i | 0,7947 | 1,258:1

1 11
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ic | 1,0967 | 0,912:1

iwa| 0283 | 3531

Tabla 3. Resumen de relaciones de transmisién

3.2.4. Dinamica del vehiculo

En este apartado se procede a calcular las resistencias que encuentra un vehiculo,
dependiendo de la situacién, y que pueden impedir el avance de este. Todo esto, para después
utilizarlas en el apartado siguiente (3.2.5. Comprobaciones).

La definicion de la transmisién de un vehiculo, para cumplir con unas exigencias
determinadas, requiere el célculo previo de las resistencias posibles que se le van a oponer en su
avance Ry

- Resistencia por rodadura, R,
- Resistencia por pendiente, R,,
- Resistencia por inercia, R;

- Resistencia por el aire, R,

Estas resistencias pueden coexistir al mismo tiempo o no, dependiendo de la situacion
en la que se encuentre el vehiculo.

La suma de las resistencias, simultaneas, tiene que ser superada por una fuerza de
empuje en el eje motriz. Esta fuerza es consecuencia del par aplicado al eje, originado por el par
motor.

R, =R, + Rp + Rj + R,* (15)
*La resistencia al avance R: no es constante, varia segun la situacion del vehiculo. Por ejemplo, a mayor velocidad

mayor serd R, y no se toma en cuenta hasta alcanzar los 80 km/h, a velocidad constante R; = 0, el valor de R,
cambia en funcion de la inclinacion de la carretera por la que circula el vehiculo...

De la misma manera, la potencia en ruedas motrices debe superar la potencia necesaria
para vencer la resistencia al avance Ry

P=R,- V=R +R,+Ri+Ry)-V*
*No va a utilizarse.
La potencia en ruedas motrices es inferior a la que da el motor en ese momento:
P.=P, u (16)

P.: Potencia en ruedas motrices
PB,,: Potencia del motor en ese momento
wu: Pérdidas por rozamientos e inercias en la transmision, entre 0y 1

R, (Peso en vacio + carga =~ 300 kg)
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Ry =W +W)-f’ 17)

W: Peso en vacio [t]
W.: Peso de carga [t]
f":Coeficiente de resistencia a la rodadura [kg/t]

R, = (1,323 +0,3) - 15 = 24,345 kg

R,, (La carretera con mayor pendiente de Espafia es del 25%)

Ry =W +Wo) - (18)

W: Peso en vacio [kg]
W,: Peso de carga [kg]
x: Metros de subida por cada 100 metros de recorrido horizontal [m]

25
Ry = (1323 +300) - = = 405,75 kg

W-a
ra (19)
a= VitVi (20)

W: Peso en vacio [kg]

a: Aceleracion del vehiculo [m/s?]

t: Tiempo de aceleracion [s]
g:Aceleracion de la gravedad [m/s?]
V¢ /V;:Velocidad final/inicial [m/s]

Para comprobacion de la 12, se toma aceleracion de 0 a 34,68* km/h en 3,2 s.

*Velocidad que alcanza el vehiculo en 12 a 3800 rpm del motor (régimen de par méaximo).

_963-0__m
T3 T
1233
1= 981 0

Para comprobacion de la 52, se toma aceleracion de 175,9* a 212 km/h en 20 s.

*Velocidad del vehiculo en el cambio de 42 a 52,
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_588-4886_ o m
a= 20 DR
1323 - 0,497
5= og1 0 kg
R,
Ry,=K-S V2 1)
—s.C

K=6 1= (22)
S=a-h-08 (23)

5: Peso especifico del aire en condiciones normales [kg/m3]
K: Constante aerodindmica [kg - s?/m*]

C": Coeficiente entre 0,25y 0,7 para turismos [—]

g: Aceleracion de la gravedad [m/s?]

S’: Superficie maestra [m?]

a: Ancho del vehiculo [m]

h: Altura del vehiculo [m]

V:Velocidad del vehiculo [m/s]

2

K =1,293- k9

= 0,0165

2-9,81
$=1,73-1,36-0,8 = 1,88 m?
Para comprobacion de la 1%
V =3468%M/, 9,63 M/,
Rqq = 0,0165-1,88-9,63% = 2,87 kg
Para comprobacion de la 5%
v =212 km/, = 58,88 M/,
Rgs = 0,0165- 1,88 - 58,882 = 107,38 kg

3.2.5. Comprobaciones

Debe comprobarse que, con las relaciones de marcha definidas, el vehiculo es capaz de
superar la resistencia al avance. Para ello, el par transmitido por el motor a las ruedas motrices
debe superar el par resistente.
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£
IS
g
R . .{'j
resistente S
&

S

Figura 7. Momentos en rueda

Mrueda > Mresistente

Myyeaq: Par transmitido a las ruedas [N - m]
My esistente: Par resistente [N - m]

A continuacion, se comprueban la 1% y 5% marcha. Estas dos comprobaciones son
habituales porque hay que asegura que la 12 esta disefiada para superar la pendiente maxima y la
52 para alcanzar la velocidad punta en Ilano.

Los valores de las resistencias al avance estan calculadas en el apartado anterior (3.2.4.
Dinamica del vehiculo)

3.2.5.1. Comprobacion de la 12

La suma de las resistencias al avance, formula (15):
Riy =R+ Ry +Rj1 +Ryy = 24,345 + 405,75 + 404,6 + 2,87 = 837,55 kg = 8216,4 N
Par resistente:
My esistente = Re 1 (24)
Myesistente, = 8216,4 - 0,2948 = 24222 N - m

La potencia gque transmite el motor a las ruedas se ve ligeramente reducida, debido a las
pérdidas por rozamientos e inercias en la transmision, formula (16):

wr _ Mp

(25)

Wm Myryeda

wy: Velocidad angular de la rueda [rpm]

wp: Velocidad angular del motor [rpm]

M,,,: Par motor [N - m]

Myyeqq: Par transmitido a las ruedas [N - m]

u: Perdidas por rozamientos e inercias en la transmisién,entre 0 y 1 [—]
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Y mediante la férmula (12), la relacion entre la velocidad de giro de las ruedas y la del
motor es:
Wy = Wy * Lee idif

w . .
- = lee * laif (26)

wWm

Por lo tanto, igualando las formulas (25) y (26) se obtiene que

My, L
Mrueda U= lcc  laif
Mm-u
Mryeda = —— (27)

iccrldif

Hay que recordar que los calculos de las resistencias al avance, para esta comprobacion,
se han hecho para el instante en el que el motor se encuentra en régimen de par maximo.

Ademés i, = i; = 0,2973
Por lo tanto, con la formula (27)

" _216-0,95
rueda,l ™ (9973 .0,27624

= 24986 N-m > 2422,2N-m

v

Mrueda,l > Mresistente,l

3.2.5.2. Comprobacion de la 52

No se tendra en cuenta la R,,, porque esta marcha no esta disefiada para subir pendientes.
Ris =R+ Rjs + Rgs = 24,345+ 67 + 107,38 = 198,725 kg = 1949,49 N
Myesistentes = Ry -7 = 1949,49 - 0,2948 = 574,71 N - m
De nuevo, usamos la formula (27):

My - 1t
icc ' idif

Myyeqq =

Pero esta vez el motor no se encuentra en régimen de par maximo, si no gque esta en
régimen de potencia maxima.

Entonces,

110 kw - 1000 w

Pm 1 kw
Mm - @ Régimen de potencia méx,. Mm " 5700 vueltas - 2nrad - 1 min ~— 184,28 N -m

1min-1vuelta-60s
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Ademas i.. = is = 1,0967
Por lo que

" _ 184,28-0,95
rueda,s = 10967 - 0,27624

=57786 N-m > 57471 N -m

v

Mrueda,s > Mresistente,s

3.2.6. Numero de dientes de los engranajes

Para definir el nimero de dientes, hay que tener en cuenta que la distancia entre ejes de
los pares de engranajes d y el angulo de hélice 8 de estos es igual para todos.

d=R+R == (28)

cosf
d: Distancia entre centros de ruedas [mm]|

R: Radio primitivo del piidon [mm|

R’: Radio primitivo de la corona [mm]

m: Médulo [mm]

z: N2 de dientes del pifién 6 rueda pequena
z':N2de dientes de la corona 6 rueda grande

B: Angulo de hélice [°]

Por lo tanto, la suma del nimero de dientes de pifién y corona de cada engranaje se
mantiene constante.

. 2-d-cosf
z+272 =———— =cte
m

W +zZ1 =204z, =23+2723=2,+72 4, =25+ 75

Para que un engranaje no sufra interferencias, se debe cumplir lo siguiente:

Zy = — 2 14* (29)

cos3p —

zn:n2 de dientes virtual
z:n?de dientes real
B: Angulo de hélice [°]

*14 para engranajes con angulo de presion a = 20°.
Zy, = 14> 2 = Zinimo = 14 - cos®p =l = 11,61 ~ 12 dientes

12 marcha

Se parte del n° minimo de dientes porque uno de los objetivos es que la caja ocupe el
minimo espacio posible, y para ello los engranajes deben dimensionarse lo més pequefios
posible.
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Una vez obtenido el n°® minimo de dientes, se le asignara este valor al pifion z de la
primera marcha y se obtendré el n°® de dientes de la corona z” gracias a la relacion de transmision
obtenida en el apartado 3.2.3. Relaciones de transmision.

Cabe recordar que la relacion de transmision a utilizar de ahora en adelante es i = “a’)—':
(Véase Tabla 3).
La férmula que relaciona el n° de dientes de las ruedas con la relacion de transmision es:
.z
1= ~ (30)

»
i, =336="2=—=7, =336-12 = 40,32

Z1 217 Zmin

El n° de dientes de un engranaje debe ser un n° entero, por lo que se redondearan los
decimales:

z’;1 = 40,32 = 40 dientes

Y ahora, se debe recalcular la nueva relacién de transmisién de la marcha, debido al n°
de dientes definido en el pifion y corona.

Ademas,

ZW+Z 1 =2+ 25 =23+ Z'3 = Zentrada + Z entrada = Zs + z'5s = 12+ 40 = 52 dientes

23 marcha
i,=181= ZZ—Z ; 7z, + 7', = 52 dientes
2
.z, 34 ~
= —= 1’
f2 z, 18
32 marcha
iz = 1,258 = 22 : Zs + 7’3 = 52 dientes
3
=222 6
s = Z3 23
42 marcha

Como se ha comentado en el apartado 3.2.2. Configuracion de la caja de cambios, la 4?
marcha no es un engranaje en si, es el acoplamiento de los ejes primario y secundario.
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A partir de ahora, en lugar de calcular z, m... para el supuesto “engranaje” de 42 se hara
para el engranaje de entrada, pues tiene las mismas caracteristicas, quitando las horas de
servicio (Véase Tabla 7), y ademas, no tiene sentido calcular un engranaje que no existe.

Entonces,
lentrada = 1= ﬁ , Zentrada T Z,entrada = 52 dientes
i — Z,entrada — E -1
entrada Zontrada 26
52 marcha
is=0912="* ; zs + 2’5 = 52 dientes
5
=25 2B 0926
15 - ZIS - 27 - )
Relaciones de transmision i N° de dientes
Antes Después Pifibn z | Corona z’
12 3,36 33 12 40
22 1,81 1,8 18 34
3 1,258 1,26 23 29
Engranaje
1 1 26 26
de entrada
5a 0,912 0,926 25 27

Tabla 4. Relaciones de transmision antes y después

3.2.7. Modulo de los engranajes

Para el calculo del moédulo se utilizara la ecuacion de Striebeck, la cual cumple con la
hip6tesis de Hertz, es decir, hipétesis de la duracion y desgaste de una rueda.

Ademas de calcular el mdédulo de las marchas, se calculard también el médulo del
engranaje de entrada en lugar de la 4% marcha, tal y como se ha mencionado anteriormente. Este
engranaje se encuentra en el eje primario, o de entrada, y es el que introducira la potencia en la
caja de cambios, siendo su relacién de transmision 1:1 para no alterar las reducciones previstas.
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Hay que decir que estos calculos se hacen en base a la rueda pequefia (Pifion), que es la
gue nos proporciona resultados mas restrictivos. De esta forma, si la posterior comprobacion es
vélida para el pifion, lo serd también para la corona.

Ecuacion de Striebeck para engranajes:

m =

3\/ 143240-N-(i+1)-cos*f (31)

Kadm-z%-W-cosa-sina-n-i

m: Modulo [cm]

N: Potencia del vehiculo [CV]

i: Relacion de transmision [- |

kgam: Presion admisible de rodadura [kg/cm?]
z:N%de dientes del pifion

Y: Factor de guiado [—]

a: Angulo de ataque o de presion [°]

n: Velocidad angular [rpm]

S: Angulo de hélice [°]

Angulo de ataque o de presion estandar, o = 20°.

Factor de guiado (W) entre engranajes

Guiados mediocres 5<¥<8
Guiados buenos 10<¥Y <12

Guiados excelentes 15<¥ <25

Tabla 5. Factor de guiado

Factor de guiado escogido: Bueno, 10.

Duracién en horas (t) para engranajes recomendadas
Aparatos domésticos 1000 <t <2000
Automdviles pesados 1500 <t < 2500
Cajas de reductores 20000 <t < 40000
Buques 20000 <t <£40000
Engranajes de turbina 40000 <t < 150000

Tabla 6. Duracion recomendada para engranajes

_ media de kilometros recorridos _ 200000 km

= = 2500 h
velocidad media 80km/h oras
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Las 2500 horas de vida til de la caja de cambios se reparten entre las marchas de la
siguiente manera:

Marcha | Porcentaje | Horas
12 %5 125
28 %15 375
38 %24 600
4a %35 875
52 %20 500
MA %1 25

Tabla 7. Horas de servicio de las marchas

Sin embargo, dentro de la caja de cambios, el engranaje de entrada es una excepcion,
pues esta continuamente trabajando. Por lo tanto, su vida Gtil debe ser de 2500 horas de servicio.

