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1 DATOS DE PARTIDA

Masa en vacio (KQg) 1250

Max. capacidad de carga (Kg) 580
Potencia maxima (Cv/kW/rpm) 122/90/5500
Par maximo (Nm/rpm) 170/4200
Aceleracién 0-100 km/h (s) 12.0
Velocidad maxima (km/h) 193

Largo (mm) 4487
Batalla (mm) 2690
alto(mm) 1424

Ancho (mm) 1720

Tabla 1. Datos de partida

2 DINAMICA DEL VEHICULO

2.1 RESISTENCIA POR RODADURA
R, = (P+PC)'.ur

R: resistencia por rodadura (kg)
P: masa en vacio del vehiculo (kg)
Pc: max. capacidad de carga (Kg)
ur: coeficiente de rodadura

Para prusaremos 0,015 de una superficie de hormigon o asfalto segun el libro
Ingenieria del automovil, sistemas y comportamiento dinamico

R, = (1250 kg + 580 kg) - 0,015 = 27,45 kg

2.2 RESISTENCIA DE LA PENDIENTE
X
Rp = (P + PC) : m
Rp: resistencia de la pendiente (kg)
P: masa en vacio del vehiculo (kg)

Pc: max. capacidad de carga (Kg)
X: pendiente

Se ha considerado una pendiente del 20% como aproximacion a la pendiente
maxima que se pueda encontrar.

20
Rp = (1250 kg + 580 kg) - = = 366 kg

EUITI Bilbao Junio de 2019 5
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2.3 RESISTENCIA POR INERCIA

P-j
J g
_ =W
t
R;: resistencia de la inercia (kg)
M: masa del vehiculo con carga incluida (kg)
j: aceleracion (m/s?)
V1: velocidad inicial (m/s)

V2: velocidad final (m/s)
t: tiempo (s)

para realizar este célculo utilizaremos el tiempo necesario que necesita el coche
pasar para alcanzar los 100 km/h desde una situacion inicial estatica.

o 1Ookm 1000 m h
J= n " km 3600s

= 27,77 m/s

. (27,77m/s - 0)
B 12's

= 2,314 m/s?

m
R; = 1830 kg - 2,3145—2 = 4234.62 N = 431,66 kg

2.4 RESISTENCIA DEL AIRE

R,=K-S-V2

Ra: resistencia del aire (kg)

S: superficie frontal del vehiculo (m?)

V: velocidad maxima (km/h)

8. peso especifico del aire en condiciones normales (kg/m?3)
C: constante (coeficiente de resistencia aerodinamica)

g: gravedad (m/s?).

El peso especifico del aire es 1,2 kg/m3. La constante aerodinamica del vehiculo
sera 0.32 y para la superficie frontal utilizaremos la multiplicacién entre anchura
y altura. Esto simplificara notablemente los calculos y se obtendran valores
mayores que a la hora de disefiar estaremos del lado de la seguridad.

EUITI Bilbao Junio de 2019 6
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km m

V=193 — = 53,61 —
h S

1,2 kg/m3 10,32 - 2.449 m? - 53,61 M/

R
a 2-981 ™M/,

= 137.75 kg

3. DIMENSIONAMIENTO DEL EMBRAGUE

El embrague es un elemento que es capaz de unir dos ejes y desacoplar los
mismos en base a los requerimientos de cada situacion. En el caso de un
automovil su funcion es la de desacoplar el eje que transmite par motor de la
caja de cambios, de esta forma permite al conductor cambiar de marcha sin
generar golpes bruscos entre engranajes. También permite conseguir un
arranque sin carga, ya que un arranque con los ejes acoplados no es posible en
la mayoria de las situaciones.

El tipo de embrague mas empleado en automoviles el embrague de friccion de
disco. Su principio basico se basa en acoplamiento del eje mediante dos
superficies que generan un par de rozamiento al entrar en contacto.

Al accionar el pedal del embrague lo que se consigue es que el disco se separe
y no haya contacto entre superficies y por tanto no se traspase el par motor. Por
otro lado, al soltar este mismo pedal el disco ird aproximandose mediante unos
muelles volviendo a crear friccion entre las superficies hasta volver a girar
solidariamente y transmitir el par motor entre los ejes. Es importante tener cierta
elasticidad en el embrague para lograr cambios de marcha suaves y progresivos
y al mismo tiempo permitan una conduccién agradable.

Imagen 1. Embrague conico

3.1 MATERIAL DEL EMBRAGUE

Para el forro de embrague de friccibn se empleara un material de tipo organico.
Este tejido estard compuesto por fibras de amianto en su mayor parte, por otro
lado, el mejor material para crear friccion con el forro anteriormente mencionado

EUITI Bilbao Junio de 2019 7
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es el hierro fundido. Este material soportara las altas temperaturas mejor que
otros materiales lo que conlleva un desgaste menor a lo largo del tiempo.

El coeficiente de friccibn que se puede llegar a lograr es de 04
aproximadamente, utilizando este valor se puede considerar que se esta
realizando un calculo seguro

3.2 CALCULO DE LAS DIMENSIONES DEL EMBRAGUE

En primer lugar, se procede a calcular los diametros del disco que se encuentra
en el embrague. Esto se debe a que este es el encargado de transmitir el
movimiento al volante de inercia, siendo este el que transmite al mismo tiempo
el giro al eje. Para calcular estos diametros se conocen las siguientes
ecuaciones:

Rinterior = 0,7 * Rexterior

3 N
Rexterior = 275 P n
Y max

N: par maximo (kg-cm)
Pmax: presion maxima de contacto (kg/cm?)
M: coeficiente de rozamiento

Es conocido que el par maximo capaz de desarrollar el motor es de 170 Nm, sin
embargo, para que el trabajo del disco se reduzca y realizar calculos mas
conservadores este valor se multiplicara por un coeficiente de seguridad de 1,5.

lkg 100cm

L7ONm -G8 N " Im

= 173292 kg -cm

1,5-1732,92 kgecm = 2599,68 kg - cm

Los valores seleccionados para la presion maxima de contacto y el coeficiente
de rozamiento seran Pmax=2,4 kg/ cm? y u=0,4. Estos datos se han obtenido de
diferentes manuales los cuales aconsejan como representativos estos valores
para un automovil.

. s N 3 2599,68 kg - cm — 9948
exterior = 2,75 Prax - 1 - 2,75 2,4 kg/ cm? - 0,4 - cm

Rinterior = 0,7 * Rexterior = 0,7 - 9,948 cm = 6,964 cm

Durante la vida de un embrague este trabajara bajo dos situaciones, embrague
nuevo y usado. Cuando el embrague es nuevo las dos caras que entran en
contacto seran superficies con una planitud casi perfecta, por lo cual la presién

EUITI Bilbao Junio de 2019 8



DISENO Y CALCULO
DE LA TRANSMISION CALCULOS

todos los puntos del disco es uniforme. Por otro lado, cuando el embrague esta
mas usado y la planitud de estas superficies estd mas desgastada, en esta
situacion el desgaste es uniforme. Dado que todos los embragues siempre
acaban en un estado usado y el célculo para esta situacion es mas conservador
la hipotesis a utilizar es la de desgaste uniforme. Con esta hipotesis se plantea
la situacién en la que va a trabajar mas a lo largo de su vida y ademas se tiende
a sobredimensionar el embrague, lo cual favorecera la seguridad.

Para este calculo se necesitara obtener la presion, la fuerza axial y el par de
rozamiento que es capaz de soportar el embrague, siendo este Ultimo valor
superior al par que es capaz de transmitir el motor.

Pmax ' Rinterior

pP=

R exterior

T
F=E'Pmax'd'(D_d)

F
Trozzn'.u'Z'(D‘l'd)

P: presion (kg/cm?)

F: fuerza axial (kg)

d: didametro interior (cm)

D: diametro exterior (cm)

Troz: par de rozamiento (Nm)

n: numero de caras en contacto

p= Prax * Rinterior _ 2,4 kg/ cm? - 6,964 cm — 168 kg
a Rexterior B 9,948 cm - cm?2

F==Ppax-d- (D — d) = 21 * Pnax * Rinterior * (Rexterior - Rinterior)

k
=2-m- 2'4c_n§2 6,964 cm - (9,948 cm — 6,964 cm) = 313,36 kg

N[ R

F F
Troz=n-u- Z (D + d) =n-u- E : (Rexterior + Rinterior)

313,36 kg
=2-04 — (9,948 cm + 6,964 cm) = 2119,81 kg - cm
981N 1m
Tro, = 2119,81 kg - cm - : = 207,95 Nm

1kg 100cm
20795 Nm > 170 Nm
El par de rozamiento que es capaz de soportar el embrague es superior a los

170 Nm que tiene el automévil de par maximo, lo que significa que el embrague
sera capaz de transmitir en su totalidad el par a la caja de cambios.

EUITI Bilbao Junio de 2019 9
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3.3 ELECCION DEL EMBRAGUE
Como el radio minimo para el embrague es de 9,948 cm, el didmetro minimo

sera 198,96. Por tanto, se selecciona un embrague con un didmetro 215 mm, el
cual es mayor al minimo calculado.

@ ) .
o| SACHS 1 | o [

MERCEDES-BENZ
C-KLASSE (W202) 03.93 - 05.00

C 180 (202.018), 90 kW 03.93-05.00 M111.920 @ | 3000705001 Getr. Nr. | GBox No.: ->T17.416.6.410204 215 26
fiir Motoren ohne Zweimassenschwungrad / {224)

dieandnssitnautiiaemaasdotssl
& 3000 705 102 Getr. Nr. | GBox No.: 717.416.6.410205-> 215 26
fiir Motoren ohne Zweimassenschwungrad / (224)]
for engines without dual-mass flywhesl
[ 3000 317 001 = =>Mot. 027960 228 26
fiir Motoren mit Zweimassanschwungrad ! {223)
for engines with dual-mass flywheal
Fahrzeug kann mit unterschiedlichen (44

Kupplungsgrolten susgerlstet sein / vehicle can be
maounted with differant clutch sizes.

@y | 3000 773 001 S ->Mot. 154485 220| 26
filr Motoren mit Zweimassanschwungrad ! {223)
for engines with dual-mass flywheal
Fahrzeug kann mit unterschiedlichen (44}
Kupplungsgriten ausgeriistat sain / vehicle can be
mowrted with differant clutch sizes

[ 3000 824101 = Mot. 154486-> 215 26
filr Motoren mit Zweimassenschwungrad | {223)
for engines with dual-mass flywhesl

Imagen 2. Catalogo comercial de SACHS

El modelo seleccionado sera por tanto el 3000 705 001 del catalogo comercial
de SACHS.

3.4 ESTRIADO DEL EMBRAGUE

Como el embrague necesita transmitir mucho par al eje primario estos
soportaran grandes cargas. Para transmitir este par torsor estos irAn montados
con un estriado el cual se disefiara siguiendo la norma DIN5480. Para este
céalculo se supondra un factor de soporte k=1,15 y un modulo de m=2.

Para la obtencién de la largura minima del estriado se emplearan las siguientes
formulas:

Lt = k
deje =dipe—2-m
Lt longitud del estriado (mm)

Fu: fuerza tangencial en el eje (N)
k: factor de soporte

EUITI Bilbao Junio de 2019 10
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h: altura portante de los nervios (mm)

P: presion que soporta la chaveta (100 N/mm?)
Z: numero de dientes

Tmax: torsor que soporta el eje (Nm)

reje: radio del eje (mm)

Como se demuestra en apartados posteriores el eje primario tendrd un diametro
de 20 mm, por tanto, mediante la tabla de la norma DIN5480 se deduce que el
eje deberd tener 8 dientes.

dy Number of teeth :
for module m
mm 1 o5 |06 | 0,75 0,8 1 ]125 | 15| 1,75 2 2,5 3 4 5 6
6 10 8 6 6
7 12 | 10 8 7
8 14 | 12 9 8 6
9 16 | 13 10 10 7
10 | 18 | 15 12 11 8 6
1 | 20 | 17 13 12 9 7
12 | 22 | 18 14 13 10 8 6
13 | 24 | 20 16 15 11 9 7 6
14 | 26 | 22 17 16 121 10 8 6
15 | 28 | 23 18 17 13| 10 8 7 6
16 | 30 | 25 20 18 14 1 11 9 8 6
17 | 32 | 27 21 20 15| 12 10 8 7
18 | 34 | 28 22 21 16| 13 10 9 7
19 | 36 | 30 24 22 17 | 14 11 9
20 | 38 | 32 25 | 2324 | 18| 14 12 10 8 6
21 | 40 | 34 26 25 19| 15 12 10
22 | 42 | 35 28 26 | 20| 16 13 1 9 7 6

Tabla 2. Numero de dientes segiin modulo

Tmax 170 Nm

E, = = = 17000 N
Y Tee 0,010 mm
L k 1,15 17000 ¥ 6,11
t = . = ) . = ) mm
h-z-P 2 mm - 16 - 100 ——
mm?2

Aint = deje —2-m=20—-2-2=16mm

Para estandarizar la medida para la longitud del estriado se opta por una largura
de 7 mm.

4. DIMENSIONAMIENTO DE LA CAJA DE CAMBIOS

4.1 RELACIONES DE TRANSMISION

EUITI Bilbao Junio de 2019 11
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Se va a calcular la relacion del diferencial y mediante este se obtendra el calculo
de desmultiplicacién de la velocidad angular de las ruedas.

Engranaje 1 3,91:1
Engranaje 2 2,17:1
Engranaje 3 1,371
Engranaje 4 1,00:1
Engranaje 5 0,81:1
Marcha atras 4,27:1

Tabla 3. Relaciones de transmision

Calculamos la relacion del grupo:
(Manual Francisco Muioz Gracia)

_ Vnax - 60
T T['Q)T
nm
T, =
¢ Ny - 7Tc

n:: velocidad de la rueda (rpm)

Vmax: velocidad maxima del vehiculo (m/s)

re: relacion de transmision de la caja de cambios
@,: diametro de la rueda (m)

rq: relacion del diferencial

Nm: velocidad del motor (rpm)

Para calcular el diametro sabemos que tenemos un neumatico de tamafo
195/65/15 lo que significa que la anchura sera de 195mm, un perfil del 65% de
ancho y la llanta de 15 pulgadas. Sin embargo, al estar estd sometida al peso
del vehiculo se le multiplica por un factor de 0,9 para compensar

~ 254mm
@, =15in- T +0,65-195:-2 =634,5mm = 0,6345m

k_m . 1000 m. 1h .
h 1km 3600s
m-(0,9-0,6345m)

193 60

n, = = 1793,01 rpm

Para obtener la relacion que tendremos siempre en el diferencial utilizaremos la
relacion de transmision de la ultima marcha con la velocidad del motor maxima
gue conocemos Y la velocidad angular maxima de las ruedas

5500
"a = 179301 0,81

= 3,787

Mediante esta relacién podremos obtener la velocidad angular de las ruedas en
cada marcha, y al mismo tiempo de esta obtendremos la velocidad del coche
también en cada marcha

EUITI Bilbao Junio de 2019 12
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n =n 1 _ Vcoche
r — lm * -
e Ta Rrueda

52 marcha:

Nga, = 5500 - = 1793,008 rpm

0,81 3,787

rev 2mrad 60min 0,6345m-0,9 1km
VSECOChe = 1793,008_ . . . .
min rev 1h 2 1000 m

=193 km/h
Se aprecia que es la misma velocidad que la mostrada en la ficha técnica.

42 marcha:

1
Nga, = 5500 T = 1452,337 rpm

3,787

rev 2mrad 60min 0,6345m-0,9 1km
min rev 1h 2 1000 m

Viscoche = 1452,337 = 168,27 km/h

32 marcha:

1 1
s = 5500 —— - —— = 1060,01
Mz 137 3,787 rpm

rev 2mrad 60min 0,6345m-0,9 1km
Vaacoche = 1060,01 == - - - -
min rev 1h 2 1000 m

= 114,11 km/h

22 marcha:

Nya, = 5500 - = 669,27 rpm

217 3,787

rev 2mrad 60min 0,6345m-0,9 1km
Varcoche = 669,27 —= - - : -
min rev 1h 2 1000 m

= 72,04 km/h

12 marcha:

1
391 3,787

N4, = 5500 - = 371,441 rpm

rev 2mrad 60min 0,6345m-0,9 1km
Viscoche = 371,441 — - : : -
min rev 1h 2 1000 m

= 39,982 km/h

Marcha atras:

1

a4 — 5500 . .
MRar 427 3787

= 340,125 rpm

EUITI Bilbao Junio de 2019 13
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rev 2mrad 60min 0,6345m-0,9 1km
Vascoche = 371,441 7o . 2182 2000 D03 MO0 . I — 36,611 km/h

4.1.1 Diagrama de velocidades

6000
E 5000
o
= 4000
-
O 3000
4=
(@]
E 2000
S 1000
©
©
-G O
2 0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000
Q .
> velocidad rueda (rpm)

—@— marcha atras marcha 1 marcha 2 marcha 3 —@— marcha 4 —@—marcha5

Imagen 3. Diagrama de velocidades

4.2 COMPROBACION DE LA 12 Y 52 MARCHA

El par transmitido a las ruedas debera ser mayor que el par resistente en las
ruedas motrices creado por las resistencias calculadas al inicio. Por tanto:

Trueda > Tresistente

Para ello se comprobara si la primera marcha es capaz de superar una situacion
de pendiente maxima a plena carga. No se tendra en cuenta la resistencia
aerodindmica al no encontrarnos en una situacion en la que el vehiculo circula
por encima de los 80 km/h. Después se procedera a comprobar la quinta marcha,
en esta la resistencia de la pendiente sera despreciada ya que esta relacion no
sera utilizada para afrontar grandes pendiente. Tampoco se utilizara la
resistencia por inercia ya que tampoco seran posibles grandes aceleraciones en
esta marcha.

421 Comprobacién 1 marcha:

Ryesistente = Ry + Rp + Rj
Ry esistente = 27,45 kg + 366 kg + 431,66 kg = 825.11 kg = 8094.33 N

Tresistente = Rresistente : Rrueda

0,6345m-0,9
Tyesistente = 8094.33 N - > =2311,133 Nm

EUITI Bilbao Junio de 2019 14
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Se sabe que la relacién de la caja de cambios es igual a la velocidad angular de
la caja de cabios entre la del eje del motor y a su vez esta es igual al par
transmitido por el motor entre el par de la caja de cambios. A lo largo del sistema
de transmision se producirdn pérdidas durante la transmision de potencia entre
el motor y las ruedas, por tanto, este valor se multiplica por un coeficiente de
seguridad de 0,95.

Ademas, es conocido que la relacion del diferencial es igual a la velocidad
angular de la rueda dividido entre la de la caja de cambios y al mismo tiempo es
igual al par que ejerce la caja de cambios entre el par de las ruedas

n, T,

r, =—L =

¢ ne Trueda

Tm ‘T? Tm

Tc'rdz_T___T ﬁTruedazm
e 1Ir c
170 Nm - 0,95
rueda = 7 T— = 2391,358 Nm

3,91 3,787

2391,358 Nm > 2311,133 Nm

Queda demostrado que el momento de las ruedas es superior al que el momento
resistente que se genere a la hora de iniciar la marcha.

4.2.2 Comprobacién 5 marcha:

Ryesistente = Ry + Rq

Ryesistente = 27,45 kg + 137.75 kg = 165,2 kg = 1620,612 N

Tresistente = Rresistente : Rrueda

0,6345m-0,9
Tresistente = 1620,612 N - > = 462,72 Nm

Utilizando las mismas relaciones y célculos que los utilizados para calcular el par
en las ruedas en la 12 marcha:

r, = n, _ Tc
= — =
ne Trueda
Tm ‘T? Tm

T, Ty = = Tryeda = ——
c %'Tr rueaa ,rc.,rd
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170 Nm - 0,95
Trueda = 1 1 = 4‘95,379 Nm
0,81 3,787

495,379 Nm > 462,72 Nm

Ahora ya se sabe que el par ejercido en las ruedas superara en todo momento
al resistente que se oponga al movimiento del vehiculo durante su marcha.

4.3 NUMERO DE DIENTES EN CADA ENGRANAJE

Se trata de una caja de cambios de 3 ejes, por tanto, un par de engranajes se
encontraran siempre en contacto. Estos engranajes son denominados de toma
constante (tc) y tendran unarelacién de 2:1 que afecta a toda la caja de cambios.
Gracias a esta primera relacion necesitaremos engranajes menos voluminosos
en nuestra caja de cambios con todas las ventajas que esto conlleva, menos
pesados y voluminosos, mas econdémicos etc...

Para definir el nUmero de dientes la distancia entre los ejes sera constante, por
tanto, la suma de los radios de cada par de engranajes sera también constante.
También contaremos con que todos los engranajes tengan el mismo modulo

La caja de cambios estara formada por engranajes cilindricos de dientes
helicoidales. Este tipo de dentado es el mas utilizado debido a que vibra menos
por lo que resulta mas silencioso y al mismo tiempo presentar un desgaste menor
gue el resto.

Utilizaremos la siguiente férmula para calcular el nimero minimo de dientes del
engranaje para que estos no sufran interferencias, partiendo de un angulo de
hélice de 20°:
Zp=———>14
" cos3(By) T
Zn: numero de dientes virtual (14 para engranajes con Angulo de presion de 20°)
Z: namero de dientes real
B,: Angulo de hélice
Z =14 -cos3(209) = 11,62 = 12 dientes

Seran necesarios 12 dientes como minimo en cada engranaje para que no se
produzcan interferencias durante su giro.

Para obtener la distancia entre los ejes se utilizara esta ecuacion que relaciona
esta distancia con el numero de dientes y modulo.

mTl
d=———-Z+7
2 - cospf, (Z+2)
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Se tendr& en cuenta la relacion 2:1 de la toma constante en todas las marchas.
La relacion de cada marcha sera el producto de la relacion de la toma constante
por la relacion del par de engranajes de esa marcha.

Para lograr la caja de cambios mas pequefia posible asignaremos el minimo de
dientes, 12, al pifion de la quinta marcha. A partir de este se obtendran los
dientes de la corona mediante la relacién de transmision.

Z
T'C = ?
1 marcha:
‘1 _391.1_ 1955
le - ) 2 - )
Z; = 15 dientes Z'y = 29 dientes
29
Tep = 75 = 1933
2 marcha:
%2 _217.1 21085
Z/Z - ) 2 - )
Z, = 21 dientes Z', = 23 dientes
23
Tep =57 = 1,095
3 marcha:
Z3 =1,37 1—0685
Z/3 - ) 2 - )
Zs = 25 dientes Z'3 =17 dientes
17
Teg = 5= = 0,68
4 marcha:

Esta marcha serd la directa, por tanto, no habra par de engranajes. Sera obtiene
acoplando directamente el arbol primario con el secundario, por tanto, la relacién
sera 1:1. Esta caja se suele utilizar en automéviles con motor delantero
longitudinal y propulsion.
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5 marcha:
Z5 081+ = 0405
Z/S - ) 2 - )
Zs = 30 dientes Z's =12 dientes
30
TCS = E = 0,4‘

Toma constante

Zi. = 14 dientes Z'¢c = 28 dientes

14

r4.=—=20,5

ctc 28
Al obtenerse numero de dientes con valores con decimales los valores obtenidos
han tenido que modificarse por tanto las relaciones de transmision tedricas
también tendran que ser modificadas.

Relacion de Relacion de Numero de Relacién de
transmision total transmision de dientes en los transmision total
de la caja tedrica | engranajes real engranajes de la caja real

rer=3,91:1 ree=1,933:1 22112259 re1= 3,866:1

re2=2,17:1 reo=1,095:1 ZZZZ z Zzé reo=2,19:1

rea= 1,37:1 Fes= 0,68:1 5222157 rea= 1,36:1

rea=1,00:1 rea=1,00:1 - rea=1,00:1

res= 0,81:1 Fes = 0,4:1 %*;?ig res= 0,8:1

feie= 0,5:1 Fec= 0,51 5};::2152 o= 0,5:1

Tabla 4. relaciones y n° de dientes de los engranajes

4.4 14CALCULO DE LA Ba

El &ngulo Ba indica el angulo de las hélices de cada engranaje para tener un
funcionamiento correcto. Los pares de engranajes que estén en contacto
deberéan tener el mismo angulo Ba. Para ello se utilizara la féormula de distancia
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entre los centros de los engranajes ya que seré siempre constante a lo largo de
los ejes.

d=—""_.(z7+2)

2 - cosf,
YA 12 > 14 18,21¢
= e d = =
n COS3(ﬁa) = .BaS ’
Zo+ 7'y Z,+7' 12+30  15+29 15 s
= - = - = Y
053 (Bas) 053 (Bas) _ c0s3(18,2D) — cos3(Bay)  Par = 1>
Ze+7's  Z,+7, 12 + 30 21+ 23 159t
= - = - = Y
053 (Bas) 053 (Ba) _ c0s3(18,2D) — cos3(Bay)  Paz = 1>
Ze+7's  Zs+Z's 12 + 30 25417 (691
= - = - = &}
053 (Bas) 053 (Ba) _ c053(18,21) ~ cos3(Bay)  Paz =18
Zs+Z's  Zu+Z'y 12430 28 + 14

= = = 18,212
cos3(Bgs)  cos3(Bgre) - cos3(18,21)  cos3(Byec) = Bate

4.5 DETERMINACION DEL MODULO DE LOS ENGRANAJES

Todos los pares de engranajes deberan tener el mismo modulo, para obtener
dicho modulo se utilizaran las formulas recomendadas por la norma DIN a
duracion y desgaste. También se sabe que se utilizara para la fabricacion de
estos engranajes un acero aleado, cementado y templado con una resistencia
de Kagm=80 kg/cm?.

3[1000 - bd? - cos3p
m=z Y. 72

bd? = 445000 D
te K-n-r

m: modulo del engranaje

N: potencia (Cv)

r: relacion de transmision

K: resistencia (kg/cm?)

n: revoluciones (rpm)

B: Angulo de hélice

Z: namero de dientes

Y: factor de guiado
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APLICACION ggﬁglgg A (EN H)
Electrodomésticos 1000-2000
Moaotores de avidn 1000-4000
[ Automoviles 1500-5000
Equipo agricola 3000-6000

Elevadores, ventiladores industriales vy

. . e e 8000-15000
transmisiones de usos multiples

Motores eléctricos y maquinaria industrial en

20000-30000
general

Bombas y compresores 40000-60000

Equipo critico en funcionamiento continuo

durante 24h /dia 100000-200000

Tabla 5. Horas de uso de engranajes segun la aplicacion

De esta tabla se obtiene el dato de que los engranajes de un coche estan
disefiados para aguantar 5000 horas en los casos mas optimistas; ademas se
sabe que la velocidad media de un automovil se aproxima a los 60 km/h. Por
tanto:

km
5000 h - 607 = 300000 km

Teniendo en cuenta que los automoviles estan disefiados para durar
aproximadamente esa misma cantidad de kilébmetros se daran estos datos como
validos.

Se tendra en cuenta que no todas las marchas se utilizaran durante el mismo
periodo de tiempo. Por lo que se dividiran estas horas de manera razonable
segun las relaciones que mas se utilicen a lo largo de la vida util de un coche.

Marcha atras 100 horas
12 marcha 300 horas
223 marcha 500 horas
32 marcha 1400 horas
42 marcha 1450 horas
52 marcha 1250 horas

Tabla 6. NUumero de horas de funcionamiento de cada marcha

La Kadim=80 kg/cm? de este material sera para una duracién de 5000 horas, pero
como se ha dicho anteriormente cada marcha tendra un tiempo de uso diferente.
Por tanto, la Kagm de cada marcha sera diferente y esta se obtendra multiplicando
este primer valor por un factor de servicio ¢ que dependera de la duracién de
cada marcha.
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VALORES DE Kjpym [kg/cm?] PARA UNA DURACION DE SERVICIO DE 5000 HORAS
Dureza Revoluciones/minuto del pifién o rueda K
Pifi6n o rueda de Brinell DB
10 |25 |50 | 100 (250 (500 |750 1000 [ 1500 | 2500 | min
(kg/ mm?)
GG-18 170 32 124(19|15 |11 |88 |7.7 - - - 35
Fundicion
GG-26 220 60 |44 (35|28 |21 165|144 |13 11.5 | - 7
Acero GSoStd42 125 3526|2016 [12 |95 [83 |75 |66 |56 [43
moldeado
St 50 155 53139(31|25 (18 |14 125 |11.5 (10 85 |53
Acero al St 60 180 73 (53 [42{34 [25 |20 [17 |16 |14 [110 |67
carbono
St 70 210 98 |72 (57|45 |33 (27 |23 21 18.5 [155 |9.0
Acero al Mn -
2 - 187169 2 |2 2 22 C 22
$0-95 kg /mm? 230 8716955 |41 |32 |28 26 22 19 22
Acero al Mn
90-105 260 - |- |89(70 |52 |41 36 33 28 24 30
/mm?
Acero aleado Tl;gc::)m
450 - |- 210 1155 120 |105 |95 83 70 60
templado
Acero
cement. 600 - |- |- 370|270 |215 | 190 170 {150 |125 § 80
templado
NOTAS:
Los valores arriba indicados son vilidos para el caso de que el material correspondiente trabaje
apareado con acero o fundicién de acero. Si se aparea con fundicién gris, los valores de la tabla
deben multiplicarse por 1.5.
Para un valor de h diferente de 5000 horas, el valor de Kugm se hara = @ Kson. Los valores se extraen
de la siguiente tabla
Horas servicio h J150 [312 | 625 |[1200 | 2500 §5000 | 10000 |40000 |80000 | 150000
Q 32 |25 |2 1.6 1.25 1 0.8 0.5 0.4 0.32

Tabla 7. eleccion de Kadm y ¢

En esta tabla se muestra como el material utilizado tendra una Kaim=80 kg/cm?
para una duracién de servicio de 5000 horas. Mientras tanto de la tabla inferior
se obtienen los factores de servicio para diferentes duraciones, sin embargo, no
muestra los mismos valores que los establecidos para cada marcha. Para
obtener el factor especifico para estas duraciones se debera interpolar.

Oma =341 | @, =255 Q, = 2,2 @3 = 1,54 @, =153 @s = 1,58

Tabla 8. factores de servicio correspondientes a cada marcha

kg kg
Kagm1 =80 - 91 = 80—~ 2,55 = 204~

kg kg
Kadmz =80 - Y, = 80@ . 2,2 = 176@

kg kg
Kaams =80 - 3 =80—5- 1,54 = 1232—;
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kg kg
Kagma = 80 - @, = SOW' 1,53 = 122,46’771_2

kg kg
Kaams = 80 - @5 = 80@ -1,58 = 126,4@

kg kg
KadeA = 80 . (pMA = 80% . 3,4‘1 - 272,8%

Por ultimo, mediante la siguiente tabla se obtiene el factor de guiado entre
engranajes (V). Este se elige en consecuencia a la funcion que vaya a tener el
engranaje.

FACTOR DE GUIADO W

Flancos en bruto, poca velocidad v montaje deficiente |5

Calidad y condiciones normales 10

Tallado muy exacto, montaje muy preciso y buen 15-20 (easos excepaionales
asiento de cojinetes v apovo rigido de estos hasta 30)

Tabla 9. Factor de guiado

Para esta situacion se utilizara un factor de guiado para una calidad y
condiciones normales, con valor 10.