La presion admisible de rodadura Kagm estd en funcion de las revoluciones por minuto, y
como los pifiones tienen una velocidad de giro elevada (>2500rpm), se tomara la kmin (del
material escogido) segln la Tabla 8 que se muestra a continuacion:

. Dureza Velocidad de giro del pifion [rpm]
Material Brinell Kmin
del pifién ,, | 10| 25 | 50 | 100 | 250 | 500 | 750 | 1000 | 1500 | 2500 | [Kg/cm?]
[kg/mm?]

Acero mej

al Mn 230

80-05 - |87|69| 55|41 |32 | 28| 26 22 19 22
kg/mm?

Acero mej

al Mn 260 | - |- |89|70 52|41 |36 | 33 | 28 | 24 | 30
90-105

kg/mm?

Acero

“mi | 450 |- |- |- |210|155|120 105 o5 | 83 | 70 | 60
templado

Acero

aleado | gog | .| .| - |370|270| 215|190 | 170 | 150 | 125 | 80
cementado

templado

Tabla 8. Material del pifion y su correspondiente Kmin
Material escogido: Acero aleado, cementado y templado.
k
Kinin = 80 g/cmz
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Tenemos la presion minima de rodadura Kmin, pero la presion admisible de rodadura
Kadm esta en funcion del factor de servicio. Por lo tanto, como cada una de las marchas tiene una
vida util distinta, la presion admisible de rodadura sera diferente para cada uno de los pifiones
de las marchas.

kadm,i =Q;- kmin (32)

Kaam,i: Presion admisible de rodadura para cada pifién [kg/cm?]
@;: Factor de servicio de la marcha [—]
Kpin: Presion minima de rodadura [kg/cm?]

Horas de

. 150 | 312 | 625 | 1200 | 2500 | 5000 | 10000 | 40000 | 80000 | 150000
Servicio

© 32 |25 |2 16 |125 |1 0,8 0,5 0,4 0,32

Tabla 9. Factor de servicio

Las horas de servicio obtenidas (véase Tabla 7) no coinciden con las dadas por la Tabla
9, por lo que, mediante interpolacion, se lograran los factores de servicio deseados.

A continuacion, se muestran los valores de las presiones admisibles de rodadura para
cada marcha, férmula (32):

Kaam = 3,308-80 = 264,64 9/
Kaama = 23980 =1912 9/,
Kaams = 2,039-80 = 163,12 9/,
k = 1,25-80 = 100 *9/
adm,entrada ) cm2
— _ kg
kaams = 2,19 -80 = 175,02 /sz

Kadmma = 3,74 - 80 = 299,2 kg/cmz

La potencia del vehiculo N es de 150 CV vy la velocidad angular n sera la
correspondiente al régimen de par maximo (3800 rpm), cuando mas sufren los engranajes.
El angulo de hélice de los engranajes helicoidales 8, tal y como se ha visto antes, es de 20°.

Finalmente, los valores de las relaciones de transmision i y el nimero de dientes del
pifidn z seran los recién obtenidos en el apartado 3.2.6. NUmero de dientes de los engranajes.

Con los datos obtenidos y la formula (31), se procede a calcular el modulo de cada una de las
marchas:

12 marcha

EUITI de Bilbao 10/09/2015 27



Sistema de transmision Documento 3: Calculos

. 143240 - N - (i; + 1) - cos*pB
= Kaam1 - 28+ ¥ - cosa - sina - n - i;

3 143240150 (3,3 + 1) - cos*20°
= r =
264,64 - 122 - 10 - c0s20° - sin20° - 3800 - 3,3

=>m; = 0,36 cm = 3,6 mm

22 marcha
s| 143240-N - (i + 1) - cos*p
m, = 2 . . =
kaamz - z5 ¥ - cosa - sina-n-i,
3 143240 -150- (1,8 + 1) - cos*20°
= ~ =
191,2 - 182 - 10 - cos20° - sin20°- 3800 - 1,8
>m,=>032cm=32mm
32 marcha

> 3 143240 -N - (i3 +1) - cos*p
mq = =
3 Kaams - 2% - ¥ - cosa - sina - n - i

3 143240 - 150 (1,26 + 1) - cos*20°
= =
163,12 - 232 - 10 - cos20° - sin20° - 3800 - 1,26

=>mz = 0,3cm=3mm

Pifion de entrada

Mentrada =

3 143240 - N - (igntraaa + 1) - cos*B
2 . .
kadm,entrada *Zentrada ¥ - cosa - sina - N leptrada

3 143240 - 150 (1 + 1) - cos*20°
= =
100 - 262 - 10 - cos20° - sin20° - 3800 - 1

= Mentrada = 0,34 cm = 3,4 mm

52 marcha

En la ecuacion de Striebeck la relacién de transmision i no puede ser menor de 1, tal y
como ocurre en esta marcha. En caso de que i < 1,
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i—>1/l.

- 3 143240 - N - (is + 1) - cos*p
ms =
° kadm,s 'Z52 ‘¥ .cosa-sina-n-ig

. 143240 - 150 - (1/g 956 + 1) - cos*20°
= 2 =
175,02 - 252 - 10 - c0520° - 5in20° - 3800 - 1/ g5

=>mg = 0,29cm =29 mm

Una vez sacados los mddulos de las marchas, se puede comprobar que en 12 se da el
valor de médulo mas grande. Esto es porque es el engranaje que mas sufre y se definira este
mismo modulo para todos.

Por supuesto, el médulo debe estar normalizado:

SERIE DE MODULOS NORMALIZADOS
SERIE I I i
| 2
Serie recomendada 2,25
Se debe utilizar preferentemente
2,5
I
Serie complementaria 2,75
1 3
Serie especial
) - . 3,25
Solo utilizar en casos excepcionales
de absoluta necesidad 35
3,75
4

Tabla 10. Médulos normalizados

mz=3,6mm=——m=4mm
Seriel

Si el médulo es de 4 mm y la suma del n° de dientes del pifion y corona es de 52, la
distancia entre ejes segun la formula (28) es de:
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52
cos20°

d—R+R'—m z+z 4
h 2 cosf 2

= 110,675 mm

Marcha atras

La marcha atras estd formada por 3 ruedas rectas, por lo que el céalculo de los dos
mddulos (Pifion-Pifion loco y Pifion loco-Corona) se hara mediante la formula (31) mencionada
anteriormente:

_?|_143240-N- (i+1)-cosp
m
= Jkaam - 2% ¥ - cosa - sina-n-i
Ademaés, para asegurar el correcto funcionamiento de esta marcha se deben cumplir las
siguientes condiciones:

v" Tener una relacion de transmision similar a la de la 12 marcha (i:=3,3).

v' Como ya se ha dicho, estara formada por tres ruedas rectas (cosp = 1). Por eso, con
intencion de simplificar los calculos, el pifién loco sera idéntico al pifion de la marcha
atras.

v Para que no haya interferencias entre los dientes rectos z, = /1 > 14, formula (29).

Por lo tanto, los pifiones seran, en un principio, de 14 dientes.

v El material es el mismo que el del resto de ruedas: acero aleado cementado (Véase
Tabla 8).

v La coronay el pifién no engranan entre si, si no que el pifién loco hace de intermediario
entre estos dos. Por eso, la suma del radio de cabeza de corona R"c y pifidn Rc debe ser
menor que la distancia entre ejes d. Recordad que el radio de cabeza R, = R + m.

Para que esta Ultima condicion se cumpla:

m z+ 2z
d=110,675>R.+ R, =—-

+2-m

2 1

Corona

Pinon
loco

Pinon
Figura 8. Radios de cabeza de las ruedas

Con la relacion de transmision y el n° de dientes minimo del pifion, se obtiene:
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iya = 3,53 = ZZML: : Zya = 14

Z' s = 49,42 ~ 49

49 i,
tMA = T3 T
Pifién-Pifdn loco:
e 143240-150- (1 + 1)
MMAP-pL = 1599 2. 142 - 10 - c0s20° - sin20° - 3800 - 1

Myap-pt = 0,35 cm = 3,5mm

Pifion loco-Corona;

3 143240 - 150 - (3,5 + 1)
mMA,pl—C = 2 o . o
299,2 - 144 -10 - cos20° - sin20° - 3800 - 3,5

Myapi-c = 0,33 cm = 3,3 mm

Una vez obtenidos los moddulos, entrando a la Tabla 10 tenemos sus valores
normalizados, es decir:

Mpyap-p = 3,9 mm ﬁ m=35mm

Mpyapi—c = 3,3 mm ﬁ m=3,5mm

Finalmente, se calcula Rc+R ’c para la comprobacion:

. 35 49+ 14
RC+RC:7' 1

+2-3,5=11725mm

d < 117,25 mm X

No se cumple lo acordado, por lo que habra que hacer algin cambio: por ejemplo,
disminuir la relacion de transmision.

iMA = 2,9 = M X ZMA = 14

Z,MA = 4’0,6 =~ 41
]
ina = 75 = 2,93
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El modulo entre el pifion y el pifion loco permanecera igual.
En cambio, el modulo entre la corona y el pifion loco no. Aungue luego se escoja el
mismo modulo normalizado.

Myap-pt = 3,5mm ——m= 3,5mm

Mypapi—c = 3,4 mm >m = 3,5mm

Serie I

Finalmente, se vuelve a calcular Rc+R ’c para la comprobacién:

.35 41+ 14
Re+R'c=—-———+2:35=10325mm

d = 110,675 mm > R; + R'¢ = 103,25 mm v

Al disminuir el n° de dientes de la corona se ha conseguido que la corona y el pifion no
lleguen a tocarse.

De esta forma, esta comprobado que se cumplen todas las condiciones definidas para la
marcha atras.

Distancia entre centros, formula (28):
Pifion-Pifién loco,
m . 35
Rp+Rpl =?'(Z+Z) =7(14‘+14) =49 mm

Pifion loco-corona,

3,5
2

m
Rpl+Rc=?-(z+Z')= - (14 + 41) = 96,25 mm

Habiendo obtenido el médulo de todos los engranajes que van a formar parte de la caja
de cambios, el siguiente paso es la comprobacion a resistencia de estos.

3.2.8. Comprobacién del pifion a resistencia

Consiste en una comprobacion a flexion, suponiendo que toda fuerza tangencial se
aplica sobre la cabeza del diente y que la tension cortante es practicamente nula y despreciable.

Para ello, en este proyecto se simplificara el modelo de esta manera: diente empotrado y
una unica fuerza tangencial.
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A A / N\ Ft
=
) 4
c A
+
) 4

S
I VVAN

Figura 9. Modelo simplificado de esfuerzos sobre el diente

La comprobacion a llevar a cabo es la siguiente:

Mf'a/Z_ Ft'h'a/z _6F,-(m+m+j) 6F -225m

Uflex = - - 2 - . K 2 =
I 1/12-b-a3 b-a b-(y-2m)
F, 3375 _1,125-F,
b-m y* q=3/y* Oftex = b-m 1
1,125F;
Oflex = b q < Oaam (33)
(b=%¥-m)

Oflex: tension maxima, debida a la flexion, soportada por el diente [kg/mm?]
F,: fuerza tangencial soportada por el diente [kg]

b:espesor del diente [mm]

Y: factor de guiado [—]

m: mddulo del diente [mm]

q: coeficiente de Wissman [—]

Oqam: tension admisible de la rueda [kg/mm?]

La fuerza tangencial soportada por el diente viene dada por la siguiente expresion:
Fp=— (34)

M,,: par motor maximo transmisible [kg - mm]
R:radio primitivo de las ruedas [mm]
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Dentado | Z» |10 |11 |12 (13 |14 |15 |16 |17 |18 |21 |24 |28

Angulo exterior

de ataque
«=20° | Dentado Zn

q (5249|4644 |141|139(38(36(35(33|32|31

No hay ruedas de dentado interior en la caja de cambios

interior q

Tabla 11. Tabla para eleccién del coeficiente de Wissman

Como ya es sabido, el material para los engranajes es acero aleado cementado.
Concretamente, 16MnCr5.

A continuacidn, en la Tabla 12 se muestran los siguientes datos de este material:

Resistencia a Limite de fluencia | Dureza Brinell | Solicitacién admisible
traccion minimo
16MnCr5 | 5, =80 + 110 Oyp = 60 HB =600 | 04gqm = 1900 =+ 3000
kg k kg kg
/mm2 g/mmZ /mm2 /cm2

Tabla 12. Datos del material 16MnCr5

De la cual se obtiene 4., = 30 kg /mm2
COMIENZO DE COMPROBACIONES
Pifibn de 12 marcha

z; =12, B = 20°, m =4 mm, b =40 mm, M, = 22000 kg - mm

Z1

1= Cosp3 Tabla 11 (z,,=14) N
R_m Z1 _4 12 _cca
172 cosB T 2 cos20°” i
Fo— M, _ 22000 8164k
t1 TR, T 2554 Ot
_1125-F,;  1,125-8164
O-flex,l - b ‘m ql - 40 . 4 )
k k
Oftexn = 2353 "9/ <309/, /
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Pifion de 22 marcha

7z, =18, B = 20°, m =4 mm, b =40 mm, M,, = 22000 kg - mm

Zy

2= osp Tabla 11 (2, ,=21) 12
R_m Zy _4 18 — 3831
272 cosB 2 cos20° T mm
F, =t _ 22090 _ o6k
t2 =g T 3831 /Mg
1,125 F,, 112557426
= . = . =
Uflex,Z b ‘m QZ 40 . 4 )
k k
Oflexz = 1332 9/ 5 <3079/ . v

Pifién de 32 marcha

z3 =23, B = 20°, m =4 mm, b =40 mm, M, = 22000 kg - mm

Z3
3= osp Tabla 11 (z,,3=28) 1
R_m Z3 _4 23 — 4895
372 cosB 2 cos20° mn
J M _ 22000 449,44 k
t3 =R, T agos g
1,125 F; 3 1,125 - 449,44
O-flex,3= bm q3= 40.4 .3!

k k
Oftexs =98 "9/ <3079/, /

Pifion de engranaje de entrada

Zent =26, =20, m=4mm, b=40mm, M, =22000kg- -mm
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Zome =~ — 31,33 ~ 28 s Gome = 3,1

ment = rosB3 ’ Tabla 11 (23 en=28) Qent =

M Zgy 4 26

Ropy = -2 = 2. 22 _ 5533

M2 cosf 2 cos20° mm
F _ M,, _22000—3976/{

tent = T 5533 0 /PN

1,125 - Fy one 1,125 -397,6
Oftexent = p —  dent =45 '3

v

k k
Oftexent =866 "I/, <30%9/

Pifién de 52 marcha

zs = 25, B = 20°, m =4 mm, b =40 mm, M,, = 22000 kg - mm

Zs
s = osp Tabla 11 (z,,5=28) 15
>7 2 cosB 2 cos20° mm
Fic = My, _ 22000 _ 413,45k
t5 =R, 5321 N
1,125 - Fy 1,125 - 413,45
Gflex,5: b'm .q5: 4‘0'4‘ * 9

k k
Oftexs = 9,01 "I/, <309/ .,

Pifion de la marcha atras

Los dos pifiones que forman la marcha atras son identicos, por lo que solo se comprobara una
vez.