Se tendra en cuenta que el numero de revoluciones del engranaje no es el mismo
gue el del motor. En las 2 primeras marchas se tendra en cuenta los engranajes
de toma constante (2:1), ya que los engranajes mas pequefios se encuentran en
el eje intermedio. La 4 se trata de una union entre el primario y el secundario por
lo que no varia. La 32 y 52 marcha se veran afectadas por la toma constante y
ademas su propia relacion ya que el engranaje mas pequefio esta en el eje
secundario.

12 marcha
N =122 Cv
B =15,25°
r=1,933

Kadm = 204 kg/cm?

n =5500 - (1/2) = 2750 rpm
Y=10

Z=15

122c¢v(1,933 £ 1),
bd? = 445000 - = 146,83

204 X9 2750rpm - 1,933
cm
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3(1000 - 146,83 - cos3(15,259)
my = 10152 = 3,88 mm
22 marcha
N =122 Cv
B =15,25°
r=1,095
Kadm = 176 kglcm2
n = 5500 - (1/2) = 2750 rpm
Y=10
Z=21
122cv(1,095 + 1)
bd? = 445000 - T = 214,60
176 2. 2750rpm - 1,095
cm
3(1000 - 214,60 - cos3(15,259)
m, = 10212 = 3,52 mm
32 marcha
N =122 Cv
B =18,21°
r=0,68 > 1/0,68 = 1,47
Kadm = 123,2 kg/cm?
n = 5500 - (1/1.36) = 4044,11 rpm
Y =10
Z=17
122¢cv(1,47 + 1)
bd? = 445000 - T = 183,09
123,2 _gz -4044,11rpm - 1,47
cm
3(1000 - 183,09 - cos3(18,219)
ms = 10172 = 3,78 mm
52 marcha
N =122 Cv
B =18,21°

r=0,8->10,8=1,25

Kadm = 126,4 kg/cm2

n = 5500 - (1/0,8) = 6875 rpm
Y =10

Z=12
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122cv(1,25+ 1)

bd? = 445000 - T = 112,45
1264~ . 6875rpm - 1,25
cm
311000 - 112,45 - cos3(18,219)
ms = 10122 = 4,06 mm
Toma constante
N =122 Cv
B =18,21°
r=05->105=2
Kadm = 80 kg/cm?
n = 5500 rpm
Y =10
Z=14
122cv(2+ 1)
bd? = 445000 - T = 185,07
80—~ . 5500rpm - 2
cm
311000 - 185,07 - cos3(18,219)
Mey = 10 142 = 4,32mm

El moédulo mas restrictivo esta en la toma constante, por lo tanto, el modulo a
utilizar sera el inmediatamente superior a 4,32 mm. En definitiva, el modulo a
utilizar sera de 4,5 mm perteneciente a la serie Il.

serie

1 1.125 |3.25
1.25 [1.375 [3.75
1.5 1.75 ]6.5

2 2.25
2.5 2.75
3 3.5
4 4.5
5 5.5
6 7

Tabla 10. Médulos para cada serie
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4.6 DISTANCIA ENTRE EJES

La distancia entre el eje intermedio y el secundario sera siempre constante a lo
largo de los dos ejes. Al mismo tiempo la distancia entre los centros de los
engranajes también sera constante, por tanto, mediante los datos de cualquier
par de engranajes se obtendra la distancia entre los ejes.

mn
d=R+R =—"—-Z+7Z
+ 2 - cosfy, Z+2)
d = 45 (42) = 99,48
= 2. cos18,21° = J2aomm

4.7 CALCULO DE ENGRANAJES MARCHA ATRAS

La marcha atras estara formada por 3 engranajes cilindricos con dientes rectos.
Al tratarse de este tipo de engranajes y sumado a que nunca seran utilizados en
movimiento los calculos se simplifican notablemente. La funcion de este tercer
pifion, llamado pifidn loco, es Unicamente la encontrarse entre los otros dos
engranajes para que el sentido de la rotacion sea el contrario al resto de pares
de engranajes.

Para que estos engranajes funcionen correctamente sin sufrir interferencias se
debera cumplir:

Z,=7>14
Utilizaremos el nUmero menor posible para el pifidn, ademas, se sabe que el

pifidn y el pifidn loco tendran el mismo tamafio. Al igual que en el resto de las
marchas (salvo la directa) se debera tener en cuenta la toma constante 2:1.

)

Toma = 4,27 - = 2,135

Z' =7 roya=14-2,135 = 29,89 = 30 dientes

, 30
Tr cMA — ﬁ = 2,14

Pindn — piiidn loco

N =122 Cv
B=0°
r=1

Kadm = 272,8 kg/cm?

n =5500 - (1/2) = 2750 rpm
Y =10

Z=14
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122cv(1 £ 1)

bd? = 445000 - T = 144,73
272,8~9_. 2750rpm - 1
cm
3(1000 - 144,73 - cos3(09)
Myg = 10142 =4,19 mm
Pifién loco - corona
N =122 Cv
B=0°
r=1
Kadm = 272,8 kg/0m2
n =5500 - (1/2) = 2750 rpm
Y=10
Z=14
122cv(2,14 + 1)
bd? = 445000 - T = 106,18
272,8—~9. 2750rpm - 2,14
cm
3/1000 - 106,18 - cos3(09)
Mpya = 10142 = 3,78 mm

El modulo mas alto esta en la pareja del pifion y el pifion loco con un valor de
4,19 mm. Por tanto, se elegird un médulo normalizado de 4,5 de la serie Il.

Para poder montar estos engranajes se debe verificar que la suma de los radios

del piiidn y la corona es menor que la distancia entre los ejes. De no ser asi se
podrian generar problemas a la hora del montaje.

m
d =99,48 mm >R+R'=?-(Z+Z’)+2-m

)

2

R+R' = (144 30)+2-4,5=108mm

No se cumple, la distancia entre ejes es menor que la distancia necesaria para
gue el pifidn y la corona no se toquen. Por tanto, se debera disminuir la relacién
de transmision.

, 25
rowa = 74 = 178

Tema = 1,78 -2 -= 3,57
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Los mddulos no variaran, puesto que el modulo determinante lo marca la
transmision entre el pifion y el pifion loco y estos no se ven influenciados por
este cambio. Por otra parte, el médulo entre el pifidn loco y la carona si varia,
pero solo se vera reducido en cuanto al calculado al principio.

Entonces se vuelve a comprobar si la distancia entre el pifidon y la corona es
aceptable.

m
d =99,48 mm >R+R’=?-(Z+Z')+2-m

)

2

R+ R = (14 4+ 25)+ 245 =96,75mm

d =9948mm >R+ R' =96,75mm

Relacion de Relacion de Numero de Relacién de
transmision total transmision de dientes en los transmision total
de la caja tedrica | engranajes real engranajes de la caja real

rva=4.27:1 Pua= 1,78:1 Zun = 14 rwa= 3,57:1

Z'wa =25

Tabla 11. Relaciones de transmision y numero de dientes de la marcha atras

Una vez que la distancia entre pifion y corona es aceptable se procede a calcular
la distancia entre los 3 engranajes.

Pifidn — pifidn loco

4,5
2

m
Ry + Ry =~ (Z+2) =—-(14+14) = 63 mm

Pin6n loco - corona

4,5
2

m 7
Ryt +Re =5+ (Z+2) = —(14+25) = 87,75 mm

Posicionamiento del piiidn loco

Se calculara el angulo entre las lineas que unen los centros del pifidén loco y el
pifién y el pifidn loco y la corona mediante el teorema del coseno:

a’?=b*>+c*—2-b-c-cosy

d?= (R, +Ry) + (R +R.) =2 (R, +Ry) - (Ryy +R,) - cosy —
99,482 = 632 + 87,752 — 2 - 63 - 87,75 - cosy — y = 80,77°
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Imagen 4. Dimensiones de la marcha atras

4.8 1DIMENSIONAMIENTO DE LOS ENGRANAJES

Conociendo el numero de dientes y el médulo de todos los engranajes se obtiene
el radio primitivo de estos mismos:

m, my,-Z
d=R+R ="+ (Z+Z)>R=-"—1
+ 2 - cosfy, Z+2)~ 2 - cosfBy,
oo M 4515
Y7 2.cosB,y  2-cos1525° T mm
g M Zy 4529
Y7 2.cosB,y  2-cos15252 mm
oo M Zy 4521 o
27 2-cosB,;  2-cosl525¢ mm
g M Zh 4523
27 2-cosB,;  2-cosl525¢ T mm
o MaZy 4525 .
37 2-cosByz  2-cos18212 7 mm
g M Zy 4517
37 2-cosByz  2-cos18212 mm
R. — my -Zs 4,5-30 — 70,05
5 ) cosBys  2-coslgzie TR Tm
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R — my, - Z's _ 4,5-12 — 2842
> 2-cosB,s  2-cos18212 °7 mm
m, - Zor 4528
R = = = 2
M2 cosBarm 2 - €0518,21° 66,32 mm
' mn * Z’tm 4‘,5 * 14‘
R = = = 1
M2 cosBarm 2 0518,21° 33,16 mm
m, - Z 4,514
Rya = n2 LE > =31,5mm
m, - Z' 4,525
R'ya=—" 22 = = 56,25 mm

2 2
Se calcula el ancho de los engranajes:
b=¥-m=10-45=45mm

Los engranajes rectos y helicoidales tienen el mismo modulo, por lo que ambos
poseeran la misma medida de anchura.

Ahora se calcula el angulo aa de los engranajes helicoidales, se sabe que el
Angulo de presion a,=20° es un valor normalizado:

cos(B,q) = % — cos(15,259) = % - a,; = 20,662
cos(B,;) = % — cos(15,259) = % - ay, = 20,662
cos(By3) = % — c0s(18,219) = % - a,; = 20,962
cos(Bys) = % — c0s(18,219) = % - a,s = 20,962
cos(Byic) = % — c0s(18,219) = % - Ay = 20,962

49 CALCULO DE FUERZAS SOBRE LOS DIENTES DE LOS
ENGRANAJES

Los engranajes rectos deben soportar una fuerza radial (F;) y otra fuerza
tangencial (U), pero en el caso de las ruedas helicoidales también se crea una
fuerza axial (Fa). Esta ultima fuerza se debe al angulo de los dientes de los
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engranajes. Estas fuerzas se generan una Unica vez por cada par de engranajes,
por tanto, estas se suponen situadas en los engranajes del eje intermedio.

W= U2 +E2+FE2
U_T
"R

E. = U -tan(a,)
F, = U -tan(B,)
12 marcha
T=170 Nm x 2 = 340 Nm (incremento por la toma constante)
Ba=15,25°
0a=20,66°
R =34,98 mm = 0,03498 m

T 370 Nm
U1 =

R, 0,03498m 0577.47

F,, = U, - tan(a,,) = 10577,47 N - tan(20,66°) = 3988,45 N

F,, = U, - tan(B,,) = 10577,47 N - tan(15,252) = 2883,75 N

W, = \/Ulz + F% + F2 = .[(10577,47 N)? + (3988,45 N)? + (2883,75 N)?
W, = 11666,56 N

22 marcha

T=170 Nm x 2 = 340 Nm (incremento por la toma constante)
Ba=15,25°

0a=20,66°

R =48,97 mm = 0,04897 m

T 370 Nm
U2 - -

R, ~ 004897 m _ 00>04N

F,, = U, - tan(agy) = 7555,64 N - tan(20,662) = 2849,014 N

F,, = U, - tan(B,,) = 7555,65 N - tan(15,252) =2059,9 N

W, = \/UZZ + F2 + F2, = \[(7555,64 N)? + (2849,014 N)? + (2059,9 N)?
W, = 8333,53 N
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32 marcha

T=170 Nm x 2 = 340 Nm (incremento por la toma constante)
Ba=18,21°

04 =20,96°

R =59,21 mm =0,05921 m

T 370 Nm
Ug=—=—————=624894N
7 Ry 0,05921m

F,, = U, - tan(ags) = 6248,94 N - tan(20,969) = 2393,72 N

F,5 = Us - tan(Bgs) = 6248,94 N - tan(18,212) = 2055,74 N

W, = \[U32 + F% + F2 = ,/(6248,94 N)? + (2393,72 N)2 + (2055,74 N)?2
W, =7000,37 N

52 marcha

T=170 Nm x 2 = 340 Nm (incremento por la toma constante)
Ba=18,21°

0a2=20,96°

R =70,05 mm = 0,07005 m

T 370 Nm
U5 =

R, 0,07005m  >28L94N

F,s = Us - tan(atgs) = 5281,94 N - tan(20,962) = 2023,31 N

F,s = Us - tan(B,s) = 5281,94 N - tan(18,212) =1737,63 N

Ws = Jug + F% + F2, = ,/(5281,94 N)2 + (2023,31 N)? + (1737,63 N)?
Ws = 5917,09 N

Toma constante

T=170 Nm x 2 = 340 Nm (incremento por la toma constante)
Ba=18,21°

0a2=20,96°

R =66,32 mm = 0,06632 m

T _ 370Nm
Ry, 0,06632m

Uy, = = 5579,01 N

F,.. = U, - tan(atgse) = 5579,01 N - tan(20,962) = 2137,11 N
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Fore = U - tan(Baee) = 5579,01 N - tan(18,212) = 1835,36 N

Wi = \[U,?C + F2%. + F2.=+/(5579,01 N)2 + (2137,11 N)? + (1835,36 N)?
W;e = 6249,89 N
Anteriormente se ha mencionado que los engranajes rectos solo apareceran una
fuerza radial y otra tangencial, por tanto, se utilizarén las férmulas anteriores

simplificadas. Al igual que con el resto de las marchas también se calcularan las
fuerzas del engranaje que esta en el eje intermedio.

W =.,U?+E?
U_T
"R

E. = U -tan(a,)
Marcha atras
T=170 Nm x 2 = 340 Nm (incremento por la toma constante)
0a=20° (normalizado)

R=31,5mm=0,0315m

_— T _ 370 Nm
MA ™ Rya  0,0315m

=11746,03 N

Faa = Uya - tan(agy,) = 11746,03 N - tan(209) = 4275,205 N

Wya = |UZ, + F3,, = [(11746,03 N)? + (4275,205)? = 12499,86 N

4.10 COMPROBACION DEL PINON A RESISTENCIA

En este apartado se dispone a calcular las fuerzas que hay sobre los dientes de
los engranajes. Se basa una comprobacion a flexion en la cual solo se tendra en
cuenta la fuerza tangencial aplicada en la cabeza del diente, generando una
flexion en la base de este. Por otro lado, la tension cortante se desprecia ya que
se considera practicamente nula. Entonces se utilizara un modelo de un diente
empotrado sobre el cual actia una fuerza tangencial en la cabeza.

Se debera cumplir la siguiente comprobacion de la formula de Lewis:
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Imagen 5. Esquema del diente de un engranaje

Mty U-hty 6-U-hR
Oflexion = fi _1/12-b-t3_ b - t2

Mediante semejanza de triangulos sabemos que:

h Y

t/z X
U
Uflexion = m

Multiplicando dividendo y divisor por el paso (p = m-m) y empleando el factor
de forma de Lewis (Y) el cual es adimensional y esta tabulado en la tabla 12:
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Numetro v Numero v
de dientes de dientes
12 0.245 |28 0.353
13 0.261 |30 0.359
14 0277 |34 0.371
15 0.290 |38 0.384
16 0.296 |43 0.397
17 0.303 |50 0.409
18 0.309 |60 0.422
19 0.314 |75 0.435
20 0.322 (100 0.447
21 0.328 [150 0.460
22 0.331 300 0.472
24 0.337 [400 0.480
26 0.346 | Cremallera |0.485
Tabla 12. Factor de Lewis en funcién del nimero de dientes
U 2x U U
aflexionzp.b.z.:;x _)yzg_)p.b.y_)an'y%aflexion=b.m.Y
'p
12 marcha
U=10577,47 N
b=45 mm
m=4,5 mm
Y=0,29
_ U, _ 10577,47 N _ kg
texiont = 3y = 45 mm - 45 mm 0,29 100 [em?
22 marcha
U=7555,64 N
b=45 mm
m=4,5 mm
Y=0,328
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U, 7555,64 N kg
. = = =113,7
Fflexion2 = T Ty T 45 mim - 45mm- 0,328 3,75 /cm2
32 marcha
U=6248,94 N
b=45 mm
m=4,5 mm
Y=0,303

_ U, B 6248,94 N
Oflexions = b-m-Y 45mm - 4,5mm - 0,303

_ kg
= 101,84 /sz

52 marcha

U=5281,94 N
b=45 mm
m=4,5 mm
Y=0,245

Us 5281,94 N

kg
' _ — = 106,46
Aflexions b-m-Y 45mm-45mm- 0,245 /

cm?

Toma constante

U=5579,01 N
b=45 mm
m=4,5 mm
Y=0,277

U 5579,01 N
Ofiexiontc = b-m-Y 45mm- 45mm-0,277

_ kg
=9946 "/,

Marcha atras

U=11746,03 N
b=45 mm
m=4,5 mm
Y=0,277

_ Unia B 11746,03 N
OflexionMA = b-m-Y 45mm- 45mm- 0,277

_ kg
=2094 "9/,

4.11 CALCULO DE LOS EJES

Una vez calculadas las dimensiones de los engranajes y las fuerzas que actian
sobre ellos se procede a calcular los ejes en los que estos iran situados. En esta
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caja de cambios como ya se ha mencionado anteriormente habra un eje primario,
otro intermediario y finalmente el secundario.

Para el célculo de estos tres ejes se empleara el cédigo ASME. Dicho método
permite disefiar los ejes de manera sencilla y conservadora al mismo tiempo.

o R
Tmax = 2 .ygs > 7\/(6M : M)Z + (Ct ) T)Z
- @*
/=33

0> jﬂ S G M+ G T
pr s
@: diametro del eje (mm)

CS: coeficiente de seguridad (1,5)

oyp: tension de fluencia del material (N/mm?)

Ct coeficiente de fatiga para el momento torsor

Cm: coeficiente de fatiga para el momento flector

M: momento flector (N/mm?)

T: momento torsor (N/mm?)

Los valores de los coeficientes Cm y Ct se obtendran de la siguiente tabla 13.

C. C,
EJES FIJOS (NO GIRATORIOS):
Carga aplicada gradualmente (constante) 1,0 1,0
Carga aplicada repentinamente 1.5-2.0) 1,5-2,0)
EJES GIRATORIOS:
F;arga aplicada gradualmente (constante) 1,5 1,0
-'Carga aplicada repentinamente, s6lo pequefios impactos | 1,5-2,0 1,0-1,5
Carga aplicada repentinamente, grandes impactos 2.0-30 1,5-3,0

Tabla 13. Coeficientes para el célculo de ejes

En el caso de los ejes a calcular seran ejes giratorios con una carga aplicada
gradualmente (constante), por lo que los valores que se utilizaran Cn=1,5y Ci=1

Se debera tener en cuenta que el material utilizado para estos ejes sera un
34CR4 el cual tiene un limite de fluencia de 100 kg/mm2

kg N
=981
mm?2 mm?2

ayp = 100
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4.11.1 Eje primario

Este eje es el que esta conectado al embrague. A diferencia del resto solo tiene
un engranaje, el de la toma constante. El otro engranaje de este par sera el que
esta montado en el eje intermedio. Este ira apoyado sobre dos rodamientos en
los cuales se generaran las reacciones.

a=100 mm b =50 mm
—

Ry = 460,07 N Rya = 259707 N

R=33,16 mm
Rua- 183565 N
—» T

P
[

Run = 2789,505 N Rxa = 8368,515 N

U=5579,01 N (@)+—
F.= 183536 N

Fe=2137,11 N

Imagen 6. Cargas y dimensiones del eje primario

ZFZ =0 - R,; = 183536 N
Z F, =0 - R,y + Rys = 2137,11 N > Ry = 2597,18 N
Z F, =0 - Ry, +5579,01 = R,p > R,z = 8368,515 N
ZMyB =0- R, -100—5579,01-50 = 0 >R,, = 2789,505 N

Z My =0- —R,,-100+ 2137,11-50 = 1835,36-33,16 - R, 4, = 460,07 N
T =5579,01 N - 33,16 mm = 185000 Nmm
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Diagramas de momentos

MX 46000 Nmm

R

-60860,53 Nmm

My 278950,5 Nmm

M Z 185000 Nmm

Imagen 7. Diagrama de momento del eje primario

Una vez calculados todos los valores necesarios se emplea el cédigo ASME,
este se aplicara en el extremo donde se sitla el engranaje y en punto mas
solicitado del eje.

Diametro en el extremo:

31321

Diametro en el punto mas critico del eje:

M= [Mi+MZ= \/460002 + 278950,5%2 = 282717,85 Nmm

3132-1
0= \j981 T \/(1,5 .282717,85)2 + (1 - 185000)2 = 16,7 mm

Se utilizara un eje comercial de 20 milimetros de didametro. Con esta dimensién
se supera la medida minima calculada para que el eje no falle.

4.11.2 Eje intermedio
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El eje intermedio es el que esta conectado al eje primario y al secundario. En él
esta montada la corona de la toma constante por la cual se conecta al eje
primario. Al mismo tiempo montan un engranaje de cada marcha por la cuales
se conecta al eje de salida. Este ira apoyado sobre dos rodamientos en los
cuales se generaran las reacciones.

12 marcha
60 mm 220 mm e 220mm .
=2137,11N
F.=3988,45 N
U=5579,01 N
() =1835,36 N J’ Rye =2208,69 N
U=10577,47 N
R« = 6049,51 N

F.=2883,75 N

Re =4719,11 N
R = 66,32 mm —

® R, =1051,05 N

Ryp =3916,87 N
Imagen 8. Cargas y dimensiones del eje intermedio 1# marcha

Z F, = 0 - 1835,36 + 2883,75 = R,; > R,z = 4719,11 N
ZFy =0 - Ryp + Ryp = 2137,11 + 3988,45 - R, = 3916,87 N
Z F,=0- R,p +10577,47 = R,z + 5579,01 > R,, = 1051,05 N

Z M,p = 0 — 2137,11 - 60 — 3988,45 - 220 + R, - 440 — 1835,36 - 66,32
—2883,75 - 34,98 = 0 » Rz = 2208,69 N
Z M, = 0 - 10577,47 - 220 + 5579,01 - 60 = R, - 440 - R,z = 6049,51 N
T = 5579,01 N - 66,32 mm = 370000 Nmm
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Diagramas de momentos

M

6505,52 Nmm

-385038,22 Nmm

-121721,07 Nmm

-485911,8 Nm

1330891,8 Nmm

M,

334740,6 Nmm

M z 370000 Nmm

Imagen 9. Diagrama de momentos del eje intermedio 12 marcha

Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el codigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M= |M;+MZ= \/485911,82 + 1330891,8%2 = 1416821,53 Nmm

3132-1
0= \/981 T \/(1,5 -1416821,53)2 + (1 - 370000)2 = 28,18 mm
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29 marcha
60 mm < 120 mm b 320 mm *
Fr=2137,11N

l F, =2849,01N
U=5579,01N

® ——»F.=183536N l Rye=911,47N

U =7555,64N

Ree = 2821,4N

R.;e =3895,26 N ¢ ®

F.=2059,9N ’

R=66,32 mm
® Ry =844,77 N

R,o = 3994,65 N
Imagen 10. Cargas y dimensiones del eje intermedio 22 marcha

Z F, = 0 - 183536 + 2059,9 = R,; — R, = 389526 N
ZFy =0 - Ryp + Ryp = 2137,11 + 2849,01 - R, = 3994,65 N
Z F. =0 — R,y + 7555,64 = Ryp + 5579,01 = R, = 844,77 N

Z M,p = 0 > 2137,11 - 60 — 1835,36 - 66,32 — 2849,01 - 120 — 2059,9 - 48,97
+Ryp 440 = 0 >R,y = 991,47 N
Z M,p = 0 - 7555,64 - 120 + 5579,01 - 60 = R,y - 440 — R,y = 2821,4 N
T = 5579,01 N - 66,32 mm = 370000 Nmm

Diagramas de momentos

My

6505,52 Nmm

-121721,07 Nmm -216397,1Nmm

-317270,4ANmm

902849,4 Nmm

M,

334740,6 Nm

M z 370000 Nmm

Imagen 11. Diagrama de momentos del eje intermedio 22 marcha
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Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el codigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M = /M; + M2 =,/317270,4% + 902849,42 = 956973,116 Nmm

31321
0= \/ : -\/(1,5 +956973,116)% + (1 -370000)? = 24,87 mm

981 -m
32 marcha
60 mm 60 mm _ 380mm >
=2137,11 N
F,=2393,72 N

U=5579,01 N

® F.=183536 N l Ry = 588,26 N
U =6248,94 N

R = 1612,9 N

F,=2055,74 N R,:=3891,1 N
R=66,32 mm @

®R,=92497 N

Ryp =3942,57 N

Imagen 12. Cargas y dimensiones del eje intermedio 32 marcha

ZFZ =0 - 1835,36 + 2055,74 = R, > R,z = 3891,1 N
ZFy =0 - Ryp + Ryp = 2137,11 + 2393,72 = R, = 3942,57 N
Z F, =0 - Ryp + 624894 = R,z + 5579,01 > R, = 92497 N

Z M,p = 0 > 2137,11 - 60 — 1835,36 - 66,32 — 2393,72 - 60 — 2055,74 - 59,21
+Ryp - 440 = 0 >R, = 588,26 N
Z M,p = 0 - 6248,94 - 60 + 5579,01 - 60 = R,y; - 440 — R,y = 1612,9 N
T = 5579,01 N - 66,32 mm = 370000 Nmm
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Diagramas de momentos

M

6505,52 Nmm

-121721,07 Nmm -101817,84 Nmm
-223538,8 Nmm

612902 Nmm

M,

334740,6 Nm

M z 370000 Nmm

Imagen 13. Diagrama de momentos del eje intermedio 32 marcha

Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el codigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M= |M;+Mz2= \/223538,82 + 6129022 = 652394,4 Nmm

3132-1
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59 marcha
60 mm 380 mm Ly 60 mm .
F.=2137,11N
l F,=2023,31N
U=5579,01N
Rye = 2009,25N

® — »F.=183536N

U=5281,94 N l
® R =5322,44N

_ —
F.=1737,63N R = 3572.99N
R = 66,32 mm «— ®
Cf Rio=5619,51 N IR = 70,05 mm

Ryp=2151,17N
Imagen 14. Cargas y dimensiones del eje intermedio 5% marcha

Z F,=0- 183536+ 1737,63 =R,z - R,z = 3572,99 N
ZFy =0 - Ryp + Ryp = 2137,11 + 2023,31 - R, = 215,17 N

Z F, =0 - R,p +5281,94 = R,z + 5579,01 > R, = 5619,51 N

Z My, =0- 2137,11-60 - 1835,36- 66,32 —1737,63 - 70,05 — 2023,31 - 380

+ Ry - 440 = 0 > R,y = 2009,25 N

Z M,p = 0 — 5281,94 - 380 + 5579,01 - 60 = R, - 440 — R,y = 5322,44 N

T =5579,01 N - 66,32 mm = 370000 Nmm

Diagramas de momentos

My
6505,52 Nmm 1165,98 Nmm
]
-121721,07 Nmm
-120555 Nmm
M,

334740,6 Nmm
316916,4 Nmm

M z 370000 Nmm

Imagen 15. Diagrama de momentos del eje intermedio 5% marcha
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Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el cédigo ASME para obtener el diametro en el punto mas

critico:

M= /Mf, + M2 = \/1205552 + 316916,4? = 339071,54 Nmm

31321
0= \/ -\/(1,5 -339071,54)%2 + (1-370000)% = 18,69 mm

981 -m
Marcha Atrds
60 mm 280 mm . 160 mm s
F,=2137,11N
F,= 4275,205N
U=5579,01N
) ——»Fo= 183536 N l Rye = 2705,8N
U=11746,03 N R 82355 N
R, = 183536 N
R = 66,32 mm « ®
(T Reo= 2068,5 N R=7005 mm

Ryp=3706,51N

Imagen 16. Cargas y dimensiones del eje intermedio marcha atras

ZFZ =0 - R,; = 183536 N
ZFy =0 - Ryp + Ryp = 2137,11 + 4275,205 - Ry, = 3706,51 N
Z F, =0 - Ry, +11746,03 = R,z + 5579,01 > R,, = 2068,5 N

z M,p =0 - 2137,11- 60 — 1835,36 - 66,32 — 4275,205- 280 + Ry - 440 =0

~ Ry = 27058 N

Z M, = 0 — 11746,03 - 280 + 5579,01 - 60 = R, - 440 — R,z = 8235,52 N

T =5579,01 N - 66,32 mm = 370000 Nmm
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Diagramas de momentos

Mx

6505,52 Nmm

-121721,07 Nmm -432928 Nmm

1317683,2Nmm

M,

334740,6 Nm

M z 370000 Nmm

Imagen 17. Diagrama de momentos del eje intermedio marcha atras

Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el codigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M= |[M;+M2= \/4329282 + 1317683,2%2 = 1386980,774 Nmm

3321
02 J981 —-/(15-1386980,774)2 + (1 - 370000) = 27,99 mm

Una vez obtenidos todos los resultados de los diametros minimos necesarios se
deduce gue la situacion mas exigente se dara con la marcha atras. Por tanto, el
diametro minimo del eje deberia ser 27,99 mm, por lo que se utilizara un eje
comercial de 35 mm de diametro. Con este valor el célculo se encontrara del
lado de la seguridad

4.11.3 Eje secundario

El eje secundario monta los engranajes que se conectan con el eje intermedio.
Estos engranajes giraran sueltos hasta que se sincronicen con el eje para girar
solidarios a este. Este eje serd el que transmita la potencia al diferencial
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mediante el eje diferencial y las uniones cardan. Este ira apoyado sobre dos

rodamientos en los cuales se generaran las reacciones.