Zya = 14, B =0°, m = 3,5 mm, b =35mm, M,, = 22000 kg - mm

ZMA

Tabla 11 (zpma=14) i

m zZys 3,5
—_ = —_—— = 24
> > 1 5 mm
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Foya = M _ 22000 897,96 k
tMA = B T 45 OO0 Nd
1,125 - Fyp 1,125 - 897,96
OftexMa = —p — " dma = T35.35 41=
v

k k
Oftexma =295 "9/ <309/,

Todas las tensiones quedan por debajo de la tension admisible. De esta manera, queda
comprobado que el material y dimension de las ruedas son validos.

Esta comprobacion se realizard solo para el pifion. No es necesario hacerla para la
corona porque esta es de mayor dimension (Siz T,q ).

Ademas, la fuerza tangencial F; es la misma tanto para el pifion como para la corona.
Recordar la 3? ley de Newton:

Faccion = Freaccion

-

F adkion

F rdaccién

Figura 10. Accidn y reaccion entre pifién y corona

En conclusion, si el pifién resiste, la corona también lo hara.
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3.2.9. Dimensionamiento de las ruedas

Re—,
3 1
Addendum >
he ~
o
Dedendum g X -
e oo Circunferencia
& Primitiva, R
Circunferencia A
de fondo, Ry //
¢ X | R . 5
Espacio libre de fondo | * Cir CUﬂfef;fiCla
j (Holgura) Ve base, Ry,

Figura 11. Parametros de la rueda
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18 2 3 2. 58 MA
entrada
N° de dientes z 12 18 23 26 25 14
Angulo de . . . . . .
hélice [] B 20 20 20 20 20 0
Angulo de
ataque o a 20° 20° 20° 20° 20° 20°
presién [°]
Mt m 4 4 4 4 4 35
[mm]
eiten 62 w 10 | 10 | 10 10 10 10
guiado [-]
Ancho [mm] b=¥-m 40 40 40 40 40 35
Paso [mm] p=m-m 12,56 | 12,56 | 12,56 12,56 12,56 11
Radio m z
primitivo R= 5 cosp 25,54 | 38,31 | 48,95 55,33 53,21 24,5
[mm] .
zZ
Q) | e he =m 4 4 4 4 4 3,5
Z [mm]
E Holgura .
[mm] j=025-m 1 1 1 1 1 0,875
Deddendum |, ~_ 4 ; 5 5 5 5 5 | 4375
[mm]
Altura del _
diente [mm] h=h.+ hs 9 9 9 9 9 7,875
Espesor del _P
diente [mm] s = > 6,28 6,28 6,28 6,28 6,28 55
Hueco entre
dientes [mm] e=s 6,28 6,28 6,28 6,28 6,28 55
Radio de
cabeza[mm] | Re=R+he | 2954 | 4231 | 5295 59,33 57,21 28
Radiode | _p_p | 2054|3331 |4395| 5033 | 4821 | 20,125
fondo [mm]
Radio de
base [mm] R, =R - cosa 24 36 46 52 50 23

Tabla 13. Dimensionamiento de pifion
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12 2 3 2y, € 58 MA
entrada
N° de dientes z 40 34 | 29 26 27 41
ﬁ]‘gﬁgéo[f]e B 20° | 20° | 20° 20° 20° 0°
Angulo de
ataque o a 20° 20° 20° 20° 20° 20°
presién [°]
M[%drﬁ]'o m 4 4 4 4 4 35
gFj‘l‘ggg ‘E'e] w 10 | 10 | 10 10 10 10
Ancho[mm] | b=%.m 40 40 | 40 40 40 35
Paso [mm] p=m-m 12,56 | 12,56 | 1256 | 12,56 1256 | 11
Radio m  z
primitivo | R = — - 8513 | 72,36 | 61,72 | 55,33 57,46 | 71,75
< [mm] 2 cospf,

< Addend

O enaum h, =m 4 4 4 4 4 35

o [mm]

O H[?]'fr’;‘]ra j=025-m 1 1 1 1 1 | 0875
De‘%ﬂ]er?]‘]j”m hy =m+j 5 5 5 5 5 | 4375
dﬁ';;‘g?n‘iﬁ'ﬂ h=h+h 9 9 9 9 9 | 7875
Espesor del _Pp
dionte [mm] s=3 6,28 | 6,28 | 628 6,28 628 | 55

d"l'::t: ‘[*rr:]trrr?] e=s 6,28 | 628 | 6,28 6,28 628 | 55
Caﬁg‘g{;"[r‘:ﬁn] R.=R +h, | 8913 | 76,36 | 6572 | 59,33 61,46 | 75,25
Radiode | o _p_p | 8013 | 67,36 | 56,72 | 5033 | 5246 | 67,375
fondo [mm]
bigg'[‘;ndrﬁ] R,=R -cosa | 80 | 68 | 58 52 54 | 67,423
Tabla 14. Dimensionamiento de corona
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3.2.10. Célculo de ejes

En este apartado se procederd a calcular los didmetros de los tres ejes de la caja de
cambios, en el siguiente orden: Eje primario, eje intermedio y eje secundario.

Esto se llevara a cabo mediante el cédigo ASME, un método de calculo conservador

gracias a la mayoracion de los momentos torsor y flector:

C,, - 0\> o
Tmax:\](m—) +(Ct'T)ZS%

T =—/(C ~M)2+(Ct-T)2<&
max- . m —2-CS

0-5)

02 (G MY+ (G T2

Oyp'™

Tmax: Tension cortante maxima [kg/mm?]

Cp: Coeficiente de carga para el momento flector [—]
o: Tensiéon normal [kg/mm?]

C;: Coeficiente de carga para el momento torsor [—]|
7: Tension cortante [kg/mm?]

oyp: Tension de fluencia del material [kg/mm?]

CS: Coeficiente de seguridad [—]

@: didametro de la seccién del eje [mm]

J: Momento de inercia de la secciéon [mm*]

M: Momento flector [kg - mm]

T:Momento torsor [kg - mm]

(35)

Naturaleza de la carga

Valores para

Cn Ce

Ejes fijos:
Carga aplicada gradualmente
Carga aplicada repentinamente

Ejes giratorios:
Carga constante o aplicada gradualmente

Cargas aplicadas bruscamente, solamente pequefios impactos
Cargas aplicadas bruscamente, grandes impactos

15 1
15-211-15
2-3 |15-3

Tabla 15. Constantes segln el codigo ASME

Cargas aplicadas bruscamente, solamente pequefios impactos: Cn=2y C;
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El material de los ejes serad el mismo que el de los engranajes. De la Tabla 12 se obtiene
la tension de fluencia del acero 16MnCr5- g, = 60 kg/mm?.

Debido a que el calculo mediante el codigo ASME ya es lo suficientemente
conservador, el valor del coeficiente de seguridad sera igual a 1.

3.2.10.1.  Fuerzas sobre ruedas

Para empezar, hay que calcular las fuerzas que actlan sobre todas y cada una de las
ruedas, para luego obtener los momentos flectores y torsores que estas ejercen sobre el eje.

La siguiente figura que se muestra es un esquema general de las fuerzas que actian
sobre las ruedas. En ruedas rectas, por ejemplo, teéricamente no existe la fuerza axial F,, pero si
en ruedas helicoidales.

F

Figura 12. Esquema general de fuerzas sobre rueda

Fuerza tangencial F, recordar la férmula (34) utilizada en el apartado 3.2.8
Comprobacion del pifion a resistencia.
My,

F,=—2
t™ R

Y recordar también los valores obtenidos en ese apartado:

F., = 816,14 kg
Fi, =574,26 kg
Frs = 449,44 kg
Fiene = 397,6 kg
F.s = 413,45 kg
Feya =78571kg
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Fuerza axial Fa
F,=F; -tanf

F,: Fuerza axial [kg]
F;: Fuerza tangencial [kg]
B: Angulo de hélice [°]

Fuerza radial F;

FE. =F; - tana

E.: Fuerza radial [kg]
F;: Fuerza tangencial [kg]
a: Angulo de presion [°]

Documento 3: Calculos

(36)

(37)

Siendo a = 20°, § = 20° para ruedas helicoidales y f = 0° para ruedas rectas,

Fuerzas en engranaje de 12

Ft,l = 816,4‘ kg
Fu1=29714kg

F., =297,14 kg

Fuerzas en engranaje de 22
Ft,Z = 574‘,26 kg

F,, = 209,01 kg

F,, = 209,01 kg

Fuerzas en engranaje de 3?

Ft,3 = 4‘49,4‘4‘ kg
Fos = 163,6 kg
F, 4 = 163,6 kg

Fuerzas en engranaje de entrada

Fyont = 397,6 kg
Foent = 144,7 kg
Frone = 144,7 kg

Fuerzas en engranaje de 5°

Ft,ent = 4’13,4’5 kg
Fgent = 150,5 kg
Fy one = 150,5 kg

Fuerzas en engranaje de marcha atras
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Fema = 897,96 kg
Foma =0kg
Frma = 326,83 kg

3.2.10.2.  Dimensionamiento del eje primario

El eje primario estara biapoyado sobre dos rodamientos de rodillos conicos, Ay B, pues
son los mas adecuados para este tipo de aplicacidn. El Unico inconveniente de estos rodamientos
es que solo soportan cargas axiales en una direccion, dependiendo de la configuracién: espalda a
espalda (montaje directo) o cara a cara (montaje indirecto).

Mas adelante, en el apartado 3.2.12 Eleccion y vida Util de rodamientos, se daran mas
detalles sobre la configuracion y los propios rodamientos.

Pese a que el eje estd biapoyado, la rueda del engranaje de entrada se encuentra en
voladizo.

200
40
A B
w
4 1 _ ¥ A —
L 150 Fr |
- - RoE: Fa
| I
| I
TIT ‘‘‘‘‘‘‘‘‘‘‘‘‘ -
i

Figura 13. Eje primario

Esfuerzos sobre el eje primario y diametros minimos de secciones
Fuerzas en engranaje de entrada:

Fyont = 397,6 kg
Foent = 144,7 kg
Frone = 144,7 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:
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FyB

R =55,33

Fxe F:g

B 150 R
397,6 kg T +— 144,7 kg

ZFX — 0 Fp = 1447 kg
ZFy =05 Fyy + Fyp = 1447 - F,p = 120,265 kg
Z E, = 0= F,, +397,6 = F,p — F, = 477,12 kg
ZMyB —05F,,-150 = 397,6 - 30 - F,;, = 79,52 kg

ZMZB =0 Fy, - 150 + 144,7 - 30 = 144,7 - 5533 > F,, = 24,435 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo

del eje.
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Y,

zl—n(
24,4 kg 120,265 kg
l R = 55,33
79,52 ke s 144,7 kg | 477,12 kg
150
N 397,6 kg T <—— 144,7 kg
. 180 144,7 kg
Mx=T
UL I
|
My
I 3
Mz
-11928 kg-mm
-3660 kg:-mm
= -8000 kg'mm

Después, se procede a calcular los diferentes diametros, gracias a la formula (35) que se
muestra a continuacion:

316 -2-CS
QZJ—-J(cm-MVHCt-T)Z
Oyp " T

Calculo del diametro de la seccion donde se encuentra el engranaje de entrada:

T = 22000 kg - mm

M= /M§ + M2 = /02 + 80002 = 8000 kg - mm

3116 -2 -CS
MJ—-J(cm-M)ZHCt-T)Z
O'yp'T[
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3116-2-1
0> |[———-./(2-8000)2 + (1,5 - 22000)2
60-m
@ > 18,4 mm
Calculo del didmetro de la seccidn del resto del eje primario:

T = 22000 kg - mm

M= Mf, + Mz = \/119282 + 36602 = 12476,89 kg - mm

31621
02 |~ /(2 1247689)? + (15 22000)2
* T

@ >19,15mm

Finalmente, el eje primario queda dimensionado tal y como se muestra en la siguiente figura:

EJ *r.l
S e+ - — - — _ —t - — w1
8 (]
oy 1
- 160 | 40 o

Figura 14. Dimensiones minimas del eje primario

3.2.10.3.  Dimensionamiento del eje intermedio

El eje intermedio, al igual que el primario, estara biapoyado sobre dos rodamientos de
rodillos conicos, Cy D.

J Frent Fr3 r Frma F'rSl
r2
Faent &Ftent E L:tﬁ Fr1 J:_E.L. Fts
' 23,0 Fa,2
N j_, Fi,2 Fai tE & Fema
w o~
g, g -y S— SOV S—— | S— "
50 [ 100 | 50 [ 100 _ | 50 | 100 | 50 o
-t -t —— e et oot

Figura 15. Eje intermedio

Esfuerzos sobre el eje intermedio en punto muerto/42 marcha y diametro minimo de
seccion
El eje intermedio trabaja del mismo modo tanto en punto muerto como en 42 marcha.

Este recibe un par torsor proveniente del eje primario y debido al juego de engranajes de
entrada, pero no llega a transmitirse al eje secundario.

Fuerzas en engranaje de entrada:
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Ft,ent = 397,6 kg
Fyone = 144,7 kg
Fyone = 1447 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

144,7

Y

Frca 24383076 Fyo
z X FZDI

Fzc
R=55,33

50 450 N

< < al

Fxp

ZFx — 0 F,p = 1447 kg
ZFy =05 Fy + Fyp = 1447 - Fyc = 1142 kg
z F, = 0 F, + F,p = 397,6 - F,c = 357,84 kg
Z Mye = 0397650 = F,p - 500 - F,p, = 39,76 kg

Z My = 0 144,7 - 55,33 + 144,7 - 50 = F,, - 500 - F,p = 30,48 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.
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144,7

Y

144,7 30,48
114,24 —>®397,6
7 X

357,84 & 2976
R=55,33

50 450

Mx=T

My

M:

Después, se procede a calcular los momentos en la seccidn que interesa para introducir

estos valores en la formula (35):

T = 22000 kg - mm

M= |MZ+ M2 =1/178922 + 137162 = 22544,45 kg - mm

0> ng-J(Cm-M)ZHCt-T)Z

O'yp'T[

311621
0= JW /(2 - 22544,45)2 + (1,5 - 22000)2

¢ > 21,168 mm

Esfuerzos sobre el eje intermedio en 3% marcha y diametro minimo de su seccion

Fuerzas en engranaje de entrada:
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Ft,ent = 397,6 kg
Fyone = 144,7 kg
Fyone = 1447 kg

Fuerzas en engranaje de 32

Frs = 449,44 kg
Fu3 = 163,6 kg
F.; = 163,6 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

b/

144,7 163,6
Z X l

144,7 163,6

—>®397,6 =230 449,44
Fyc 2 B Fyp
Fzp
Fzc < «—FxD
IR =55,33 R=48,95
— T A4
5o | 100 350 N
™ > >

Z F, =0 F,p = 1447 + 163,6 =308,3 kg
Z Fy =0 Fyc + Fyp = 1447 + 163,6 > Fy¢ = 212,72 kg
Z E, = 0 F,. +F,p + 449,44 = 397,6 — F, = 43,232 kg
Z My = 0 449,44 - 150 + F,p, - 500 = 397,6 - 50 > F,, = —95,072 kg

Z M, = 0 - 144,7 - (55,33 4+ 50) + 163,6 - (48,95 + 150) = F,, - 500 - F,, = 95,58 kg
Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de

momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.
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y

144,7 163,6
Z X

144,7
=5 ®397,62838.% 449,44

212,72 95,58

4323245 95,072

A
IR =5533 | |R=4895

i

50 100 350

Mx=T

308,3

My

Mz

Después, se procede a calcular los momentos en la seccién que interesa para introducir

estos valores en la formula (35):

T = 22000 kg - mm

M = /sz, + M2 = \/33275,22 + 33452,47? = 47183,75 kg - mm

:[16-2-CS
0> \]—-\/(Cm-M)2+(Ct-T)2
O'yp'T[

301621
0> JW /(2 -47183,75)2 + (1,5 - 22000)?

@ > 25,7 mm

Esfuerzos sobre el eje intermedio en 22 marcha y diametro minimo de su seccion
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Fuerzas en engranaje de entrada:

Ft,ent = 397,6 kg
Foent = 144,7 kg
Fyont = 144,7 kg
Fuerzas en engranaje de 22
F;, = 57426 kg
F,, =209,01kg
F,, =209,01kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

1447 209,01
Y
144,7
Fyc —>®397,6 M_Q 574,26 Fyp
z X I l
Fzc Fzp Fxp
IR =55,33 R=38,31
—_ 7 h 4
50 | 150 = 300 N
[l L] > >

z F, = 0 F,p = 144,7 + 209,01 = 353,71 kg
Z Fy =0 Fyc + Fyp = 1447 + 209,01 - Fyc = 223,61 kg
Z F, = 0 Fy + F,p + 574,26 = 397,6 - F, = 13,284 kg
Z My = 0 - 574,26 - 200 + F,p, - 500 = 397,6 - 50 > F,, = —189,944 kg

Z Myc = 0 - 144,7 - (55,33 + 50) + 209,01 - (38,31 + 200) = F,p, - 500 - F,
=130,1 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.

EUITI de Bilbao 10/09/2015 52



Sistema de transmision Documento 3: Calculos

144,7 209,01

y

1447 ‘i 209,01
3614 R3976 =0 574,26 130.1
z X [ I
13,284 189,944
IR =5533 R=3831
v
>

353,71

50 150 300

Mx

Il
—

My

M.

Después, se procede a calcular los momentos en la seccién que interesa para introducir
estos valores en la formula (35):

T = 22000 kg - mm

M= [M;+M2= \/56983,22 +39030,422 = 69068,5 kg - mm

3116 -2 - CS
QZJ—-J(cm-MVHCt-T)Z
O'yp'Tl,'

5[16-2-1
0> Jm /(2 -69068,5)2 + (1,5 - 22000)2

@ > 28,89 mm

Esfuerzos sobre el eje intermedio en 12 marcha y didmetro minimo de su seccion
Fuerzas en engranaje de entrada:

Fient =397,6 kg
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Foent = 144,7 kg
Frone = 144,7 kg

Fuerzas en engranaje de 12

F.1 = 816,4 kg
Fa1=29714kg
F., =297,14 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

y 297,14
144,7
Fyc 2718, 8 816,4
z X %397}5

R=55,33 R = 25,54

_ 50 250 200

» < - >

Z F, =05 F,p = 1447 + 297,14 = 441,84 kg
Z Fy =0 Fyc + Fyp = 1447 + 297,14 - Fyc = 217,9 kg
ZFZ — 0> F,. +F,p+ 8164 = 397,6 - F,c = 31,28 kg
ZMyC = 058164300 + F,p - 500 = 397,6 - 50 - F,, = —450,08 kg

ZMZC =0 - 144,7 - (55,33 + 50) + 297,14 - (25,54 + 300) = F,, - 500 - F,
= 22394 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.
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297,14
Y

144,7
217,9 297,14 5 c164 223,94
z X —»L144’7_397,6 T
31,28 450'08,' 441,84
j =55,33 iR =25,54
| s0 |, 250 o 200

Mx

Il
_|

My

M:

Después, se procede a calcular los momentos en la seccién que interesa para introducir
estos valores en la formula (35):

T = 22000 kg - mm

M= ’Mf, + M2 = \/900162 + 44790,2%2 = 100543,7 kg - mm

3(16-2-CS
QZJ—-J(cm-WHCt-T)Z
Oyp ' T

3]116-2-1
0> \/m . \/(2 . 100543,7)2 + (1,5 22000)2

@ > 32,58 mm

Esfuerzos sobre el eje intermedio en Marcha atras y didmetro minimo de su seccion

Fuerzas en engranaje de entrada:
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Ft,ent = 397,6 kg
Fyone = 144,7 kg
Fyone = 1447 kg

Fuerzas en engranaje de marcha atras

Fema =897,96 kg
Foma =0kg
Frma = 326,83 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

J26,8

byl
-
i«
|’
-
[==]
w
=
w
[=r]
T
Qo

50 300
D By =0 Fyc + Fyp = 1447 + 3268 > Fyc = 200,01 kg
D B =0 Fyc + Fyp +897,96 = 397,6 = Fye = 122,127 kg
> My =0 897,96 350 + Fyp - 500 = 397,6 - 50 - F,p = —510.237 kg

Z M,c =0 - 144,7 - (55,33 4+ 50) + 326,8 - 350 = F,;, - 500 > F,,, = 230,66 kg
Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de

momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.
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326,83
"r: 44
200,01 L 89706 230,66
1447 _ Sl
7o - X l 3976
122,127 s - @G o
R =5533 R= 245
-
P
- 50 ] 300 L] 150 1 3
M:=T
M_!I L ]
M:

Después, se procede a calcular los momentos en la seccién que interesa para introducir

estos valores en la formula (35):

T = 22000 kg - mm

M= sz, + Mz = \/76535,552 + 34599,752 = 83993,05 kg - mm

O'yp'T[

0> Sjw'\/(Cm'M)ZHCt-T)Z

311621
0= JW -y/(2-83993,05)2 + (1,5 - 22000)2

® = 30,74 mm

Esfuerzos sobre el eje intermedio en 52 marcha y didmetro minimo de su seccion
Fuerzas en engranaje de entrada:

Fient =397,6 kg
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Foent = 144,7 kg
Frone = 144,7 kg

Fuerzas en engranaje de 5°

Fione = 413,45 kg

Fgene = 150,5 kg

Frene = 150,5 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

150,5 kg
1447

y Fre 1505 ke, F

)413,45 kg
144,7
— ®397,6
X
Z Fzc 7
‘,R =55,33 iR =57,46 F

50 400 50

< e
L <

D

<

— >

o
m
x
o

v

ZFx =0- F,p = 144,7 4+ 150,5 = 295,2 kg
Z E, = 0 Fyc + F,p = 144,7 + 150,5 - F,c = 111,972 kg
ZFZ =0- F,c +F,p + 413,45 = 397,6 - F, = 316,495 kg
Z Myc = 0 413,45 - 450 + F,p - 500 = 397,6 - 50 - F,p = —332,345 kg

Z M, = 0 - 144,7 - (55,33 + 50) + 150,5 - (57,46 + 450) = F, ;- 500 > F
— 183,228 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.
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150,5 kg
1447
Y 111,972 150,5 kg 413,45 kg 183228
I 144,7
5 ®397,6 I
316,495
z X o 332,245 1 2952
R=5533 IR =57,46
50 400 1. so |
- >
Mx=T1
22000 kg'-mm
h
My
16617,25 kg-mm
b
M:

-15824,75 kg'mm

13604,85 kg'mm

9161,38 kg'mm
5598,6 kg'mm
513,65 kg'mm

Después, se procede a calcular los momentos en la seccidn que interesa para introducir
estos valores en la formula (35):

T = 22000 kg - mm

M= /M§ + M2 = /16617,25% + 9161,382 = 18975,35 kg - mm

5[16-2-CS
0> \/—-\/(Cm-M)2+(Ct-T)2
Oyp " T

3016 -2 1
0 > \/W -/(2-18975,35)2 + (1,5 - 22000)2

® > 20,44 mm

Finalmente, el eje intermedio queda dimensionado tal y como se muestra en la siguiente figura:
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221168
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|
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Figura 16. Dimensiones minimas del eje intermedio

3.2.10.4. Dimensionamiento del eje secundario

Al igual que los otros dos ejes, este también estara biapoyado sobre dos rodamientos de
rodillos cénicos, E y F.

— m r—
B % 100 % 100 ) 8
25 ==
/
As 24 12 MA 4
______ —/,-"»—»-b’-—-»—-—-—-—o—l;.’-o—--—-—--—-—.—-._}?—--—-—-—q_‘
] w / //" ﬁl—"
/‘/ vl‘ 4 FJ <
Fe L 3 s /
Faz ©+—Fa2 Frpaal “OFuma
I Fe.2 Li® Frs
F.3 Fr.2 Fr1 Fema

Figura 17. Eje secundario

Esfuerzos sobre el eje secundario en 3% marcha y diametro minimo de su seccion
Fuerzas en engranaje de 32

Ft,3 = 4‘49,4‘4‘ kg

F,3 =163,6 kg

F,3=163,6 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

Y
25 325
Z X <+ >l Ny
FyE
Fxe
—_— F
O zF
VFzE
R=61,72
FyF

v
449,44@<+—163,6

163,6

zFx =05 F,p = 163,6 kg
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Z F, = 0-163,6 + Fyp = Fyp - F,p = 207,25 kg
z F, = 0- 449,44 + F,, = F,; - F,; = 484,01 kg
Z Myp = 0 - 449,44 - 25 = F,p - 325 > Fyp = 34,57 kg

ZMZE =0-163,6(61,72 + 25) = Fyp 325 - Fyp = 43,65 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.

y
l 25 325
Z » X B e — — ¥
T 207,25
163,6
— 34,57
~484,01
R=61,72
v 43,65
449,44@<+—163,6
3
Mx=T 163,6

M:

Después, se procede a calcular los momentos en la seccidn que interesa para introducir
estos valores en la formula (35):

T =27739,44 kg - mm
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M= [Mj+M2= \/112362 + 14187,4%? = 18097,8 kg - mm

Oyp T

0> S\/M'\/(Cm'M)Z‘F(Ct'T)Z

5016-2-1
2 | J(2-18097,8)2 + (1,5 - 27739,44)2

@ >21,08mm

Esfuerzos sobre el eje secundario en 22 marcha y diametro minimo de su seccion
Fuerzas en engranaje de 22
F,, = 574,26 kg

Fap = 209,01 kg
F,, = 209,01 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

325 N
Y ; 25
Fye T Fyr
z X Fxe + I
— 4 0
Fze R=7236 Fzr

574,26 0<+— 209,01
209,01
ZFX — 0> F,p = 209,01 kg
D B = 0520901+ Fyp = Fyp - By = 239,46 kg
D B = 057426 = Fyp + Fyp > Fyp = 530,09 kg
> Myp = 05742625 = Fyp 325 - Fyp = 44,17 kg

Z M,z = 0 - 209,01 72,36 = 209,01 - 25 + F, - 325 > F,p = 30,45 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de

momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.
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» 325 »l
A 25
239,46 T 30,45
b T
209,01
O 044,17
530,09

R=72,36

574,265 «+— 209,01
»

MX = T A 209,01

M:

~J

Después, se procede a calcular los momentos en la seccidn que interesa para introducir
estos valores en la formula (35):

T = 415555kg - mm

M= |MZ+ M2 =./13252,252 4+ 9137,462 = 16097,06 kg - mm

5[16-2-CS
0> \]—-\/(Cm-M)2+(Ct-T)2
Oyp T

3(16-2-1
0 > jm /(2 -16097,06)2 + (1,5 - 41555,5)2

@ > 22,837 mm
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Esfuerzos sobre el eje secundario en 12 marcha y diametro minimo de su seccion
Fuerzas en engranaje de 12

F.1 = 816,4 kg
Fu1=29714kg
F.., =297,14 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

325 N
Y 125
Fye j— Fyr
z X Fxe l T
FO OF:F
zE R=85,13
816,4 +— 297,14

297,14
D B =0 Fyp =29714kg
D B = 0529714+ Fyp = Fyp - By = 260,69 kg
D B =08164= Fyp + Fyp > Fyp = 50244 kg
D My =0-8164-125 = F,p - 325 - Fyp = 314 kg

Z M,z = 0 297,14 - 85,13 = 297,14 - 125 + Fy5 - 325 - Fyp = —36,45 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo
del eje.
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325

260,69 T 36,45
z0 »X 297,14
=0, 'y O 314
5024 R=85,13

Mx=T1* 297,14

My

M:

Después, se procede a calcular los momentos en la seccién que interesa para introducir
estos valores en la formula (35):

T =73333,3kg - mm

M = |MZ+ MZ =./628002 + 32586,25% = 70751 kg - mm

3116 -2 -CS
QZJ—-J(cm-MVHCt-T)Z
Oyp " T

3116-2-1
0> \]W . \/(2 -70751)% + (1,5 - 73333,3)2

@ >31,22mm
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Esfuerzos sobre el eje secundario en Marcha atras y diametro minimo de su seccion
Fuerzas en engranaje de marcha atras

Fema = 897,96 kg
Foma =0kg
Frma = 326,83 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

325 N
A r 175 N
Fye! FyF
20—»X J, T l
FG Y DFEF
i R= 71,75
¥
897,96
T 326,83

Z E, = 0 326,83 = Fyg +Fyz - Fyp = 131,99 kg
ZFZ = 0- 897,96 = F, + F,p - F,z = 362,64 kg
ZMyE =0-897,96- 175 = F,p - 325 - F, = 423,07 kg

Z M,z = 0 - 326,83 175 = F,p - 325 - F,p = 153,98 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo

del eje.