1 marcha

»

220 mm 220 mm . _60mm _

A
A 4
A

/¢ = 2437,87 N Ry = 1550,58 N

e

R=67,69 mm l
R, = 2883,75 N
wmee T, (® R.=5288,73 N

|

@ Ryr = 5288,73 N

F,=2883,75 N
@ ! (®) U=10577,47 N

F.=3988,75 NI
Imagen 18. Cargas y dimensiones del eje secundario 12 marcha

ZFZ =0 - R,; = 2883,75 N
Z E, =0 - Ryr + Ry = 398845 > R, = 2437,87 N

Z F, =0 - 1057747 = Ryp + Ry = Ryp = 5288,73 N

Z M,r =0 — 3988,45 - 220 — 2883,75- 67,69 = R,; - 440 - R,; = 1550,58 N

Z M,p =0 — 10577,47 - 220 = R, - 440 = R, = 5288,73 N
T = 10577,47 N - 67,69 mm = 715988,94 Nmm

Diagramas de momentos

536331,4 Nmm

MX 341127,6 Nmm
1163520,6 Nmm

M,

I\/IZ 715988,94 Nmm

Imagen 19. Diagrama de momentos del eje secundario 12 marcha

EUITI Bilbao Junio de 2019

a7



DISENO Y CALCULO
DE LA TRANSMISION CALCULOS

Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el cédigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M = /MJZ, + MZ = \/536331,42 + 1163520,6% = 1281183,655 Nmm

3132-1
0= j : \/(1,5 -1281183,655)? + (1 - 715988,94)% = 27,71 mm

981 -m
29 marcha
P 120 mm L 320 mm . _60mm _
Ry = 2323,08 N Ry = 525,93 N
J R=53,63 mm l
- 4 R, =2059,9 N
® Ry = 5495,01 N 6 ' »(®) R =2060,63 N

Fa=2059,9 N

— ® U=7555,64 N

F, = 2849,01 NI
Imagen 20. Cargas y dimensiones del eje secundario 22 marcha

ZFZ =0 - R,; =20599N
Z F, =0 - Ryr + R, = 2849,01 - Rz = 2323,08 N
Z F, =0 > 7555,64 = R,y + Ry = Ryp = 5495,01 N
Z M, = 0 — 2849,01 - 120 — 2059,9 - 53,63 = Ry - 440 - Ry = 525,93 N

ZMyF =0 - 7555,64-120 = R, - 440 > R, = 2060,63 N
T = 7555,64 N - 53,63 mm = 405205,97 Nmm
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Diagramas de momentos

278769,71 Nmm

Mx

168297,6 Nmm

659401,6 Nmm

Mz 405205,97 Nmm

—

Imagen 21. Diagrama de momentos del eje secundario 22 marcha

Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el codigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M= [Mj+MzZ= \/278769,712 + 659401,62 = 715907,13 Nmm

5321
0= \/981 —-/(15-715907,13)? + (1- 405205,97)? = 22,84 mm
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39 marcha
. 60 mm » 380 mm » 60 mm »
Ry = 2255,41 N Ryc = 138,81 N
R=40,26 mm l
= R, = 2055,74 N
® Ry =5393,82 N 6 — > (®) R=852,12 N

F,=2055,74 N
«— ® U=6248,94 N

F.=2393,72 NI
Imagen 22. Cargas y dimensiones del eje secundario 32 marcha

ZFZ =0 - R, = 205574 N
Z E, = 0 - Ryp + Ry = 2393,72 - R, = 225541 N
Z F,=0 - 624894 = R,z + R,; > Ry = 5396,82 N
Z M, = 0 - 2393,72 - 60 — 2055,74 - 40,26 = Ry - 440 - Ry = 13831 N
Z Myp = 0 — 624894 - 60 = R,; - 440 — R, = 852,12 N
T = 6248,94 N - 40,26 mm = 251582,34 Nmm

Diagramas de momentos

135324,6 Nmm

MX 52557,8 Nmm

323805,6 Nmm

M,

I\/IZ 251582,34 Nmm

Imagen 23. Diagrama de momentos del eje secundario 32 marcha
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Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el cédigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M= /M; + M2 =,/135324,6% + 52557,8% = 145172,55 Nmm

3032-1
0 > j /(1,5 -145172,55)2 + (1 - 251582,34)2 = 15,11 mm

981-m
5% marcha
380 mm 60 mm 60 mm
Ryr=388,14N Ryc=1635,17N
R=28,42mm J

R, =1737,63N

@ Re=72026N @® R =4561,67N

F,=1737,63N

® U=5281,94N

F.=2023,31 NI
Imagen 24. Cargas y dimensiones del eje secundario 52 marcha

ZFZ =0 - R, =1737,63N
ZFy =0 - Ryp + Ry = 2023,31 > R,y = 388,14 N
ZFx =0 - 5281,94 = Ryp + Ryg = Ryp = 720,26 N
Z M, = 0 — 2023,31-380 — 1737,63 - 28,42 = R, - 440 - R,,c = 1635,17N

Z M, = 0 — 5281,94 - 380 = R, - 440 — R, = 4561,67 N
T =5281,94 N - 28,42 mm = 150112,73 Nmm
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Diagramas de momentos

147493,2 Nmm

X 98110,2 Nmm
M 273700,2 Nmm

Y
M., 150112,73 Nmm

Imagen 25. Diagrama de momentos del eje secundario 52 marcha

Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el codigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M = /MJZ, + M2 = \/147493,22 + 273700,22 = 310911,63 Nmm

5321
0= \/981 —-/(15-310911,63) + (1- 150112,73)? = 17,19 mim
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Marcha Atrads
280 mm 160 mm 60 mm
< > —>t——>
Ryr = 1554,62 N Rye = 2720,58 N

R=56,25 mm l

Ric =7474,74 N @

@ R =4271,28 N

U=11746,03 N ®

F,=4275,205 NT

Imagen 26. Cargas y dimensiones del eje secundario marcha atras

Z F, = 0 = Ryp + R, = 4275,205 - R, = 1554,62 N
Z F, =0 - 11746,03 = Ryp + Ry » Ryp = 427128 N
Z M, = 0 — 4275,205 - 280 = Ry - 440 — R,z = 2720,58N

Z M,p = 0 — 11746,03 - 280 = R, - 440 = R, = 7474,74 N
T = 11746,03 N - 56,25 mm = 660719,81 Nmm

Diagramas de momentos

M 435293,6 Nmm
XA
|V|y 1195958,4 Nmm

MZ 660719,81 Nmm

Imagen 27. Diagrama de momentos del eje secundario marcha atras
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Después de calcular todos los valores de las reacciones con este par de
engranajes se emplea el cédigo ASME para obtener el diametro en el punto mas
critico:

M = /M; + M2 =,/435293,6% + 1195958,42 = 1272712,463 Nmm

31321
0= j981 T J(1,5-1272712,463)2 + (1 - 660719,81)2 = 27,57 mm

Una vez obtenidos todos los resultados de los diametros minimos necesarios se
deduce que la situacién mas exigente se dara con la primera marcha. Por tanto,
el diametro minimo del eje deberia ser 27,71 mm, por lo que se utilizara un eje

comercial de 35 mm de diametro al igual que en el eje intermedio. Utilizando este
diametro se situara del lado de la seguridad.

4.11.4 154,66
4.11.5 Eje del pifidn de la marcha atras

Como se ha mencionado anteriormente la marcha atras tendra un tercer
engranaje para invertir el giro, este engranaje, denominado pifidn loco, ira
situado en otro eje. Por tanto, serd necesario obtener el diametro minimo
necesario del eje sobre el que ira este pifidn. Para ello se utilizara el método del
codigo ASME.

40 mm 40 mm
.

Fry = 4275,205 N
Ryt =ON

<

Ry=0ON

U, =11746,03 N@

Rt = 11746,03 N ® ® Ra=11746,03N

R=315mm
(® U,=11746,03N

F.=4275,205N

Imagen 28. Cargas y dimensiones del eje de la marcha atras

Al aplicarse las mismas fuerzas en Y se deduce que las reacciones en los apoyos
son nulas. Al mismo tiempo las fuerzas en X son iguales y de mismo sentido, a
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la vez que estan separadas a la misma distancia de los apoyos, por lo que se
deduce también que las reacciones en los apoyos son iguales a las fuerzas, pero
con sentido contrario.

V] 171008,2 Nmm
X

Imagen 29. Diagrama de momentos del eje de la marcha atras

Con los valores obtenidos se emplea el c6digo ASME:

M = /MJZ, + MZ? = \/171008,22 + 02 =171008,2 Nmm

3[32-1
0> j981 — /(1,5 -171008,2)% + (1 - 0)% = 13,86 mm

El diametro minimo para el eje sobre el que ira apoyado el pifidn loco sera de
13,86 mm, sin embargo, se utilizara un eje comercial de 20 mm por lo que se
posicionara del lado de la seguridad.

4.12 CALCULO DE LOS RODAMIENTOS

Todos los ejes anteriormente calculados deberan ir biapoyados sobre un par de
engranajes cada uno para poder tener permitido el giro. Como ya se ha
mencionado, en estos rodamientos apareceran las reacciones generas por las
fuerzas creadas en las ruedas dentadas. En cada eje se presenta una situacion
diferente y ademas en el eje intermedio y en el secundario la situacién variara
también en funcidon de la marcha engranada. Por esta razén los rodamientos
presentes en cada eje seran diferentes.

En el eje primario se emplearan un par de rodamientos cOnicos con montaje
directo. Estos rodamientos seran capaces de soportar tanto la carga axial como
la radial.

En el eje intermedio y en el eje secundario se utilizara un rodamiento de bolas,
capaz de soportar carga axial y radial, y un rodamiento de rodillos el cual se
colocara para que se le ejerza solo una carga radial.

Por dltimo, en el de la rueda loca de la marcha atrds irdn situados dos
rodamientos de rodillos ya que solo hay presente carga radial.
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4.12.1 Eje primario

Se trataran de dos rodamientos de rodillos conicos en montaje directo, al tratarse
de este tipo de rodamientos no solo tendremos las fuerzas externas que hay
sobre ellos, si no que la carga radial inducira una carga axial. Esto se debe a la

conicidad del propio rodamiento, que si el anillo exterior se comprime la forma
conica tiende a desplazarlo axialmente.

[I
\I |
\ i
\ /
\
\\ |
1 /
\ !
\ !

Imagen 30. Seccién de rodamientos cénicos en montaje directo

Las cargas sobre estos rodamientos seran:

Rodamiento A Rodamiento B
Carga radial Carga axial Carga radial
460,07 N 2789,505 N 1835,65 N 2597,07 N 8368,515

Tabla 14. cargas sobre los rodamientos conicos en el eje primario

F,, = /460,072 + 2789,505% = 2827,18 N

F,5 = /2597,07% + 8368,515% = 8762,23 N

Para calcular la carga radial equivalente en los rodamientos se seguiran los
pasos mostrados en la siguiente tabla 15:

Condicion de empuije Carga de empuje Cargaegﬁ?\?;é%?erad'al
Fag= 227 Frs g | b= 04 Foat Ky F
=————m =04- .
0,47 - Fra _ 047 - Frp @l Kg ae A ra T R4 Faa
Ka —  Kp ae 047 Fpp
aB= T Py = F,p
B
0,47 - F,
ad = K—r Py =F,4
047 -F,, 047 Fop 4
> - mFae
KA KB 0,47 * FT‘A
FaB:K—_mFae Pp =04 -Fp+Kg-Fup
A

Tabla 15. Pasos para calcular la carga radial equivalente en los rodamientos de rodillos cénicos
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Se sabe que un automovil deberd tener una duracién aproximada a 5000 horas.
Al mismo tiempo también es conocido que el par maximo del automévil se lograra
con 4200 rpm, que al ser el valor mdximo de revoluciones al utilizarlos en
calculos se obtendran valores conservadores. Mediante estos dos valores se
obtendra la vida del automovil en nimero de revoluciones.

revoluciones 60 min

L = 5000 horas - 4200 = 1260 millones de revoluciones

minuto "1 hora

Se requerird una fiabilidad del 90% en cada rodamiento por lo que la fiabilidad
en el conjunto seré:

R ="/Ry =3/0,90 = 0,948

R: fiabilidad del conjunto de rodamientos
Rn: fiabilidad de un rodamiento
n: numero de rodamientos en el conjunto

Conocida la fiabilidad se obtiene la vida nominal del rodamiento (L1o). Esta se
define como el niumero de revoluciones que es capaz de completar el anillo
interior de un rodamiento sin que se produzcan sintomas asociados a la fatiga
en el 90% de un grupo de rodamientos iguales.

L 1260 )
Lip = = = 1983,32 millones de rev.

E T
448 [In (%)]1’5 4,48 [In (ﬁ)]l‘5

Al estar cada rodamiento sometido a cargas diferentes cada uno necesitara una
capacidad de carga diferente. Se aplicara un factor de aplicacion de la carga
(F.A.) de 1,2 y el valor de “a” al tratarse de un rodamiento de rodillos cénicos
sera de 10/3

C(FA) P (Lyp)'a

C
90'/a
1,2-2827,18 - (1983,32)3/10
W= : = 8579,85 N
90°/10
1,2 -8762,23 - (1983,32)3/10
= = 26591,38 N

B 90%/10

Se utilizara un eje de 20 mm de diametro, el cual cumple con el minimo calculado
anteriormente. Por tanto, el rodamiento seleccionado serd el 32004 X de la
marca SKF. Este rodamiento se utilizara para los dos que se montan sobre este
eje.
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Dimensiones principales Capacidad de carga basica Carga limite de fatiga  Velocidades nominales Designacion
dinamica estatica Velocidad de referencia  Velocidad limite
d D T Cc Cao P,
mm kN kN rfmin
20 52 2225 54.3 455 5 11000 14000 > 32304
20 47 15.25 341 28 3 12000 15000 > 30204
20 52 16.25 41.9 32.5 3.55 12000 14000 » 30304
|20 42 15 290.7 27 2.65 13000 16000 > 32004 X I

Imagen 31. Rodamiento de rodillos conicos elegido del catadlogo SKF

Rodamiento de rodillos conicos SKF 32004 X -> { CK==23,67 KN
Siguiendo los pasos de la tabla 15:
0,47 - F,4 _ 0,47 -2827,18 — 86048
K, 1,6 I
0,47 - F,5 0,47 - 8762,23
— Mk = e —1-(-1835,65) = 4409,55 N
B )

860,48 N < 4409,55 N
Se trata de la primera condicion de la tabla.

047 Fp

" — mF,, = 4409,55 N
Kpg

_047-Fz 047876223
;T K, T 1,6

= 25739N

P,=04-F,+K, F,,=04-282718+ 1,6 - 4409,55 = 8186,15N —» P, > F,,

Py = F,5 = 8762,48

c e 29700 173 ,
L10A =90 [m] =90 [m = 3596,61 millones de rev.

1 min 1 min

(3596,61 millones de rev) - 2200700 G0h - 14272,26 horas
c e 29700 173 ,
L10A =90 [m] =90 [m = 2866,83 millones de rev.

1 min 1 min
4200rev 60h

(2866,83 millones de rev) - = 11376,33 horas

Este modelo de rodamiento se considera aceptable ya que es capaz de trabajar
mas de 5000 horas supuestas para la vida de los engranajes de la caja de
cambios.
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4.12.2 Eje intermedio

En este eje se situard un rodamiento de rodillos cilindricos, el cual soportara
carga radial, y un rodamiento de bolas que sin embargo soportara carga radial y
toda la axial.

Este eje, como ya se ha calculado antes, soportara cargas diferentes en funcion
de la marcha que se encuentre engranada, que al mismo tiempo cada marcha
actuara durante un porcentaje de horas también calculado anteriormente.

Las cargas sobre estos rodamientos seran:

Rodamiento de bolas y . .
Marcha rodillos Rodamiento de rodillos % horas (q)
Carga radial | Carga axial Carga radial
1 6440,09 N 4719,11 N 4055,43 N 6%
2 2964,97 N 3895,26 N 4082,99 N 10%
3 1706,48 N 3891,1 N 4049,62 N 28%
4 756,82 N 1835,36 N 6691,15 N 29%
5 5689,06 N 3572,99 N 6017,17 N 25%
M.A. 8668,62 N 1835,36 N 4244,63 N 2%

Tabla 16. Cargas sobre los rodamientos del eje intermedio

4.12.2.1  Apoyo D — Rodamiento de rodillos cilindricos

En este apoyo al encontrarse el rodamiento de rodillos solo se soportara la carga
radial.

Primero se obtiene la carga equivalente sobre el rodamiento. En este calculo se
tiene en cuenta tanto la carga axial como la radial.

F=Fp=X-V-E+Y-F,

V es el factor de rotacion; su valor es 1 cuando es el anillo interior el que gira 'y
1,2 cuando es el exterior. En este caso sera 1 ya que es el interior. Por otro lado,
los valores X e Y se obtienen mediante la tabla 17 en la cual se encuentran dos
situaciones para estos parametros:
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F./(VF,)<e |F./(VF)>e
F./C, |e X Y X Y
0,014* [019 |1 0 056 |230
0,021 |021 |1 0 056 |215
0,028 [022 |1 0 056 [1,.99
0,042 [024 |1 0 056 |185
0,056 [026 |1 0 056 |1,71
0,07 |027 |1 0 056 |1,63
0,084 [028 |1 0 056 |155
0,11 030 |1 0 056 |145
0,17 034 |1 0 056 |131
0,28 |038 |1 0 056 |1,15
0,42 |042 |1 0 056 |1,04
0,56 |044 |1 0 056 |1
*Usar 0,014 si Fa/Cy<0,014

Tabla 17. Valores X, Y para calcular la carga radial equivalente Fe

La situacion de este rodamiento al no soportar carga axial sera la de la primera
columna de la tabla, por tanto, X sera 1 e Y sera 0.