EUITI de Bilbao 10/09/2015 66



Sistema de transmision Documento 3: Calculos

325

Y * 1
A R 175 J
13199 - 153,98
70 * X l
Cr z 423,07
362 64
’ R= 71,75
b
597,96
M=T1
326,83
My 1
M:

Después, se procede a calcular los momentos en la seccién que interesa para introducir

estos valores en la formula (35):

T = 64460 kg - mm

M= [Mj+MZ= \/634622 + 23098,25% = 67534,84 kg - mm

3116 -2-CS
@2\/—'\/(Cm'M)2+(Ct'T)2
Oyp " T

3116-2-1
Q= \/m . \/(2 . 67534,84)2 + (1:5 ' 64‘460)2

@ > 30,438 mm

Esfuerzos sobre el eje secundario en 52 marcha y diametro minimo de la seccién
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Fuerzas en engranaje de 5°

Ft,ent = 4‘13,4‘5 kg

Faent = 150,5 kg

Frene = 150,5kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el calculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:

325

»
> »

y 275

l—' Fye T FyF
z X e, fl\ l

O Fzr

Fze R=53.21
v
413,45Q — 150,5

150,5
ZFX = 05 Fup = 150,5 kg
Z Fy =0 150,5 = Fy + Fyp > Fyp = 47,79kg
Z E, = 0 413,45 = F,p + Fp — F,z = 63,61 kg
ZMyE = 05 413,45 - 275 = F,p - 325 - F,p = 349,84 kg

ZMZE =0-150,5- 53,21 + Fyp - 325 = 150,5 - 275 F,p = 102,7 kg

Una vez conocido el valor de estas reacciones se procede a dibujar los diagramas de
momentos, gracias a los cuales, se van a conocer los momentos torsores y flectores a lo largo

del eje.
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325

PR >
y 275
A .
47,79 T 102,7
20— X 150,5 l
— e O 349,84
63,61 R=53,21
v
413,45 «——150,5
Mx=T1
150,5
>
My
-~
M:

Después, se procede a calcular los momentos en la seccién que interesa para introducir
estos valores en la formula (35):

T =20372 kg - mm

M= |MZ+MZ=./17492,752 + 13142,25% = 21879,55 kg - mm

3116 -2 -CS
0> \/—-\/(Cm-M)2+(Ct-T)2
Oyp T

3[116-2-1
Q= \/m . \/(2 . 21879,55)2 + (1,5 20372)2

@ > 20,85mm
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221,08

222,837

90

50

231,22

| 230,438

Documento 3: Calculos

220,85

210

3.2.10.5.

Figura 18. Dimensiones minimas del eje secundario

Dimensionamiento del eje del pifién loco de marcha atrds

La disposicion de las fuerzas aplicadas sobre el pifidén loco va a servir para un
dimensionado aproximado del eje, ya que esta disposicion no es realmente como se muestra en

la Figura 19.

Tal y como se plantea aqui, el pifidn loco estaria entre los ejes intermedio y secundario
de forma que los centros de estos tres ejes estarian alineados, cuando, en realidad forman un
triangulo entre ellos. De todas formas, como se ha dicho antes, este planteamiento es Util para
un dimensionamiento aproximado.

A diferencia de los otros ejes, este ira biapoyado sobre dos rodamientos de rodillos

cilindricos, ya que estos no deben soportar carga axial alguna.

Fe.ma

Ft,"ﬂ#x@

Fr.ma

Frmva
Fil L]

Figura 19. Eje del pifién loco de marcha atras

Fuerzas en engranaje de marcha atras

Feya = 897,96 kg
Foma =0kg
Frma = 326,83 kg

Sumatorio de fuerzas y momentos para el célculo de reacciones de los rodamientos sobre eje:
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Yy
| 35 L ] *
326,63
i X +

@ 897,96
Fya Fyn

L 4
FEG O O FrH
R=24,5
TEEF.EE
326,83

ZFyZO_)FyG'l'FyH:O_)FyG:Okg

ZFZ — 0= Fy + Fyy = 2-897,96 - F, = 897,96 kg
ZMyG = 0-2-897,96-35 = F,py - 70  F,y = 897,96 kg

ZMZGZO_)FyHZOkg

)
4 |4 38 [ 35 »
326,83
70 * X 1
897,96
o 2 O
897,96 O T {) 897,96
R=24,5
T

T 897,96
326,83

Una vez conocido el valor de estas reacciones, en este caso, no es necesario dibujar los
diagramas de momentos. Debido a su simplicidad, los momentos se pueden calcular

directamente:

T=0kg- -mm

M= /Mf, + M2 =./31428,42 + 02 = 31428,4 kg - mm

:[16-2-CS
0> \/—-\/(Cm-M)2+(Ct-T)2
O'yp'T[
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21621
02 | /(23142847 + (15 0)?

@ = 22,01 mm

3.2.11. Sincronizadores

Es un mecanismo de seleccion de marcha accionado mediante la palanca de cambios.
Como es sabido, a excepcién de la marcha atras, las ruedas que se encuentran en el eje
secundario no estan fijas a €l (giran sin transmitir movimiento, locas) y por eso es
imprescindible el uso de sincronizadores como elemento de seleccion y unién entre la rueda y el
eje.

En el caso del sincronizador ubicado entre la marcha atras y la 5%, este empujara el
pifién loco de marcha atras para que el conjunto de tres engranajes que forma la marcha pueda
transmitir el par torsor al eje secundario.

Sincronizadores

Figura 20. Sincronizadores

Los sincronizadores tienen la funcién de igualar progresivamente, gracias al rozamiento,
la velocidad de giro del eje secundario con la velocidad de giro de la marcha seleccionada hasta
que estos quedan perfectamente acoplados/engranados.

Para lograr ese acoplamiento progresivo, el sincronizador actla como un embrague
conico. Producira el rozamiento la union de la superficie cénica interior del sincronizador con la
superficie conica exterior del engranaje, gracias a la fuerza axial producida por el conductor al
accionar la palanca de cambios.

Después de que gracias al rozamiento ambos elementos giren a la misma velocidad, el
acoplamiento final se da gracias al engrane entre las ruedas de dientes rectos que vienen
ensambladas a cada una de las marchas (pifién loco, solo en el eje secundario) y el manguito
deslizante del sincronizador, véase en la Figura 21 las marcas 1y 3 respectivamente.
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1.- Pifidn loco del eje secundario
2.- Cono macho

3.- Manguito deslizante

4.- Conos hembra (de bronce)
5.- Pifidn interno del mangulito
6.-
7.-
8.-

deslizante
Bola del fiador
Cubo deslizante

sin engranar velocidad engranada Eje secundario (zona extriada)

ww w.mecanicavirtual, org

Figura 21. Componentes de un sincronizador

Cuando estos dos se acoplan, la marcha que hasta el momento giraba sin transmitir
movimiento, ahora transmite el par al sincronizador, y como este esta unido a la zona nervada
del eje, al mismo tiempo transmite el par al eje secundario.

Por consiguiente, el movimiento continuard a través del proximo elemento de la
transmision: el arbol de transmision.

3.2.11.1.  Capacidad de rozamiento de los sincronizadores

La capacidad de rozamiento de los sincronizadores debe superar el par torsor
transmitido por las marchas, para poder sincronizar el movimiento del eje con el de la marcha
seleccionada. En caso contrario, la transmision seria brusca, inadecuada e incluso podria
dafarse el dentado de las ruedas de engrane entre sincronizador y marcha.

En este proyecto, la caja de cambios dispondré de tres sincronizadores: el primero entre
la directay 32 el segundo entre 22y 12y la Gltima entre la marcha atras y 52

Figura 22. Disposicion de los sincronizadores sobre el eje secundario

Par torsor a superar por cada uno de los sincronizadores:

Troza =T =27739,44 kg - mm
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Trozs =Ty = 73333,3 kg - mm
TTOZ,C 2 TMA = 644’60 kg -mm

A continuacién, se muestra la formula a utilizar para el calculo del par de rozamiento,

Troz, S€gUN los apuntes de Disefio de Maquinas, que deberan lograr los sincronizadores a
instalar:

(38)

S.int.x

T _ [”'pmax'ﬂo'q)i'(q)g_q)l?)]
roz —

8-sin a.

+ [Tf'pmax'ﬂo'q)i'(wg_q)%)]
S.ext.x 8-sin ac
Tyoz: Capacidad de rozamiento de los sincronizadores [kg - mm]
Pmax: Presién maxima [kg /mm?]
Uo: Coeficiente de friccion del material [—]
@;, D.: Diametros interior y exterior [mm]
a.: Angulo de conicidad [°]

*Dos superficies de rozamiento, con dimensiones diferentes: Superficies exterior e interior. Véase Figura 23.

Figura 23. Visualizacion de las dos superficies de contacto

Al igual que la formula anterior, en los apuntes de Disefio de Maquinas también se
encuentra esta tabla de materiales de friccion (Tabla 16). En general, una de las superficies de
rozamiento suele ser de acero o hierro fundido y la otra de uno de estos materiales de friccion:
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Friction
Material Coefficient Max. Temperature Max. Pressure
[°C] [kg/mm?]
Wet Dry
. . 0.15-
Cast iron on cast iron 0.05 0.2 320 0.1-0.175
Powdered_metal on cast 0.05- 0.1-0.4 540 01
iron 0.1
Powdered metal on hard 0.05- 0105 540 0.21
steel 0.1

Tabla 16. Materiales de friccion para sincronizadores

Material escogido para la superficie de rozamiento de los tres sincronizadores:
Powdered metal on hard Steel
Propiedades:
o =05  Pmax = 0,21 kg/mm?

Sincronizador A
Superficie de rozamiento exterior:

@; = 82 mm, P, = 86 mm, «,.= 6°
Superficie de rozamiento interior:

@; = 46 mm, @, = 50 mm, .= 6°

Par torsor transmisible:
Troza =287048kg-mm >T; =27739,44 kg - mm v
Dentado para el acoplamiento:
z =48, m=2

Sincronizador B
Superficie de rozamiento exterior:
@; = 132 mm, @, = 136 mm, .= 6°
Superficie de rozamiento interior:
@; = 74 mm, @, =78 mm, o= 6°

Par torsor transmisible:

Trozp = 73567,2 kg - mm > T, = 73333,3 kg - mm v
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Dentado para el acoplamiento:

Sincronizador C

Superficie de rozamiento exterior:

@; =110 mm, P, = 114 mm,

Superficie de rozamiento interior:

Par torsor transmisible:

Tyozc = 65060,7 kg - mm > Ty, = 64460 kg - mm

@; = 88mm, @, = 92 mm, .= 6°

Dentado para el acoplamiento:

3.2.11.2.

Eleccion del nervado entre eje y sincronizador

X.= 6°

Documento 3: Calculos

v

El nervado del eje secundario, gracias al cual se transmitira el par torsor a través del
sincronizador al eje, esta normalizado y sera escogido en funcion del didmetro de la seccion

donde se encuentra:

Sincronizador A—» D = 20 mm

Sincronizador B» D = 32 mm
Sincronizador C-» D = 22 mm
d
D
Norma Dimensiones (d x D X b) N° de dientes Longitud
16 x 20 x 4 6 43
21 x25%x5 6 46
DIN 5472
26X32X%X6 6 46
13x16x3'5* 6 46
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Tabla 17. Ejes nervados normalizados

*La zona nervada de dimensiones 13x16x3’5 no tiene nada que ver con los sincronizadores. Servira para acoplar el
eje de salida de la caja (eje secundario) y la brida de union del arbol de transmision. Se aprovecha esta tabla para
mencionar sus dimensiones.

Por lo tanto, para hacerse a la idea de cobmo quedan las zonas nervadas/estriadas, donde
irdn colocados los sincronizadores, etc..., véase la Figura 24 teniendo en cuenta que en ella el
eje secundario ha sufrido unas mejoras, asi como cambios de didmetro, cambios de seccion...:

Figura 24. Eje secundario y nervado para sincronizadores A, By C

3.2.12. Eleccidn y vida atil de rodamientos

Es muy probable que los ejes sufran modificaciones como cambios de longitudes o
cambios de didmetros (en este caso, nunca por debajo de las dimensiones minimas calculadas),
ya que deben encajar el eje y el rodamiento a la perfeccion. Estos cambios se pueden apreciar en
los propios planos de la caja de cambios (DOCUMENTO 4).

Rodamientos A, B, C, D, E y F — Rodamientos de rodillos cdnicos.
Rodamientos G y H — Rodamientos de rodillos cilindricos.