Esta fuerza equivalente también se multiplicara por un factor de aplicacion de
1,2 para mayor seguridad en los célculos.

F,=(F.A) - (X-V-E. +Y-E)

F,,=(12)-(1-1-405543+ 0) = 4866,58 N
F,,=(12)-(1-1-4082,99+ 0) = 4899,58 N
Foo=(12)-(1-1-4049,62+ 0) = 4859,54 N
F,,=(12)-(1-1-6691,15+ 0) = 8029,38 N
Foe=(12)-(1-1-6017,17 + 0) = 7220,6 N
Foya = (1,2) - (1-1-4244,63 +0) = 5093,55 N

Se ha mencionado anteriormente que todas las marchas no trabajaran durante
el mismo numero de horas, es por ello por lo que hay que calcular la carga
equivalente de todas las marchas teniendo en cuenta el tiempo de trabajo de
cada una:

3 3 41 3 q 3 Q3 3 44 3 (s 3 qMA
= " —  — * — * — " —_— - —_—— ﬁ
Fe \/Fel 100 t Fe; 100 t Fes 100 tFeq 100 +Fes 100 + Fema 100

3\/4866,583 % 14899583 .12 1 4859543 .28 18029383 - 22 1 7220,63 - 2> + 5093,553 - —
100 100 100 100 100 100
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=6677,09 N

Una vez lograda la carga equivalente se calcula vida nominal del rodamiento
para que con esta se calcule la capacidad de carga minima que debera tener el
rodamiento. A diferencia del eje primario este realizara la mitad de las
revoluciones a lo largo de su vida (L) debido a la toma constante que conecta
estos dos ejes.

Lio = = — = 634,21 mill derev

L _
0,02 +4439 - [in ()] 0,02+4439 - [in(55)"*"

C=Fe-Ly’®=6677,09 - 634,21°/10 = 4626548 N

Se elige un rodamiento de 35 mm de diametro. Dicho didmetro es superior al
diametro minimo calculado para el eje primario, por tanto, el rodamiento es
vélido.

Dimensiones Capacidad de carga Carga limite de Velocidades nominales Designacion
principales basica fatiga
dinamica estatica Velocidad de Velocidad
referencia limite
d D B Cc Cp Py
mm kN kN r/min
35 62 14 35.8 38 4.55 13000 13000 » NU 1007 ECPH
35 62 14 35.8 38 4.55 13000 13000 » NU 1007 ECP
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 N 207 ECM
I 35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 » N 207 ECP I
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 NUP 207 ECM
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 » NUP 207 ECP
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 > NUP 207 ECJ

Imagen 32. Rodamiento de rodillos elegido del catalogo SKF

. ) v C =56 KN
Rodamiento de rodillos cilindricos SKF N 207 ECP = {Co — 48 KN

4.12.2.2  Apoyo E—Rodamiento de bolas rigidas

Este rodamiento de bolas soportara tanto carga axial como radial. Debido a esto
el célculo se hard mediante un proceso de iteracién donde primero se calculara
el rodamiento y una vez realizada la eleccion de este se pasard su
comprobacién.

F,=(F.A) - X-V-E.+Y - F,)
En esta ocasion los valores de X e Y para la segunda columna de la tabla 17

seran X=0,56 e Y=1,63 (e=0,27). Esto se debe a que no conocemos el valor de
Coy hay que iterar. Esta eleccion se basa en que estos valores se encuentran
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en la zona media de dicha tabla y esto facilitara la iteracién hasta la obtencién
de Co.

Calculo del rodamiento

19 marcha

F, 4719,11

= = 7
V-F 1-6440,09 073

0,73 >e=0,27

F,, =(1,2)-(0,56-1-6440,09+ 1,63-4719,11) = 13558,308 N

22 marcha

F, 3895,26

= =131
V-F 1-2964,97 .3

1,31 >e=0,27

F,, =(1,2)-(0,56-1-2964,97 + 1,63 - 3895,26) = 9611,58 N

3% marcha
F, 3891,1
= =2.27
V-F 1-1706,48
227 >e=0,27

F,;=(12)-(0,56-1-1706,48+ 1,63 -3891,1) = 875793 N

42 marcha

F, 183536
= =242
V-E  1-75682

242 >e =027

F,,=(2)-(0,56-1-756,82+ 1,63 -1835,36) = 4098,54 N

52 marcha

F, 3572,99
= = 0,62
V-E  1-5689,06
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0,62 >e=0,27

F,s =(1,2)-(0,56-1-5689,06+ 1,63 -3572,99) = 10811,808 N

Marcha atrds

E, 1835,36
- =021
V-E 1866862
_ X =1
021 <e= 0,27{Y 0

Foua=(12)-(1-1-8668,62+0-1835,36) = 10402,34 N

Se calcula la carga equivalente en funcion del tiempo de cada marcha:

3 3 41 3 4z 3 Qs 3 4a 3 Qs 3 4dMmA
Fe='|F3 L 4p,3 J24p 3. %4p 3 & p3 9 4p 3. 0ud
€ el "7o T Fez” "1g0 T Fes” "1 Thea” "1gq T Fes™ "5 T Fema™ "7

3\/13558,308 3.5 19611,58% - 2% 1+ 8757,933 - 22 14098,543 - 2 4+ 10811,8083 - == + 10402,343 - =
100 0 100 100 0 100

10 10
=9224,26 N

C=Fe-Ly/e=9224,26-63421"/3 = 79251,81 N

El rodamiento con el didmetro mas adecuado que tenga una capacidad de carga
suficiente para aguantar la carga calculada tendra un diametro de 50 mm.

Dimensiones Capacidad de carga Capacidades de carga de  Velocidades nominales Designacion Designaciones
principales basica fatiga
dinamica estatica Velocidad de Velocidad Bearing Anillo elastico
referencia limite
d D B CGC Co Py
mm kN kN r/min
50 130 31 871 52 22 12000 7500 6410
50 130 31 87.1 52 22 12000 7500 6410 NR SP 130
50 130 31 87.1 52 2.2 12000 7500 6410 N
|50 110 40 81.9 69.5 2.9 10000 5300 4310 ATNS I
45 120 29 76.1 45 19 13000 8500 6409
45 120 29 76.1 45 19 13000 8500 6409 NR SP 120
45 120 29 76.1 45 19 13000 8500 6409 N
50 110 27 65 38 1.6 13000 8500 » 6310
50 110 27 65 38 1.6 13000 8500 6310 N

Imagen 33. Rodamiento de bolas elegido del catalogo SKF

Para el diametro del eje intermedio anteriormente se habia seleccionado un eje
comercial de 35 milimetros, por tanto, este rodamiento no es valido.

Como las cargas sobre este apoyo son demasiado grandes se optara por colocar
conjuntamente un rodamiento de bolas rigidas y un rodamiento de rodillos. Como
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se suponen que ambos rodamientos entran fabricados del mismo material y
poseen propiedades similares, la carga radial se dividira entre ambos
rodamientos.

Conjunto de rodamiento de bolas rigidas y rodamiento de rodillos

Rodamiento de bolas rigidas

Se repetira el célculo realizado anteriormente, pero en este caso como se
utilizara un rodamiento de rodillos en conjunto la fuerza axial sera la mitad.

129 marcha
E, B 4719,11 _ 146
V-E. - 1. (6440,09) -
2
1,46 > e =0,27
644.0,09
Fep =(1,2) (0,56 -1 (T) + 1,63 -4719,11) =11394,44 N
22 marcha
F, _ 3895,26 262
V-F. o 1. (2964,97) o
2
2,62>e =027
2964,97
F,,=(12)- (0,56 -1- (—) + 1,63 3895,26) =8615,35N
32 marcha
F, _ 3891,1 _ 454
V-E. - 1. (1706,48) v
2
454 >¢e=0,27

1706,48
Foy = (12) - (0,56 1 (T) 4163 3891,1) _ 818436 N

42 marcha
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F. _ 183536 _ ..
V.Fr_l_(756,82)_ '
2
4,84 > e =027

756,82

Feu = (1,2) - (0,56 -1 ( ) + 1,63 1835,36) = 3844,25 N

52 marcha
E, 3572,99
= = 1,24‘
VeF T (368906)
2
1,24 > e = 0,27

(5689,06)

Fes = (1,2) - (0,56 -1- + 1,63 3572,99) = 8900,29 N

Marcha atrds

F, _ 183536 042
V. E 1_(8668,62)_ '
2
042 >e =027
8668,62
Fopa = (1,2) - (0,56 1 (—) +1,63- 1835,36) = 6502,62 N

Se calcula la carga equivalente en funcion del tiempo de cada marcha:

3 3 41 3 4z 3 Qs 3 44 3 ds 3 4dMmA
= - —_— . —_ —_ . —_ - —_ QLT LT N
Fe JFel 00+ Fea 00+ Fes 100 tFes 200 T Fes 00 T Fema 100

1/11394,44 3.8 18615353 - -2 + 8184,36° - 22 +3844,253 - —= + 8900,293 - = + 6502,623 - —
100 100 100 100 100 100

=7931,42 N

C=Fe-Ly’a=7931,42 634,213 = 68144,17 N
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Dimensiones Capacidad de Capacidades de Velocidades nominales Designacion Designaciones
principales carga basica carga de fatiga

dinamica estatica Velocidad de Velocidad Bearing Anillo elastico
referencia limite
d D B C Co [Fly
mm kN kN r/min
[ 35 100 25 55.3 31 1.29 16000 10000 6407 N ]
35 100 25 55.3 31 1.29 16000 10000 6407
35 100 25 55.3 31 1.29 16000 10000 6407 NR SP 100
35 80 31 50.7 38 1.63 14000 7EAN 4307 ATN9

Imagen 34. Rodamiento de bolas elegido del catalogo SKF

C =553KN

Rodamiento de bolas rigidas SKF 6407 N - {Co — 31 KN

Una vez elegido el rodamiento se comprueba si este es adecuado. Con el valor
Co correspondiente a este rodamiento se obtienen, interpolando si es necesatrio,

(gl

los nuevos valores de “e” yde X e Y.

Comprobacion del rodamiento

129 marcha
F, _ 4719,11 — 0152
C, 31000
Se interpola:
e=0,32
X =0,56
Y =1,35
6440,09
Foo=(12)- (0,56 -1 -T +1,35: 4719,11) =8174,02 N
29 marcha
F, (389526 ..
C, 31000
e=0,31
X =0,56
Y=1,41
2964,97

Fo, =(1,2)- (0,56 1 +1,41- 3895,26) = 6322,50 N
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32 marcha

Se interpola:

e=0,31
X =0,56
Y=141

Foy=(1,2)- (0,56 1

42 marcha

Se interpola:

e=0, 262
X =0,56
Y =168

75
F,,=(12)- (0,56 1-

52 marcha

Se interpola:

e=0,3
X =0,56
Y =1,45

F.. =(1,2)- (0,56 1-

Marcha atrds

F, 38911 0125
Co, 31000
1706,48
2
F, 183536 _ 0.06
C, 31000

)

F, 3572,99

C, 31000 0.11

5689,06
2
F, 183536 _ 006
C, 31000

CALCULOS

+1,41- 3891,1) = 5970,13 N

+ 1,68 - 1835,36) = 3507,224 N

+1,45- 3572,99) =6773,77 N
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e=0, 262
X =0,56
Y =1,68
8668,62
Foua = (1,2) - (0,56 -1 A + 1,68 - 1835,36) = 5510,61 N

Se calcula la carga equivalente en funcion del tiempo de cada marcha:

3 3 41 3 4z 3 4s 3 4a 3 Qs 3 4dMmA
Fe='|F3 L 4pF,3 224p 3. B 4p 3 & p3 9 4p 3. dud
€ el "7o0 T Fez” "1g0 T Fes” "1 Thea” "1g0 T Fes™ " 750 T Fema™ "7,

3\/8174,023 % 46322,50%- 22 1 5970,13° - 22 13507,224° - 22 + 6773,77° - 22 £ 5510,61° - =
100 100 100 100 100

100
= 5955,06 N

C =Fe- Ly’ =595506 -634,217/3 = 51163,94 N
5116394 N < 55000 N
El rodamiento elegido serd apropiado ya que su capacidad de carga es
ligeramente superior a la capacidad de carga minima calculada. Ademas, se

debe tener en cuenta que durante el célculo estas cargas han sido mayoradas
mediante un factor de aplicacion, asegurando asi la fiabilidad del rodamiento.

Rodamiento de rodillos cilindricos

La situacion de este rodamiento al no soportar carga axial sera la de la primera
columna de la tabla, por tanto, X sera 1 e Y sera O.

F,=(F.A) - (X-V-E. +Y-E)

6440,09

F,,=(12)- (1 1 0) = 3864,05 N
2964,97

F,,=(12)- (1 1 0) = 177898 N
1706,48

F.=(12)- (1 1 0) =1023,88 N

756,82
F,,=(12)- (1 1- + 0) = 454,092 N

5689,06
F,. =(1,2)- (1 1 0) = 3413,43 N
8668,62
Foua = (1,2) - (1 1+ 0) =5201,17 N
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Fe = 3\/1?613 e

100

qz 3 43 3 4 3 (s 3
&4 p 3.8 p 3 4 p 3. 95 p, 3.
100 e3 100 ' "€ 100 €5 100 eMA

100

dMA

3\/3864,053 : % +1778,983 - =~ + 1023,883 -%+454,0923 :

10
100

= 2563,72 N

100

C=Fe-Ly’®=256372 -634.21°10 = 17762,23 N

25

29 1 3413,433 - = 4 5201,173

10

Dimensiones Capacidad de carga Carga limite de Velocidades nominales Designacion
principales basica fatiga
dinamica estatica Velocidad de Velocidad
referencia limite
d D B c Cq B
mm kN kN r/min
35 62 14 35.8 38 4.55 13000 13000 » NU 1007 ECPH
|35 62 14 35.8 38 4.55 13000 13000 » NU 1007 ECP I
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 N 207 ECM
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 » N 207 ECP
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 NUP 207 ECM

Rodamiento de rodillos cilindricos SKF 1007 ECP > {

Imagen 35. Rodamiento de rodillos elegido del catalogo SKF

C =553KN
Co = 31KN

Para un diametro 35 mm que tendra el eje todos los rodamientos tienen una
capacidad de carga muy superior a la necesaria, por tanto, se elige el rodamiento
con la menor capacidad de carga posible

4.12.3 Eje secundario

Este eje al igual que el intermedio soportara tanto carga axial como radial. Por
esa razon el tipo de rodamientos que se montaran en el seran los mismos tipos,
uno de rodillos que soporta carga radial y uno de bolas que soporta tanto carga
axial como radial. Cabe decir que la diferencia respecto a los célculos del eje
intermedio es que sobre este eje no habra cargas cuando se engrane la cuarta
marcha o directa y que en este caso el eje girara a diferentes rpm en funcién de

la marcha.
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DISENO Y CALCULO

DE LA TRANSMISION CALCULOS

Marcha Rodamiento de bolas Rodamiento de rodillos % horas (q)
Carga radial | Carga axial Carga radial 0 9

1 3274,58 N 5288,73 N 5823,56 N 6%

2 212597 N 2060,63 N 5965,88 N 10%

3 2060,42 N 852,12 N 5846,38 N 28%

4 - - - -
5 2386,03 N 4561,67 N 818,18 N 25%
M.A. 7954,45 N - 4545 4 N 2%

Tabla 18. Cargas sobre los rodamientos del eje secundario

4.12.3.1 Apoyo F— Rodamiento de rodillos cilindricos
F,=(F.A)-X-V-E.+Y - F,)

F,y =(1,2.)-(1-1-5823,56 + 0) = 6988,27 N
F,, =(1,2.)-(1-1-5965,88+ 0) = 7159,05 N
Fos =(1,2.)-(1-1-5846,38 4 0) = 7015,65 N
Fos =(1,2.)-(1-1-818,18 +0) = 981,81 N
Foya=(1,2)-(1-1-4545,4+ 0) = 5454,48 N

3 3 q1 3 4z 3 43 3 Qs 3 (gs 3 4dMA
Fe=>|F, 3 B yp 3 Q2 p 3. &4p 3 G,4p3 &4p 3944
el 100 + Fe 100 t Fes 100 thes 100 + Fes 100 + Fema 100

3\/6988,27 3.5 17159,053 - 22 1 7015653 - 22 + 981,813 - 2> 4 5454 483 . =
100 100 100 100 100

=5416,31N
Una vez obtenida la fuerza equivalente se debera calcular la vida de cada

marcha, esto se debe a que cada marcha el eje girara a unos rpm diferentes y
durante un tiempo diferente a lo largo de su vida

L=t-n
4200
n:
T

t: tiempo de uso de la marcha (min)
n’: velocidad angular del eje (rpm)
r: relacion de transmision de total de la caja

60 min 4200 rpm
1h 3,866

L, =300h- = 19,55 millones de rev.