Ademas, también es necesario colocar unos rodamientos que permitan el giro de las
ruedas locas del eje secundario sin crear un exceso de friccion entre estos — Rodamientos de

rodillos en aguja DIN 5405 T1. Se seleccionara cada rodamiento de manera que la dimension de
este se ajuste lo mejor posible al diametro del eje y a la anchura del engranaje. Para ver los
rodamientos seleccionados ir al documento 4 o al documento 5, Planos y Pliego de condiciones
respectivamente.

A continuacion, se muestran los pasos a seguir para la eleccién y calculo de vida util de
los rodamientos de rodillos cénicos:

Primero, con la ayuda del catdlogo de rodamientos SKF, elegir el rodamiento con las
dimensiones que mejor se ajusten al disefio de la caja.
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Segundo, calcular la carga equivalente P; (carga radial + posible carga axial) de cada
marcha sobre los rodamientos. Para ello, seguir la Tabla 18 que se muestra a continuacion para
rodamientos de rodillos cénicos:

Configuracion

Montaje indirecto (m=-1) Montaje directo (m=1)
A : A -
N— +Fae ) +Fas
T e . : -Fae_v
! Fea : |F T F
Fe A
Condicion de empuje Carga de empuje Carga radial equivalente
; 047 -F5 | ;
aA = T, T M - lge — . .
) . Y Py,=04-F,+Y- -Fyy
Si 0,4—7yFrA < 0,4-7yFrB -m - Fae
0,47 - Fyg Py =F,p
Fop = ———
Y
o 0,47 - Fyy
aAd = T v —
) ) Y Py=Fpy
Si 0,47-Fypy > 047-Frp m - Fy,
Y Y
_ 047 Fyy Ps=04-Fg+Y - Fup

FaB —T+m'-Fae

Tabla 18. Carga equivalente

F.: Fuerza radial en rodamiento [kg]

F,: Fuerza axial en rodamiento [kg]

F,.: Fuerza axial externa [kg]

Y: Factor de calculo [—]

m’: Factor de montaje [—]

P: Carga equivalente en rodamiento [kg]

Tercero, las cargas sobre los rodamientos varian segln la marcha seleccionada, por lo
que hay que calcular una carga media teniendo en cuenta las diferentes cargas equivalentes
(calculadas en el paso anterior), el factor de servicio de las marchas y el régimen de giro. Para
ello, utilizar la siguiente férmula:

p = a|Pl-@p1-n+Pl-@yn+-+PE+pyn
m P1+@y A+ QT

(39)

P,,: Carga equivalente media [kg]

P;: Carga equivalente segan marcha [kg]

a: Factor de tipo de rodamiento, 10/3 para rodillos [—]
@;: Factor de servicio segan marcha, Tabla 9 [—]

n: Régimen de par maximo, 3800 [rpm]
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Finalmente, con la siguiente férmula (40) obtener la vida nominal L,,, para después

definir las horas de vida Gtil del rodamiento:
1
C =Py L)

C:Capacidad de carga dindmica [kN]
P,,: Carga equivalente media [kN]
Lio:Vida nominal, fiabilidad del 90% [millones de vueltas]

NOTA: Solo se calcularan los rodamientos de los apoyos A, B, C, D, E, F, Gy H.

3.2.12.1.  Rodamientos del eje primario (Ay B)

1) Eleccion de rodamiento

|
i |
T2 I
- B
D ' d dy
1
1
r
(I —
Dimensiones Capacidad de carga Carga Velocidades Masa Designacion Serie de Factores de calculo
principales basica limite Velocidad Veloddad dimensiones
dinamica estatica defatiga derefe- limite segun la
d DT C Cy P, Tenda 150 355 e ¥ g
(ABMA)
mm kM kN ™M kg - - -
15 42 1425 224 20 2,08 13000 18000 0,095 30302J2 2FB 028 21 11
17 40 1325 19 186 1,83 13000 13000 0,075 30203.J2 20B 035 17 0%
47 1525 281 25 2,75 12000 16000 013 30303.)2 2FB 028 21 11
47 2025 34,7 335 3,65 11000 16000 017  32303.J2/0 2FD 028 21 11
A [Ro_s2 18 242 27 27 12000 16000 0057 32006 X/Q 3CC 037 16 091
47 1525 215 28 3 11000 15000 012 30204 J2/Q 20B 035 17 09
52 1625 343 325 EX:] 11000 14000 017 30304 J2/0 2FB 0.3 2 131
B [ al  JA2h s 455 b 10000 14000 0.3 J2/0 2H0 0.3 2 1]
22 44 15 251 29 2,85 11000 15000 010 320/22X 3CC 040 15 038
25 47 15 27 325 3,25 11000 14000 011  32005X/Q 4CC 043 14 038
52 16,25 30,8 35 3,45 10000 13000 015  30205.J2/Q 3CC 037 16 0%
52 19,25 358 b 4,65 9500 13000 01% 32205 BJ2/Q 5CD 057 105 06
e 22 B4 56 & 10000 13000 0,23 *=33205/Q 2DE 035 17 0%
62 1825 bi b 43 4,75 5000 12000 026  30305.)2 2FB 0.3 2 11
62 1825 38 40 b & 7500 11000 026  31305J)2 TFB 083 072 04
62 2525 60,5 63 71 8000 12000 036  32305.)2 2FD 0.3 2 11

Figura 25. Rodamientos de rodillos conicos SKF, eleccion de Ay B

A — Rodamientos de rodillos cénicos 32004 X/Q
B — Rodamientos de rodillos conicos 32304 J2/Q

2) Carga equivalente (+F,, y montaje directo, m=1)
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Eje primario

Rodamiento A Rodamiento B

Carga radial [kg] | Carga axial [kg] | Carga radial [kg] | Carga axial [kg]

83,18 0 492,04 1447

Tabla 19. Cargas sobre rodamientos Ay B

0,47-Frs _ 0,47-F,
- 4> . E—m-F, v
0,47 -83,18 0,47 - 83,18
Fan == —=244kg,  Fap=—————+1447 = 1642 kg

Py =F,, = 83,18 kg = 0,816 kN
Pg =0,4-492,04 + 1,6 -164,2 = 525,2 kg = 5,152 kN
3) Carga equivalente media

A pesar del cambio de marcha, las cargas sobre el eje primario permanecen constantes.
Por lo tanto, no es necesario el calculo de una carga media. Ademas, las cargas a utilizar son las
correspondientes a la situacion mas desfavorable, es decir, cuando el motor gira en régimen de
par maximo.

4) Vida del rodamiento

C,=242kN, Cp=44kN, a=10/3

3/10, 24,2
Liga = ——— = 80739 millones de vueltas =——= 354118 horas = 300000 horas
’ 0,816 3800 rpm

3/10 | 44
Liop = ’m = 1273 millones de vueltas ﬁ 5584 horas = 5000 horas
) rpm

3.2.12.2.  Rodamientos del eje intermedio (Cy D)

1) Eleccién de rodamiento
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i ry
T ]
- -
D t d d
1
f 1
-
— -
Dimensiones Capacidad de carga Carga Velocidades Masa Designacion Serie de Factores de calculo
principales basica limite Velocidad Velocidad dimensiones
dinamica estatica defatiga derefe- limite segun la
d D T C G P, rencia 150 355 e Y Yo
(ABMA)
mm kN kN pm kg - - -
15 42 1425 224 20 2,08 13000 18000 0095 30302J2 2FB 028 21 11
17 40 1325 19 18,6 1.83 13000 18000 0,075 30203J2 20B 035 17 0%
47 1525 281 5 2.75 12000 16000 013 30303J2 2FB 028 21 11
47 2025 347 335 3,65 11000 16000 017 32303J2/Q 2FD 028 21 11
20 42 15 24,2 27 2.7 12000 16000 0097 32004 X/Q 3cc 037 16 09
47 1525 275 28 3 11000 15000 012  30204J2/Q 208 035 17 09
52 16,25 34,1 325 36 11000 14000 0417  30304J2/Q 2FB 03 2 11
52 2225 44 455 5 10000 14000 023 32304J2/Q 2FD 03 2 11
22 44 15 251 29 285 11000 15000 010 320/22X 3cc 040 15 08
25 47 15 27 325 3,25 11000 14000 011 32005X/Q 4CC 043 14 08
L 08 235 145 10000 13000 015 30208 12/0 aCC 037 15 0g
[ 52 1925 358 44 465 9500 13000 019 32205 B8J2/0 5CD 057 105 06 |
LY ) TZ L) 6 10000 13000 0.23 *33205/Q ZDE 035 17 03
62 1825 44t 43 4,75 9000 12000 026 30305J2 2FB 03 2 1.1
62 1825 38 40 b 7500 11000 026 31305J2 7FB 082 072 04
62 2525 605 63 71 8000 12000 036 32305J2 2FD 03 2 11
Figura 26. Rodamientos de rodillos conicos SKF, eleccion de Cy D
C y D — Rodamientos de rodillos conicos 33205/Q
2) Carga equivalente (—F,, y montaje directo, m=1)
Eje intermedio
Rodamiento C Rodamiento D
Carga radial [kg] | Carga axial [kg] | Carga radial [kg] | Carga axial [kg]
220 0 502 441 e
224 0 230 353 28
217 0 134 308 3
375,6 0 50,1 1447 42
335 0 379 295 52
234 0 559 0 MA

Tabla 20. Cargas sobre rodamientos Cy D
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12
0,47-F,. 0,47-Fy
Y €< Y D_m'(_Fae) J
0,47 -502 0,47 - 502
ac=——17— = (-441) =5798kg,  Fap =~ =1388kg
P, =04-220+1,7-579,8 =1073,66 kg, P, = F,p, = 502 kg
2a
0,47-F,. 0,47-Fy
Y €< Y D_m'(_Fae) J
0,47 - 230 0,47 - 230
ac =17~ (-353) =4166kg,  Fap=—1-— = 63,6kg
P, =0/4-224+1,7-416,6 = 797,82kg,  Pp =F,p, = 230 kg
3a
047-Fyc _ 0,47-Fy
Y < Y 2—m- (_Fae) J
0,47 - 134 0,47 - 134
Foc =——7— = (-308)=345kg,  Fop=——7-— =37kg
Pr=0,4-217+ 1,7 - 345 = 673,3 kg, Pp =F,p =134 kg
42
0,47-Fy 0,47-F,
Y € % 2—m- (_Fae) \/
0,47 -50,1 0,47 -50,1
Foc =77 = (-1447) = 1585 kg,  Fop =———— = 138kg
P, =0/4-3756+1,7-1585=419,7kg, P, =F,, =50,1kg
5a
0,47-Fy. 0,47-Fy
Y €< % D_m'(_Fae) J
0,47 -379 0,47 -379
Foc = 7 (—=295) = 399,8 kg, F,p = 7 = 104,8 kg
Pr=0,4-335+1,7-399,8 = 813,66 kg, Pp =Fp =379kg
MA
0,47-Fy. 0,47-Fy
Y €< % D_m'(_Fae) J
0,47 - 559 0,47 - 559
Foc =——7——0=15454kg,  Fup =~ = 15454 kg
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P, =0/4-234+1,7 154,54 = 356,3kg,  Pp = F,p = 559 kg

3) Carga equivalente media

Pc[kg] | Pp [kgl | @[] |n[rpm]

1073,66 | 502 3,308 | 3800 12

797,82 230 2,39 3800 22

673,3 134 2,039 | 3800 32

419,7 50,1 |1,826* | 3800 42

813,66 379 2,19 3800 52

356,3 559 3,74 3800 | MA

Tabla 21. Parametros para el calculo de la carga equivalente media

* Para 875 horas de servicio de la 42 marcha ¢ = 1,826

Recurriendo a la formula (39):

p el n+ P g, nt+ o+ Bl n
" Q1 M+ @y Nt et @y n

Rodamiento C

10 10 10 10 10 10 10
_ *](1073,663 3,308 + 797,823 - 2,39 + 673,33 - 2,039 + 419,73 - 1,826 + 813,663 - 2,19 + 356,33 - 3,74) - 3800
B (3,308 + 2,39 + 2,039 + 1,826 + 2,19 + 3,74) - 3800

m,C

P = 794,15 = 7,79 kN

Rodamiento D

m,D

1010 10 10 10 10 10
(5023 - 3,308 + 23073 - 2,39 + 1343 - 2,039 + 50,13 - 1,826 + 3793 - 2,19 + 5593 - 3,74) - 3800
(3,308 + 2,39 + 2,039 + 1,826 + 2,19 + 3,74) - 3800

Pnp =436,5kg = 4,282 kN

4) Vida del rodamiento
C =54 kN, a=10/3

1/ 3/10| C
C=Pm’L10a:>L10= -
P

= 635 millones de vueltas ——— 2785 horas =~ 3000 horas
3800 rpm

3/10| 54
Loc=" |779
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3/10 54

Liop = 2282 = 4670 millones de vueltas m 20474 horas = 20000 horas

3.2.12.3.  Rodamientos del eje secundario (Ey F)

1) Eleccion de rodamiento

— C -—
Ty
I
Nl
FI
- B -
D 1 dd
1
1
1
-
Dimensiones Capacidad de carga Carga Velocidades Masa Designacion Serie de Factores de calculo
principales asica limite Velocidad Veloadad dimensiones
dinamica estitica defatiga derefe- [limite segn':n la
d D T C Co . rencia I1S0 355 e Y Yo
(ABMA)
mm kN KN pm kg - - -
15 42 14,25 224 20 2,08 13000 18000 0.095 30302J2 2FB 028 21 11
17 40 1325 19 18,6 183 13000 18000 0.075 30203J2 208 035 17 09
47 15,25 281 25 2.75 12000 16000 013 30303J)2 2FB 028 21 11
47 20.25 347 335 3.65 11000 16000 017 32303J2/Q 2FD 028 21 11
20 42 15 24,2 27 2.7 12000 16000 0,097 32004 X/Q 3CC 037 16 09
47 1525 27.5 28 3 11000 15000 012 30204J2/Q 208 035 17 09
52 1628 341 325 16 11000 14 000 017 30304 12/0 2EB 03 2 11
F [52 2225 i 45,5 5 10000 14000 0.23  32304J2/Q 2FD 03 2 11|
22 44 15 251 29 2.85 11000 15000 010 320/22X 3cC 040 15 08
25 47 15 27 325 3.25 11000 14000 011 32005x/Q 4CC 043 14 08
52 1428 08 338 145 10000 13000 015 30208 12/0 acc 037 14 0g
E 015 322058J2/0 057 105 06