60 min 4200 rpm
1h 2,19

L,=500h- = 57,53 millones de rev.

60 min 4200 rpm
1h 1,36

L; =1400h - = 259,41 millones de rev.
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60 min 4200 rpm

= 393,75 millones de rev.

60 min 4200 rpm
1h 3,57

Lys=100h- = 7,05 millones de rev.

= 737,29 millones de rev.

L 737,29
Lio = 1= 1

0,02+ 4439 [in(5)["™ 002 +4439 - [In ()"

= 742,22 millones de rev.

C=Fe-Ly/a= *o =
= Fe Ly, /e = 5416,31 - 742,22 *10 = 39342,62 N

Dimensiones Capacidad de carga Carga limite de Velocidades nominales Designacion
principales basica fatiga
dinamica estatica Velocidad de Velocidad
referencia limite
d D B Cc Cp Py
mm kN kN rfmin
35 62 14 35.8 38 4.55 13000 13000 » NU 1007 ECPH
35 62 14 35.8 38 4.55 13000 13000 » NU 1007 ECP
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 N 207 ECM
I 35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 » N 207 ECP I
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 NUP 207 ECM
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 » NUP 207 ECP
35 72 17 56 48 6.1 11000 12000 » NUP 207 ECJ

Imagen 36. Rodamiento de rodillos elegido del catalogo SKF

C =56 KN

Rodamiento de rodillos cilindricos SKF N 207 ECP > {Co — 48 KN

Se utilizara el mismo rodamiento que el empleado en el eje primario.

4.12.3.2  Apoyo G — Rodamiento de bolas rigidas

Se utiliza un rodamiento de bolas para que sea capaz de soportar carga axial y
radial. El método de calculo sera igual al empleado en el apoyo E del eje
intermedio. Primero se selecciona un rodamiento y después se procede a su
comprobacién.

Los valores que se utilizaran seran X=0,56 e Y=1,63 (e=0,27). V=1 ya que el giro
sera en el aro interior del rodamiento.

Calculo del rodamiento.

EUITI Bilbao Junio de 2019 71



DISENO Y CALCULO
DE LA TRANSMISION CALCULOS

19 marcha

F, _ 528873
V-E 1-3274,58

1,61

1,61 >e =0,27

F,, =(12)-(0,56-1-3274,58 + 1,63 - 5288,73) = 12543,25 N

22 marcha

F, 2060,63
= = 0,96
V-E 1-212597

0,96 > e =0,27

F,,=(12)-(0,56-1-212597 + 1,63 - 2060,63) = 5459,24 N

3% marcha

F, _ 852,12
V-E 1-206042

=041

0,41 >e=0,27

F,;=(12)-(0,56-1-2060,42 + 1,63 - 852,12 ) = 3051,34 N

59 marcha

F, _ 456167
V-E 1-2386,03

1,91

191 >e=0,27

F,s =(1,2)-(0,56-1-2386,03+1,63-4561,67 ) = 10526,05 N

Marcha atrds

F, 0 _ 0
V-E 1-7954,45

_ X=1
0<e—0,27{Y:0

Foma=(12)-(1-1-7954,45+4+0-1835,36 ) = 9545,34 N

Se calcula la carga equivalente en funcion del tiempo de cada marcha:
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Fe = 3\/1:613 Ay p 3.9y p 3. 9 p 3 G p 3 g 3w

100 100 100 100 100 100
3\/12543,25 3.5 15459243. 22 1 3051,343. 22 1 10526,053 - == + 9545,343 . >
100 100 100 100 100

=7672,12 N

C=Fe-L,’s=767212-742,22"/3 = 69463,97 N

Dimensiones Capacidad de Capacidades de  Velocidades nominales Designacion Designaciones
principales carga basica carga de fatiga
dinamica estatica Velocidad de Velocidad Bearing Anillo elastico
referencia limite
d D B C Co BN
mm kN kN rfmin
[ 35 100 25 55.3 31 1.29 16000 10000 6407 N ]
35 100 25 55.3 31 1.29 16000 10000 6407
35 100 25 55.3 31 1.29 16000 10000 6407 NR SP 100
35 80 31 50.7 38 1.63 14000 7ENN 4307 ATN9

Imagen 37. Rodamiento de bolas elegido del catalogo SKF

. . C =553KN
Rodamiento de bolas rigidas SKF 6407 N - {Co — 31 KN
El rodamiento que se empleara sera el mismo que el que forma el conjunto de
rodamiento de bolas y de rodillos en el eje primario.

Una vez elegido el rodamiento se comprueba si este es adecuado. Con el valor

Co correspondiente a este rodamiento se obtienen, interpolando si es necesario,
los nuevos valores de “e”yde X e Y.

Comprobacién del rodamiento

12 marcha
Fo _528873 _
C, 31000
Se interpola:
e=0,34
X =0,56
Y=131

F,,=(,2)-(0,56-1-3274,58+1,31-5288,73) = 8762 N
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29 marcha
F, 2060,63 0066
C, 31000
e =0,267
X =0,56
Y =1,65

F,, =(12)-(0,56-1-212597 + 1,65 2060,63) = 4590,03 N

39 marcha
F, 85212 0028
C, 31000
Se interpola:
e=0,22
X =0,56
Y =1,99

F,;=(12)-(0,56-1-2060,42 + 1,99 - 852,12) = 2849,55 N

59marcha
Fo 456167 .-
C, 31000

Se interpola:

e =0,325

X =0,56

Y =1,36

F,s =(1,2)-(0,56-1-2386,03+ 1,36 - 4561,67 ) = 7540,48 N

Marcha atrds

F, 0 _ 0
C, 31000
F, 0 _ 0
V-E 1-7954,45
{X=1
Y =0
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Foma=(1,2)-(1-1-7954,45+ 0-1835,36 ) = 9545,34

CALCULOS

Se calcula la carga equivalente en funcién del tiempo de cada marcha:

3 3 41 3 4z 3 4s 3 4a 3 4s 3 4dMmA
Fe=>lF,3 & 4p,3 L4p 3. B4p 3. 9 4p 3 9 4p 3 us
€ el "7o T Fez” "7g0 T Fes” "JpgThea” "1g0 T Fes™ " 750 T Fema™ "7,

3 3 6 3 10 3 28 3 29 3 25 3 2
J8762 -ﬁ+4590,03 ~—0+2849,55 'E+0 'ﬁ+7540'48 . 0+9545,341 "To0

10 10

= 5657,58 N

C =Fe- Ly /e =5657,58 - 634,21/3 = 4860815 N
48608,15 N < 55000 N
El rodamiento elegido sera apropiado ya que su capacidad de carga es superior
a la capacidad de carga minima calculada. Ademas, se debe tener en cuenta

gue durante el célculo estas cargas han sido mayoradas mediante un factor de
aplicacion, asegurando asi la fiabilidad del rodamiento.

4.12.4 Ruedas locas del eje secundario

Debido a que los engranajes que se encuentran sobre el eje secundario giran
locos, estos necesitaran ir apoyados sobre unos rodamientos que les permite
dicho giro. Para esta labor se utilizan rodamientos de aguja por su buena
capacidad de carga y pequefio espacio radial, sin embargo, no son capaces de
soportar carga axial. Estos rodamientos deberan ser capaces de soportar la
carga axial que se genere en cada marcha.

N.° marcha Fuerza Radial (F\) Fuerza Tangencial (U)
12 3988,75 N 10577,47 N
28 2849,01 N 7555,64 N
3a 2393,72 N 6248,94 N
52 2023,31 N 5281,94 N
MA 4275,205 N 11746,03 N

Tabla 19. Cargas sobre los rodamientos de las ruedas locas del eje secundario

Se obtiene la fuerza total ejercida sobre el engranaje:

Frtor = 1/Frz + U2

F,=X-V-E.+Y-E,

Como ya se hay mencionado estos rodamientos no trabajan con carga axial, por
lo que se trata de la primera situacion de la tabla 17. Por tanto, X=1 e Y=0.
Cabe recordar que como es el anillo interior el que gira V=1.
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19 marcha

Freor = |F2 +U? =/3988,752 + 10577,47% = 11304,55 N

F,=X-V-E+Y-F,=1-1-11304,554+0 =11304,55N
L, = 19,55 millones de rev.

19,55 ]
Lip = — = 19,68 millones de rev.

0,02 + 4,439 - [ln (%)]m

C=Fe-Ly/*=1130455 - 19,68 710 = 27635,08 N

Dimensiones principales  Capacidad de carga basica Carga limite de fatiga  Velocidades nominales Designacion
dinamica estatica Velocidad de referencia ~ Velocidad limite

Fw E- u C o) B

mm kN kN rimin

35 45 30 50.1 80 10 11000 12000 K 35x45x30

35 42 30 3r4 68 85 11000 13000 K 35x42x30

35 45 20 352 50 6.2 11000 12000 K 35x45x20

35 42 20 29.2 50 6 11000 13000 K 35x42x20
E5 40 25 28.1 650 7.35 12000 13000 K 35x40x25 I
35 42 18 26.4 44 h.3 11000 13000 K 35x42x18

35 40 27 238 49 6 12000 13000 K 35x40x27 TN
35 42 16 233 315 45 11000 13000 K 35x42x16

35 40 17 19.8 39 4.65 12000 13000 K 35x40x17

35 40 13 15.4 28 3.25 12000 13000 K 35x40x13

Imagen 38. Rodamiento de aguja elegido del catalogo SKF

C =281KN

Rodamiento de agujas SKF Kx35x40x25 - {Co — 60 KN

29 marcha

Frior = |E*+ U2 = \/2849,012 + 7555,642 = 8074,93 N

F,=X-V-EE+Y -F,=1-1-8074,93+0=807493N
L, = 57,53 millones de rev.

57,53 )
Ly = — = 57,91 millones de rev.

0,02 + 4439 - In (%)]m

C=Fe-Ly’e=2807493 -57,91 710 = 27287,56 N
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Dimensiones principales

Capacidad de carga basica

Carga limite de fatiga

Velocidad

CALCULOS

es nominales

Designacion

dinamica estatica Welocidad de referencia Velocidad limite
Fuv Ex U C Cy Py
mm kN kN r/min
35 45 30 501 80 10 11000 12000 K 35x45x30
35 42 30 374 68 85 11000 13000 K 35x42x30
35 45 20 352 50 6.2 11000 12000 K 35x45x20
35 42 20 292 50 6 11000 13000 K 35x42x20
|§5 40 25 28 1 50 7 35 12000 13000 K 35x40x25 |
35 42 18 26 4 44 53 11000 13000 K 35x42x18
35 40 27 238 49 6 12000 13000 K 35x40x27 TN
35 42 16 233 375 45 11000 13000 K 35x42x16
35 40 17 19.8 39 465 12000 13000 K 35x40x17
35 40 13 154 28 3.25 12000 13000 K 35x40x13
Imagen 39. Rodamiento de aguja elegido del catadlogo SKF
. . C =281KN
Rodamiento de agujas SKF Kx35x40x25 - '
Co = 60 KN
32 marcha
Frior = |EZ +U? =/2393,722 + 6248,94% = 6691,72 N
rtot — r - ) ) - )
F,E=XV-FEE+Y-F,=1-1-6691,72+0=6691,72N
L; = 259,41 millones de rev.
259,41 ,
Lip = — = 261,14 millones de rev.

Dimensiones principales

0,02 4 4,439 - [ln (%)]m

C=Fe L,’%=6691,72 - 261,14 *110 = 35530,66 N

Capacidad de carga basica

Carga limite de fatiga

Velocidades nominales

Designacion

dindmica estatica Velocidad de referencia  Velocidad limite
Fu Ew U © Gy Pu
mm kN kN rfmin
35 45 30 50.1 80 10 11000 12000 K 35x45x30
3 42 30 374 68 85 71000 73000 K 35x42x30
35 45 20 352 50 6.2 11000 12000 K 35x45x20
35 42 20 292 50 6 11000 13000 K 35x42x20
35 40 25 28.1 60 7.35 12000 13000 K 35x40x25
35 42 18 26.4 44 53 11000 13000 K 35x42x18
35 40 27 238 49 6 12000 13000 K 35x40x27 TN
35 42 16 233 375 45 11000 13000 K 35x42x16
35 40 17 198 39 485 12000 13000 K 35x40x17
35 40 13 15.4 28 3.25 12000 13000 K 35x40x13
Imagen 40. Rodamiento de aguja elegido del catédlogo SKF
. . C =374KN
Rodamiento de agujas SKF Kx35x42x30 - {C — 68 KN
0 =
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52 marcha

Frior = /Frz +U? =,/2023,312 + 5281,94% = 5656,2 N

F,=X-V-F+Y-F,=1-1-56562+0 =56562N

Ls = 393,75 millones de rev.

393,75 ,
Lip = — = 396,38 millones de rev.
0,02 +4,439 - |1 R
- [In
) )
0,9
Ya 3/
C=Fe-Ly,'*=5656,2 396,38 /10 = 34037,54 N
Dimensicnes principales  Capacidad de carga basica Carga limite de fatiga  Velocidades nominales Designacion
dinamica estatica Velocidad de referencia  Velocidad limite

e E U C Co =

mm kN kN r/min

35 45 30 50.1 80 10 11000 12000 K 35x45x30
E5 47 30 374 653 85 11000 13000 K 35x42x30 ||
35 45 20 352 50 62 11000 12000 K 35x45x20
35 42 20 292 50 6 11000 13000 K 35x42x20
35 40 25 281 60 7.35 12000 13000 K 35x40x25
35 42 18 264 44 553 11000 13000 K 35x42x18
35 40 27 238 49 6 12000 13000 K 35x40x27 TN
35 42 16 233 375 45 11000 13000 K 35x42x16
35 40 17 19.8 39 465 12000 13000 K 35x40x17
35 40 13 154 28 325 12000 13000 K 35x40x13

Imagen 41. Rodamiento de aguja elegido del catalogo SKF

C =374KN

Rodamiento de agujas SKF Kx35x42x30 - {Co — 63 KN

Marcha atrds

Frior = |E2+ U2 = \/4275,2052 + 11746,032 = 12499,86 N

FE=X-V-FE+Y-F,=1-1-12499,86+0 = 12499,86 N
Lya = 7,05 millones de rev.