62 1825 446 43 4,75 9000 12000 026 30305J2 2FB 03 2 11
62 1825 38 40 4.4 7500 11000 0.26  31305J2 7FB 083 072 04
62 2525 60,5 63 71 8000 12000 036 32305J2 2FD 03 2 11

Figura 27. Rodamientos de rodillos conicos SKF, eleccion de Ey F

E — Rodamientos de rodillos conicos 32205 BJ2/Q
F — Rodamientos de rodillos conicos 32304 J2/Q

2) Carga equivalente (+F,, y montaje directo, m=1)
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Eje secundario

Rodamiento E Rodamiento F
Carga radial [kg] | Carga axial [kg] | Carga radial [kg] | Carga axial [kg]

566 297,14 316,1 0 12
581,6 209,01 53,6 0 28
526,5 163,6 55,7 0 32

- - - - 42
79,56 150,5 364,6 0 5a
385,9 0 450,2 0 MA

Tabla 22. Cargas sobre rodamientos Ey F
0,47-Fy. 0,47-F,
Y - Y F—m P /
0,47 - 566 0,47 - 566
w = ———— = 253,35 kg, Fop = ———+ 297,14 = 430,15 kg
1,05 2
Py = F.p =566 kg, Pr=04-316,1+2 430,15 = 986,74 kg
0,47-Fy 0,47-Fy
Y : Y T Foe /
0,47 - 581,6 0,47 - 581,6
= "Tos = 260,3 kg, Fop = — + 209,01 = 345,7kg
Py = Fp =581,6 kg, Pr=04-536+2-3457 =712,84 kg
0,47F, 0,47-F
Y : Y T me Foe /
0,47 - 526,5 0,47 - 526,5
aE ="~ 235,7 kg, Fur = — + 163,6 = 287,3 kg

PE = FT'E = 526,5 kg,
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_0,47-79,56

; _ 0,47-79,56
aE = 105 -

=356kg, Fur z

+150,5 = 169,2 kg
Py =F; =7956kg, Pr=04-3646+2-169,2 = 484,24 kg
MA

0,47-Frg _ 0,47-Fyp v
Y > Y - : Fae

0473859

v 0,47 3859
€~ 1,05 -

=172,7kg,  Fur -

+0=190,7 kg

Py =F,; =3859kg, Pr=04-3646+2-90,7 =327,24kg

3) Carga equivalente media

Pg [kg] | P [ka] | @ [-] | n[rpm]

566 | 986,74 | 3,308 | 3800 12

5816 | 712,84 | 2,39 | 3800 22

526,5 | 596,9 | 2,039 | 3800 32

- - - - 43

79,56 | 484,24 | 2,19 | 3800 52

3859 | 327,24 | 3,74 | 3800 | MA

Tabla 23. Parametros para el calculo de la carga equivalente media

Recurriendo a la formula (39):

P _alPpn+ P g, nt+ -+ Bt n
" Q1 M+ @y Nt oty en

Rodamiento E

1010 10 10 10 10
b _ |(5663 -3308+581,63 -239+52653 - 2,039 +79,563 - 2,19 +385,93 -3,74) -3800
mE = (3,308 + 2,39 + 2,039 + 2,19 + 3,74) - 3800

Py = 495 kg = 4,85 kN

Rodamiento F

10
3

10 10 10 10 10
_ 7[(986,7473 - 3308+ 712,847 - 2,39 + 596,93 - 2,039 + 484,243 - 2,19 + 327,243 - 3,74) - 3800
mF = (3,308 + 2,39 + 2,039 + 2,19 + 3,74) - 3800

P r=720,75kg = 7,07 kN
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4) Vida del rodamiento
Cr = 35,8 kN, Cr = 44 kN, a=10/3

1/ 3/10| C
C=Pm'L10a:>L10= -
P

3/10 35’8
Ligg = = 785 millones de vueltas ——= 3435 horas = 3500 horas
’ 4,85 3800 rpm
3/10 | 44
Ligr = —— = 445 millones de vueltas ———= 1945 horas = 2000 horas
’ 7,07 3800 rpm

3.2.12.4. Rodamientos del eje de marcha atrds (Gy H)
1) Eleccién de rodamiento

Esta vez, los rodamientos escogidos no soportan cargas axiales (rueda de dientes rectos
sobre el eje), por lo que seran del tipo rodillos cilindricos e iran colocados en una seccién del eje
donde el didmetro es de 17 mm.

3 - .
r -0 O B
Ty T

|
1

N 5

4

.

NU NJ NUP N
Dimensiones Capacidad de carga Carga  Velocidades Masa Designaciones
principales basica limite Velocidad  Velocidad Rodamiento  Rodamiento Jaulas estandar
dinamica estatica  de fatiga de refe- limite con jaula con jaula de disefo _
d D B C Co P, rencia estandar estandar alternativo®!
mm kN kN pm kg -
15 35 1 12,5 10,2 1,22 22000 26000 0,047 NU 202 ECP -
3 1 12,5 10,2 1,22 22000 26000 0,048 NJ 202 ECP -
17 40 12 17,2 14,3 1,73 19 000 22000 0,068 NU 203 ECP ML
40 12 17,2 14,3 1,73 19000 22000 0,070 NJ 203 ECP ML
40 12 17,2 14,3 1,73 15000 22000 0,073 NUP 203 ECP ML
40 12 17,2 14,3 1,73 19000 22000 0,066 N 203 ECP -
| 40 16 23,8 21,6 2,65 19 000 22000 0,087 NU2203ECP__ - |
4016 238 271, 2.65 19000 22000 0.093 NJ -
| 40 16 23,8 21,6 2,65 19 000 22000 0,097 NUP 2203 ECP -
47 14 24,6 20,4 2,55 15000 20000 0412 NU 303 ECP -
47 14 24,6 20,4 2,55 15 000 20000 012 NJ 303 ECP -
47 14 24,6 20,4 2,55 15000 20000 012 N 303 ECP -

Figura 28. Rodamientos rodillos cilindricos SKF, eleccion de Gy H
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G y H - Rodamientos de rodillos cilindricos NU 2203 ECP

2) Carga equivalente

Eje de marcha atras

Rodamiento G Rodamiento H

Carga radial [kg] | Carga axial [kg] | Carga radial [kg] | Carga axial [kg]

897,96 0 897,96 0

Figura 29. Cargas sobre rodamientos Gy H
P, =F.; =89796kg =8 kN
Py =F.y =89796 kg =8 kN
3) Carga equivalente media

Los rodamientos del eje de marcha atras solo trabajan cuando se selecciona esta marcha,
por lo tanto no hay variacion de carga ni carga equivalente media.

4) Vida del rodamiento
C = 23,8kN, a=10/3

1/ 3/10| C
C=Pp-L/2=>Li= |-
P

3/10 123 8
Liog = Liou = 3 - 38 millones de vueltas m 170 horas

170 horas es una vida Gtil muy baja, pero teniendo en cuenta que el uso de la marcha
atras es un 1% de las 2500 horas de duracion de la caja de cambios, este es un valor muy
asequible.

3.2.13. Calculo de chavetas

Las chavetas que se van a elegir y comprobar en este apartado son las siguientes:

e Chavetas del eje primario:
- Una para transmitir el giro del embrague al eje (a).
- Otra para transmitir el giro del eje al engranaje de entrada (b).
e Chavetas del eje intermedio:
- Seis para transmitir el giro del eje a una de las ruedas que forman cada marcha:
Ruedas de entrada (c), 32 (d), 22 (e), 1@ (f), Marcha atras (@) y 5° (h).
e Chaveta del eje sobre el que se coloca el pifion intermedio de la marcha atras (i).

Se haréan dos tipos de comprobaciones, fallo por cizallamiento y fallo por aplastamiento,
mediante las siguientes formulas:
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Fallo por cizallamiento

T T
r= IR < Top (41)
b-l CcS

7: Tensioén cortante [N /mm?]

T: Par soportado por el eje [N - mm|

R: Radio de la seccion del eje [mm]

b: Ancho de chaveta [mm]

l: Longitud de chaveta [mm]

Typ: Tension cortante de fluencia del material [N/mm?]
CS: Coeficiente de seguridad [—]

Fallo por aplastamiento

o
O'=_—Sﬂ (42)

o:Tensién normal [N/mm?]

T: Par soportado por el eje [N - mm|]

R: Radio de la seccion del eje [mm]

h: Altura de chaveta [mm]

l: Logitud de chaveta [mm]

oyp: Tension normal de fluencia del material [N/mm?]
CS: Coeficiente de seguridad [—]

El par maximo que soportaran los ejes primario e intermedio, T, es de 216000 N-mm en todos
los casos.

El material de las chavetas es:

Designacion DIN | Tratamiento | Limite de fluencia minimo

Acero mejorado al Mn N
O-yp = 540 /mm2

30Mn5 Mejorado N
Typ = 270 /mmz

Tabla 24. Material de chaveta

El tipo de chaveta es DIN 6885-1 Tipo Ay se escogeran sus dimensiones siguiendo la
Tabla 24 que se muestra a continuacion:
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1
< 1T 1
I.
@ eje 17-22 22-30 30-38
b 6 8 10
h 6 7 8
L 14-70 18-90 22-110

Tabla 25. Dimensiones de chaveta segun DIN 6885-1

Segun los apuntes de Dibujo Técnico de tercer curso, la longitud de las chavetas debe
ser como minimo el diametro de la seccién del eje donde se ubica, siendo este valor
multiplicado por 1,5 habitualmente. Sin embargo, no tendria sentido que la longitud de la
chaveta fuese mayor que la anchura del engranaje que va a conectar. Por eso, se escogera un

valor intermedio.

Se tomara coeficiente de seguridad igual a 2.

(@) @ =20mm,b=6mm,h=6mm,L=32mm

Cizallamiento
T
T:ﬁ: 216000/10 _ 1125 N2 <ry_p:ﬂ: 135 N2
b-l 6-32 mm CcS 2 mm
Aplastamiento
_ T/g _ 216000/10 _ N oy 540 _ N
o= Ry, = 632, 225—mm2 <=5 = 270mm2
DIN 6885-1 Tipo A 6x6x32
(b) @ =19mm,b =6 mm,h = 6mm,L = 32mm
Cizallamiento
T
T=ﬁ=216000/9,5=118 N_ T _270_ 435 N
bl 6-32 mm?2 (o 2 mm?2
Aplastamiento
_ T/r _ 216000/95 _ N oy 540 _ N
o= Ry, = 632, T 237mm2 <=5 = 270mm2

DIN 6885-1 Tipo A 6x6x32
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(c) @ =26mm,b=8mm,h=7mm,L=32mm
Cizallamiento

L= /g _ 216000/13 _

21600013 _ (o N _Typ _ 270 _ yac N v
b-l 8:32 mm?2 CS 2

mm?2
Aplastamiento

o T/r _ 216000/13

= IR _ _ 148 N_ o 9w _ 540 _ N v
TR, T 737 _148mm2<CS_ 2 =270

mm?

DIN 6885-1 Tipo A 8x7x32

(d) @ =26mm,b=8mm,h=7mm,L=32mm
Cizallamiento

_ T/g _ 216000/13 _ N Ty 270 _ N v
T T bl 8:32 - mm2z > ¢S 2 135mm2
Aplastamiento
_ T/p _ 216000/13 _ N Oyp _ 540 N Vi
o= R, = TR, 48— < == =270—
DIN 6885-1 Tipo A 8x7x32
(e) @ =29mm,b=8mm,h =7mm,L =32mm
Cizallamiento
_ T/g _ 216000/145 _ N Typ 270 N v
T_ﬁ_ 8:32 _58mm2<E_T_135mm2

Aplastamiento

_ T/g _ 216000/14,5

N
0= R, T T 732 =133

T 50_ oy N
cs 2

mm?2

mm?

DIN 6885-1 Tipo A 8x7x32

(f @ =33mm,b =10mm,h =8mm,L =32mm
Cizallamiento

L= T/r _ 216000/16,5 _

41 w20 435 T v
b-l 10-32 mm CS 2 mm
EUITI de Bilbao 10/09/2015
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Aplastamiento
_ T/g _ 216000/165 _ N oy 540 N
o= Ry, S 832, T 102 — <= =— =270—;
DIN 6885-1 Tipo A 10x8x32
(9) ®=31mm,b=10mm,h =8mm,L =32mm
Cizallamiento
_ T/g _ 216000/155 _ N Typ 270 N
T T s S Mmm <t =7 T 1nm
Aplastamiento
_ T/g _ 216000/155 N Oyp _ 540 _ N
o= Ry, S 832, 109 — <=~ =270 —
DIN 6885-1 Tipo A 10x8x32
(h) @ =26mm,b=8mm,h=7mm,L=32mm
Cizallamiento
T
T=ﬁ=216000/13:65 N2<ry_p:ﬂ:135 1v2
b-l 8:32 mm cs 2 mm
Aplastamiento
_T/g _ 216000/13 _ 1,0 N _Oyp _ 540 _ 500 N
0= hl/z - 7'32/2 - mm?2 cS - 2 - mm?2
DIN 6885-1 Tipo A 8x7x32
0] @ =22mm,b=6mm,h=6mm,L=32mm
Cizallamiento
T
T=ﬁ=216000/11=102 N2<ry_p=ﬂ= 135 1\/2
b-l 6-32 mm cS 2 mm
Aplastamiento
_ T/g _ 216000/11 _ 205 N_ < T _ 540 _ 500 N
0= R, T 632, T mm? s -z o 2

DIN 6885-1 Tipo A 6x6x32
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3.3. Calculo y dimensionamiento del arbol de transmision

3.3.1. Datos de partida y componentes del &rbol de transmision

e Par maximo del motor: T = 216000 N - mm.

.y . . Tsali 5
e Relacion de marcha més alta: i; = 2442 = 3 3,

entrada

., . . . Tsali
e Relacion de marcha mas baja: is = —%42 = (,926.

entrada

e Longitud del eje de transmisién: L = 1000 mm.

e Relacion entre radios exterior e interior: -t = 0,92.

Te

e Material del eje de transmision: Acero S275.

En la transmision de un automévil con motor delantero y traccion trasera es
imprescindible un elemento que transmita la potencia de la caja de cambios al diferencial. Ese
elemento es el arbol de transmisidn que, en este caso, estara compuesto por dos juntas cardan y
un eje de transmision entre estas. Asi se muestra en la Figura 30.

Embrague

Puente trasero

Caja de cambios (diferencial)

Arbol de transmisién
|

&

( J

Junta cardan Junta cardan

Figura 30. Arbol de transmision

3.3.2. Predimensionamiento y eleccién del perfil del eje de transmisién

Para el predimensionamiento del eje hay que asegurar que este sea capaz de transmitir el
par torsor maximo que sale de la caja de cambios (en 18) sin que sufra deformaciones
permanentes. Para ello, entra en juego la siguiente férmula (43), teniendo en cuenta que el perfil
que interesa es de seccién hueca circular.

- T-r, T-r, - T-r, T
T = = === = =
T % (s — ) ri=0.9270 7 % (A= (0,92 1,)%) % 0,2836 - 1,3
T
Typ = T  ooor .3 =
50,2836 - 7;
T
r,>"° (43)

T
=:0,2836-Ty,;,

1.:radio exterior del perfil tubular [mm]
T: Par torsor maximo [N - mm]
Typ: Tension cortante de fluencia del material [N/mm?]
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Con esta formula estd practicamente asegurado que el dimensionamiento del eje sea el
adecuado.

Eleccion del material: Acero S275. Limite de fluencia minimo, a,,, = 275 N/mm?2.

o 275
Typ = b =—— =1375 N/mm?

El mayor aumento del par motor, y por lo tanto, la situacion méas desfavorable se da en 13
siendo T = 216000 - i; = 216000 - 3,3 = 720000 N - mm.

Con estos datos ya puede calcularse el radio exterior del eje:

3 720000
Te 2 |7 =22,73mm = 25mm
7-0,2836 -137,5
d, =50mm
d; =092-50 =46 mm
e=2mm
L =1000 mm

Finalmente, de la mano del prontuario de perfiles de acero que se muestra a
continuacion en la Tabla 26 se selecciona el perfil tubular que mejor se adecue a los resultados
obtenidos.
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Tabla 26. Prontuario de perfiles de acero, Escuela técnica superior de ingenieros agronomos

Perfil de seccién hueca circular 50x2
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3.3.3. Comprobacion del eje a resistencia mediante codigo ASME

Cddigo ASME, visto anteriormente:

C, -o\°
Tm“x:j( mz ) + (G T)Zgzycps

T,
Tmax = = \/(C M)Z + (Ct T)Z yp

2-CS
< = g (r - Ti4)>

_2Te 4) \/(C M)Z + (Ct T)Z < >

e (44)

CS

Cn = 1,5,C, = 1. Carga constante o aplicada gradualmente. Ver Tabla 15, Constantes
segun el codigo ASME.

Debido a que el calculo mediante el cddigo ASME ya es lo suficientemente
conservador, el valor del coeficiente de seguridad seré igual a 1.

El eje seleccionado tiene un peso de 2,37 kg/m y tendra la carga uniformemente
distribuida a lo largo de un metro. Por lo tanto,

q=2,37 kg/m Abscisa Valor Reaccion Reaccion
maximo maximo izQ. dcha.
[(TITIITI]]
) i
Fy 7Y
L q-L? q-L q
2 8 2 2

Tabla 27. Diagrama de momentos sobre el eje

kg 981N m
m kg 1000mm

8

2,37 - (1000 mm)?

M =

= 2906,2 N -mm

T =720000 N - mm

Una vez obtenidos los datos, se aplica la formula (44) y se comprueba que el perfil elegido
resiste:

2-25

275
- (25% — 23%)

-J(1,5-2906,2)% + (1 - 720000)2 = 103, B——g <=
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v

Tmax < Typ

3.3.4. Comprobacion de vibraciones del eje. Frecuencia critica

Para evitar el fendbmeno de la resonancia y que haya exceso de vibraciones en el eje, la
frecuencia de giro de este, f, debe situarse lejos de la zona de amplificacion dinamica o zona de
riesgo. En caso contrario, daria lugar a una amplificacién de las fuerzas sobre el eje que,
probablemente, este no soportaria.

0 r «

Factor de amplificacion dinamica

et
Frecuencia Mz
Figura 31. Curva de amplificacién dinamica
Para ello, debe cumplirse lo siguiente:

f « fcrit
(0=21f=f = %)

_wm,max 1
f= i
Aqui entra en juego la ecuacion de frecuencias de Rayleigh que proporciona una
aproximacién a la frecuencia critica del eje. Esta consiste en considerar que las deformaciones
del eje durante la rotaciéon, son proporcionales a las deformaciones que sufre el eje
estaticamente debido a las masas que soporta:

g-xw-y 1

YW - y? 2n
Ommax 1 grxwy 1
is 27 « \/ YSw-y2 2m (45)

f: Frecuencia maxima de giro del eje [Hz]

ferit =
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feric: Frecuencia critica [Hz]

W max: Régimen de corte de inyecciéon [rad/s]

is: Relacion de transmision mas baja, la correspondiente a 52 [—]
g: Aceleracién gravitatoria [m/s?]

W: Peso del eje [N]

y: Deformacion maxima del eje [m]

vueltas 2mrad min

6300 — . .
f= mmojgzguelta 60 s = 113 Hz
q=2,37 kg/m V8,.|0-|’
*HHHHH?@'W
A A
5.-q-L*
384-E-1

Tabla 28. Deformaciones sobre el eje

El Médulo de Elasticidad o Mddulo de Young, E, para el célculo y disefio de estructuras
de acero en el rango elastico, toma convencionalmente el siguiente valor:

N N
E =210000 — = 2,1-10"1 —
mm m

| ——8,7-10*mm* =8,7-10"8 m*
tabla 26

B 5-23,25-1%
"~ 384-2,1-1011.8,7-10-8

y =1,657-10"°m

-— =123 Hz

_]9,81-23,25-1,657-1075 1
crit = 123,25 (1,657 -1075)2 2x

Pese a que f < fi, la frecuencia maxima f se encuentra en la zona de riesgo, por lo que

habra que elegir un perfil ain mayor. Se selecciona del prontuario de la Tabla 26 el siguiente
perfil:

Perfil de seccidn hueca circular 60x2
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Afortunadamente, no es necesario volver a comprobar el eje a resistencia, porque si
aguantd el perfil anterior, este, que es ain mayor, también lo hara.

Una vez cambiado el perfil, volvemos a hacer la comprobacion de vibraciones:
La frecuencia de giro del eje continla siendo la misma.

vueltas 2mrad min
6300 : . . 1
f= min__ vuelta 60s = 113 Hz
T

0,926

Sin embargo, la frecuencia critica cambiaré debido a que ahora el eje tiene mayor inercia
y s mas pesado.

| == 15,34-10* mm* = 15,34 - 10~ 8 m*

Tabla 26
kg N
q =—— 2,86 — = 28,05—
Tabla 26 m m
5-28,05- 1%

= =1,134-107°
Y =382.21.1011.1534. 108 _ »134-107m

9,81-28,05-1,134-10"5 1
crit = =148 Hz

28,05- (1,134-1075)2 21

f < f crit \/

Recordar que f es la frecuencia maxima de giro del eje (en 5% a 6300 rpm), una
frecuencia que probablemente nunca se llegue a alcanzar, por lo tanto, con esto, queda
comprobado el eje por la parte de resistencia y por la de vibraciones.

3.3.5. Eleccion de juntas Cardan

Diametro exterior del eje de transmisién — 60 mm

6300 rpm
0,926

Velocidad maxima de rotacion del eje de transmision— = 6800 rpm

Par maximo a transmitir » 216 N-m x 3,3 =720N - m

Las juntas universales o juntas cardan a escoger, mediante catalogo, deben ser capaces
de soportar la velocidad de rotacién y la transmision de par mencionadas anteriormente.
Ademas, deben encajar perfectamente con el eje de transmision que se ha dimensionado.

Teniendo todo ello en cuenta, se ha seleccionado la junta idénea para esta transmision:

Juntas universales DIN 7551 01.060.100, esto es, una junta simple con acoplamiento
mediante brida.

FABRICANTE: TECNOPOWER transmision y movimiento lineal
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trasmi|
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Juntas de transmisién cardan trasr|

Las juntas de transmision cardan SERIE 01 con cubo son
(400-1000 fpm), Fabeicactas bajo noma DEN 808 y DIN 7551.

Las articutaciones y l0s pernos son tratados. Sobre pedido

podemaos suministrar en acero inox. Ejecucion simpie, doble y
extensitie con longitud estandar y otras longitudes sobre pPedkdo.

Las Juntas de transmisién caredan SEIRE02 con cubo estin E i

disehadas para elevadas velotidades y donde se requiere

Precision. Fabricadas Con PEMOS MONEaos SOre roaamientos v) (g

de agujas nos ofrecen un pleno rendimiento a aitas velocidades.

Podemos suministrar en ejecucin simple, doble y extensible

€on loNGRLA E5LANGAr ¥ S00rE PETIAO. h)
(O]

Juntas universales SERIEO7 ............coccininns pag 10-13

Las juntas de transmision cardan SERIE 07 con cubo son

m&tmcmmm*amv -_.) (.@-

articulaciones forjadas en acero de aita resistencia, con
rodamientos de agujas. Podemos suministrar en ejecucion simple,

ot e con g it 1 0 R0 COF I 16|

Conjuntos cardan con brida SERIEO7-08........... pag 23
L8 Conjuntos de transmisidn cardan de 13 SERIE 07-08, estsn O | e
disponibies con brida G acopike, $8gin 1 norma DN del didmetro £ & l 3
58 al gidmetro 315, y segln Ia norma ASA el didmetro 88 al l Le A
didmetro 204
Moll Gels Frares, Calle C. n® 10
{ TECNOPOWER e
: - Fax:
VIVOMASION Y MOVIRENTO UHEAL £-mail IDERECIOPORES 4 - WED: WWW LECHODOWEr &%
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Juntas Universales SERIE 01 trasmi|
Codigo Caracteristicas

Las Juntas de transmision cardan se identifican con un MOMENtO 1OrS0r ver pdg
cOdigo de 8 Cifras para s versiones estandar =
El primer grupo oe (05 Giffas Cormesponae al tpo de e aEes hshiand

construccidn (01, 02, 07). Anguio St pome
El segundo Qrupo de tres cifras coresponde a dldmetro

externior (010 3 1000 0 3 I dimensidn de i cruceta VeIcKdag r.p.m 400/1000
El tercer grupo oe tres Cifras comesponde (1 junta simple, Lubrificacion Peridaca
2 junta dobie, 3 conjunto telescopico, 5 conjunto Y ™
LRISCODICO NO Extensitie, 6 CONJUNO telesdpico Temperatura

extracorto). La dos Gitimas cfras cormesponden 3 tipo e Midma | 400. 600

mecanizado del Cubo. Ejecucion en acero inoxidable si

11 L2 velockiag INGicada con un dnguio Oe radajo de 5°.

A\ = a
S e
NN T T\
=X i‘ je 2 gO -i-—l‘—-J
H=8
Simple Doble pMew E L ED ™ 0 A ']
01.090.100 5 10 40 13
01.013.100 6 13 40 13
01.017.100 8 16 &0 12
01.020.100 01.020.200 10 20 45 2 74 " 29
~01.025.100 01.025 200 12 2 50 2 79 3 29
01.026.100 01.026.200 14 25 56 25 89 14 33
01.029.100 01.029.200 16 29 65 2 400 17 35
01.032.100 01.032 200 18 32 72 2 m 18 39
01.035.100 01.035.200 20 357 82 &0 128 20 46
01.040.100 01.040.200 2 40 95 0 141 25 46
01.045.100 01.045.200 25 a5 108 50 163 28 59
01.050.100 01.050.200 30 50 122 S0 181 35 59
I 01.060.100 01.060.200 &0/35 58 160 58 226 48 66
01.070.100 01.070.200 45/40 70 140 70 212 35 78
01.080.100 01.080.200 S0/45 80 160 80 245 42 95
01.100.100 01,100.200 S0 95 190 95 290 54 120
B AGUErD etindar. POdEmOs SUMINELrX S000e DEII0 3guero diferente.
@ Dimetro extencr junta coble:
f\ TECNOPOWER 08630 SANT VICENC DELS ORTS - BARCELONA
A\ TRARGESIONT GOS0 LBEAL &l&ono 9% 656 o;?w-!;ms 656 80 u

Figura 32. Eleccion de juntas Cardan, TECNOPOWER transmision y movimiento lineal
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3.4. Eleccion del diferencial convencional

Este es el componente final de la cadena de transmision y estas son las funciones que
desempefia:

- Actta como reductor de velocidad con una reduccion habitualmente entre 3y 4.

- Permite que las ruedas tractoras de un mismo eje giren a diferente velocidad (por
ejemplo, en una curva).

- Transforma el par que llega de la caja de cambios por un solo eje de forma que lo
transmite a dos ejes situados a 180°.

\
Eje poctasatélites

Planetario

Figura 33. Diferencial convencional

Tal y como se ve en la Figura 33, la corona esta unida al portasatelites. Por eso, con el
giro de la corona se mueven los satélites y, a su vez, los planetarios, transmitiendo, finalmente,
el par a los palieres.

La relacion de transmision entre la rueda que transmite el giro del elemento anterior
(arbol de transmision) y la corona del diferencial, iqir, ejerce una reduccion de la velocidad
angular de 3,62.

Desde un principio se comentd que la reduccidn total del diferencial iba a ser igual a
3,62. Por lo tanto, la relacion de transmision entre satélites y planetarios (grupo cénico), isp,
debe ser igual a 1.

En resumen,
idl-f = 3,62, isp =1

El disefio y la produccion del diferencial queda en manos de la empresa especialista en
la fabricacion de engranajes conicos GRUPOS DIFERENCIALES SA:

H GRUPOS
DIFERENCIALES

Figura 34. GRUPOS DIFERENCIALES SA
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