7,05

Lip = — = 7,09 millones de rev.

0,02 + 4,439 - [ln (%)]m

C=Fe-Ly’a=12499,86 - 7,09 710 = 22502,53 N
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Dimensiones principales

dinamica

Capacidad de carga basica

estatica

Carga limite de fatiga

CALCULOS

Velocidades nominales

Velocidad de referencia  Velocidad limite

Designacion

Fu BN u C o) Py

mm kN kN rfmin

35 45 30 50.1 80 10 11000 12000 K 35x45x30
35 42 30 374 68 85 11000 13000 K 35x42x30
35 45 20 352 50 6.2 11000 12000 K 35x45x20

35 42 20 292 50 6 11000 13000 K 35x42x20
|§5 40 25 281 50 7.35 12000 13000 K 35x40x25 |
35 42 18 264 44 5] 11000 13000 K 35x42x18

35 40 27 238 49 6 12000 13000 K 35x40x27 TN
35 42 16 233 37.5 45 11000 13000 K 35x42x16
35 40 17 19.8 39 465 12000 13000 K 35x40x17

35 40 13 15.4 28 325 12000 13000 K 35x40x13

Rodamiento de agujas SKF Kx35x40x25 - {

4.12.5 Eje del pifidn loco de la marcha atras

Imagen 42. Rodamiento de aguja elegido del catadlogo SKF

C =281KN
Co = 60 KN

Este eje soporta solo un engranaje de dientes rectos. Esto conlleva que no se
provocan cargas axiales y por lo tanto se utilizaran un rodamiento de rodillos
cilindricos en ambos apoyos.

Apoyo H Apoyo |
Rodamiento de rodillos Rodamiento de rodillos
Carga radial Carga radial
11746,03 N 11746,03 N

Tabla 20. Cargas sobre los rodamientos del eje del pifion loco de la marcha atras

F,=(F.A) - (X-V-E. +Y-F)

F,=(1,2.)-(1-1-11746,03 + 0) = 14095,23 N

La vida de estos rodamientos depende solamente del tiempo de uso de la
marcha atras. Anteriormente se ha establecido que aproximadamente la marcha
atras se utiliza 100 horas. También se debe tener en cuenta que la toma
constante que transmite el giro del eje primario al intermediario es 2:1. Por tanto
la velocidad angular que llegara a este seré de exactamente la mitad, y al mismo
tiempo el engranaje de la marcha atras acoplado en este eje trasmitirA con una
relacion unitaria (1:1) al pifidn loco.

L =100 horas - 2100

revoluciones 60 min

minuto

. 1 hora

= 12,60 millones de revoluciones
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L 12,6 _
Lip = = —— = 12,68 mill de rev
0,02 + 4,439 - [1n (%)]1'483 0,02 + 4,439 - [1n (0%)]1'483

C=Fe-Ly’% = 1409523 - 12,6810 = 30200,06 N

Dimensiones principales Capacidad de carga basica Carga limite de fatiga Velocidades nominales Designacién
dinamica estatica Velocidad de referencia  Velocidad limite

d D B Cc Co Py

mm kN kN r/min

20 52 21 475 38 48 15000 18000 » NU 2304 ECP

20 52 21 47.5 38 48 15000 18000 » NJ 2304 ECP

20 52 21 47.5 38 48 15000 18000 » NUP 2304 ECP

20 52 15 3556 28 3.2 15000 18000 » N304 ECP

20 52 15 355 26 3.25 15000 18000 » NUP 304 ECP

20 52 15 355 26 325 15000 18000 » NU 304 ECP

20 52 15 355 26 325 15000 18000 » NJ 304 ECP

20 47 18 345 275 3.45 17000 19000 » NU 2204 ECP
120 47 18 34.5 275 3.45 17000 19000 » NJ 2204 ECP ||

20 47 14 285 22 275 17000 24000 NUP 204 ECPHA
Imagen 43. Rodamiento de rodillos elegido del catalogo SKF

. e C =345KN
Rodamiento de rodillos cilindricos SKF NJ 2204 ECP - {Co = 275KN

4.13 CALCULO DE LOS SINCRONIZADORES

Los sincronizadores son los elementos encargados de unir el eje secundario y
los engranajes montados en este para que ambos giren solidariamente. Estos
estan unidos al eje mediante un estriado y habra uno por cada par de engranajes.
Para su calculo se utiliza la norma DIN 5480 para los estriados.

Pifidn loco

Anillo sincronizador
(interior)

- = Anillo

Pifién loco de Pifién loco de

12 velocidad 22 velocidad exterior s'ncAc;:”oado
~ . incr 1z r
Sincronizador para (exterior)

12 y 23 velocidad
Imagen 44. vistas de un sincronizador

4.13.1 Longitud del estriado
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Para que el estriado encargado de unir el eje con los sincronizadores sea capaz
de aguantar el par y las fuerzas que se deben transmitir a las ruedas, este debera
tener una longitud minima. Esta longitud se calcula en funcion del diametro del
eje en la posicion donde se encuentran los engranajes. Dado que el diametro
sera siempre 30 milimetros para todas las ruedas dentadas y un médulo de 1,5
mm y un factor de soporte k=1,15, se utiliza la tabla 21 de la norma DIN 5480
para obtener el numero de dientes del estriado.

dg Number of teeth :
for module m
mm 105 | 06 | 075 0,8 1125 | 1,5 | 1,75 2 2,5 3 4 5 5
6 10 8 B 5
7 12 | 10 8 7
8 14 | 12 g 8 B
] 16 | 13 10 10 7
10 | 18 | 15 12 1 8 5
11 | 20 | 17 13 12 g 7
12 | 22 | 18 14 13 | 10 8 6
13 | 24 | 20 16 15 | 11 ] 7 6
14 | 26 | 22 17 16 |12 ] 10 8 6
15 | 28 | 23 18 17 [ 13| 10 8 7 6
16 | 30 | 25 20 18 [ 14| M ] 8 B
17 | 32 | 27 21 20 | 15| 12 | 10 8 7
18 | 34 | 28 22 21 16| 13 | 10 ] 7
19 | 35 | 30 24 22 | 17| 14 11 ]
20 | 38 | 32 25 | 2324 | 18| 14 12 10 8 6
21 | 40 | 34 26 25 |19 | 15 | 12 10
2z | 42 | 35 28 26 | 20| 16 | 13 1 9 7 6

23 44 37 25 7 22 17 14 12
24 46 38 30 28 22 18 14 12
25 48 40 32 30 24 18 15 13 11 8 7
26 50 42 33 31 24 19 16 13
27 52 44 34 32 26 20 16 14

28 24 45 36 34 26 21 17 14 12 10 8

29 56 47 37 35 28 22 18 15

30 28 48 38 36 28 22 18 16 13,14 [ 10 8

a1 60 50 40 37 30 23 19 16

32 62 52 41 38 30 24 20 17 14 11 9 G

Tabla 21. tabla para obtener el nimero de dientes de un nervado segun el modulo segun la DIN 5480

Se obtiene que el estriado debera tener 18 dientes.

Una vez obtenidos todos los datos previos se obtiene la longitud mediante las
siguientes formulas:
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h=05-(dy —dy)
d2=d1_2'm

Lt longitud del estriado (mm)

Fu: fuerza tangencial en el eje (N)

k: factor de soporte

h: altura portante de los nervios (mm)

P: presion que soporta la chaveta (100 N/mm?)
Z: numero de dientes

Tmax: torsor que soporta el eje (Nm)

reje: radio del eje (mm)

di: didametro exterior (mm)

dz: didmetro interior (mm)

4.13.1.1  Sincronizador directa y 3¢ marcha
d,=d;,—2-m=30—-2-1,5=27mm
h=05-(d;—d,)=05-(30-27)=15mm

Tnax _ 251582,34 Nmm

F = = 16772,156 N
u T'eje 15
. 1 16772156 N 14
¢ = . =1, . =/, mm
h-z-P 15mm - 18 - 100 ——
mm?2

4.13.1.2 Sincronizador 22 y 1¢ marcha
dy=d;—2-m=30—-2-1,5=27mm
h=05-(d,—d,)=05-(30-27)=15mm

Trnax  715988,94 Nmm

E, = = 4773259 N
u Teje 15
L. =k 1,15 4773259 N 20,33
t = . = ) . = ) mm
h-z-P 15mm- 18- 100 —N—
mm?2

4.13.1.3 Sincronizador 52 y marcha atrds
dy=d;—2-m=30—-2-1,5=27mm

h=05-(d,—d,) =05 (30—27) =15mm
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Tmax 660719,81 Nmm
E, = = = 44047,98 N
T'eje 15
I I F, 115 4404798 N 1876
¢ = . =1, . = , mm
h-z-P N

4.13.2 Capacidad de rozamiento de los sincronizadores

Debido a su forma y funcionamiento, los sincronizadores se calculan mediante
el mismo método que los embragues conicos. Su conicidad logra que estos se
unan de forma solidaria al engranaje. Como los embragues cénicos no poseen
un dentado como los sincronizadores, a la hora de realizar el célculo se supone
gue este dentado no existe. Por tanto, se comprueba que la conicidad de estos
es suficiente para transmitir el par requerido.

F=2-T ppax 7 - (R—71)

F
Troz=U'E'(R+r)'sina

R=12-r

F: fuerza aplicada (N)

Pmax. presion maxima (85 N/mm?)

r: diametro interior (mm)

R: diametro exterior (mm)

Troz: capacidad de rozamiento del sincronizador (N/mm)
M: coeficiente de rozamiento (0,4)

a: angulo de la conicidad del sincronizador (12°)

Dado que todos los sincronizadores iran sobre puntos del eje con un mismo
diametro de 30 milimetros, los calculos que van a ser realizados seran validos
para todos los sincronizadores. Por ello, los estos deberan tener una capacidad
de rozamiento superior al mayor de los pares que se pueda llegar a transmitir.

R=12 R 30 mm 25
= . - = =
T2 T 12 mm

F=2 T Pppax T - (R—1)= 2-n-85mm2-25mm-(30mm—25mm)
= 66768,84 N

Ty = o R+ 1) —— = 0,4 - L8N 30 mm + 25 mm)

roz = 15 " sina 2 mm M Sin 129
= 3532544,212 Nmm

Troy > Trax — 3532544,212 Nmm > 251582,34 Nmm 0K

EUITI Bilbao Junio de 2019 83



DISENO Y CALCULO
DE LA TRANSMISION CALCULOS

4.14 3CALCULO DE LAS CHAVETAS

Para el calculo de las chavetas se seguira la norma DIN 6885, ya que mediante
esta norma se establecera una longitud, altura y base para la chaveta segun el
didmetro del eje. Los calculos por realizar seran necesarios para comprobar que
las chavetas son capaces de soportar los esfuerzos de aplastamiento y
cortadura.

Las chavetas deberan ser de un material con peores propiedades mecanica que
los empleados para los ejes y engranajes, de este modo, en caso de fallo
mecanico ser la chaveta la que rompa. Por ello también se utilizard un coeficiente
de seguridad bajo. El material seleccionado serd un acero sin tratar C45 con un
limite de fluencia de entre 60 y 80 kg/mm? (Se supondré el caso menos favorable
con 60 kg/mm? = 588 N/mm?).

Las férmulas que se emplearan para realizar dichas comprobaciones seran las
siguientes.

Para calcular la longitud de la chaveta para no darse el fallo a cortante.

_T/R Typ
TTWLTTS

T: tensién cortante (N/mm?)

T: par maximo en el eje (N-mm)

R: radio del eje (mm)

w: ancho de la chaveta (mm)

L: longitud de la chaveta

Typ: tension cortante de fluencia del material (N/mm?)
CS: coeficiente de seguridad (2)

Para calcular la longitud de la chaveta para no darse el fallo a aplastamiento.

h-L/2~ CS

o: tension normal (N/mm?)

h: altura de la chaveta (mm)

L: longitud de la chaveta

Oyp: tensién cortante de fluencia del material (N/mm?)

Se debera tener en cuenta que la longitud de la chaveta no podra sobrepasar la
longitud del elemento y que tampoco supere 1,5 veces el diametro del eje para
evitar deformaciones provocadas por la torsion.
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DIN 6885
Para
Descripcion b h9 h 1 eje-0 52
de...a
DIN 6885-5-5-8-A 5 5 8 12..17 2
DIN 6885-5-5-10-A 5 5 10 12..17 2
DIN 6885-5-5-12-A 5 5 12 12..17 2
DIN 6885-5-5-14-A 5 5 14 12..17 2
DIN 6885-5-5-16-A 5 5 16 12..17 3
DIN 6885-5-5-18-A 5 5 18 12..17 4
DIN 6885-5-5-20-A Ey 5 20 12..17 4
DIN 6885-5-5-22-A 5 5 22 12..17 4
DIN 6885-5-5-25-A 5 5 25 12..17 3
DIN 6885-5-5-28-A 5 5 28 1217 5
DIN 6885-5-5-32-A 5 5 32 12..17 6
DIN 6885-5-5-36-A 5 5 3k 12.17 7
DIN 6885-5-5-40-A 5 5 40 12..17 7
DIN 6885-5-5-45-A 5 5 45 12..17 8
DIN 6885-5-5-50-A = 5 50 12..17 9
DIN 6885-6-6-12-A 6 6 12 1722 3
DIN 6885-6-6-14-A 6 6 14 17.22 3
DIN 6885-6-6-16-A & 6 16 1722 4
DIN 6885-6-56-18-A 6 6 18 1722 5
DIN 6885-6-6-20-A & 6 20 1722 5
DIN 6885-6-6-22-A 6 6 22 1722 6
DIN 6885-6-6-25-A & &6 25 1722 &
DIN 6885-6-6-28-A & 6 28 17.22 7
DIN 6885-6-6-32-A & 6 32 1722 a
DIN 6885-6-6-36-A & 6 36 17.22 10
DIN 6885-6-6-40-A & & 40 17.22 10
DIN 6885-6-6-45-A 6 6 45 17.22 13
DIN 6885-6-6-50-A 6 6 50 1722 14
DIN 6885-6-6-56-A 6 6 56 17.22 15
DIN 6885-6-6-63-A & & 63 17.22 7
DIN 6885-8-7-12-A 8 7 12 22.30 4
DIN 6885-8-7-14-A 8 7 14 22.30 6
DIN 6885-8-7-16-A 8 7 16 22.30 6
DIN 6885-8-7-18-A 8 7 18 22.30 7
DIN 6885-8-7-20-A 8 7 20 22.30 8
DIN 6885-8-7-22-A 8 7 22 22.30 9
DIN 6885-8-7-25-A 8 7 25  22.30 10
DIN 6885-8-7-28-A 8 7 28 22.30 1
DIN 6885-8-7-32-A 8 7 32 22.30 13
DIN 6885-8-7-36-A 8 7 36 22.30 15
DIN 6885-8-7-40-A 8 7 40 22.30 13

CALCULOS
DIN 6885
Para
Descripcion b ho h 1 eje-@ 52
de...a
DIN 6885-8-7-45-A 8 7 45 2230 18
DIN 6885-8-7-50-A a8 7 50 2230 21
DIN 6885-8-7-56-A 8 7 56 22..30 23
DIN 6885-8-7-63-A a8 7 63 22..30 27
DIN 6885-8-7-70-A 8 7 0 22.30 29
DIN 6885-8-7-80-A a8 7 a0 22..30 34
DIN 6885-8-7-90-A 8 7 90 22..30 38
DIN 6885-10-8-16-A 10 28 16 30..38 10
DIN 6885-10-8-18-A 10 a8 18 30..38 1
DIN 6885-10-8-20-A 10 a 20 3038 13
DIN 6885-10-8-22-A 10 8 22 30..38 14
DIN 6885-10-8-25-A 10 a2 25 3038 16
DIN 6885-10-8-28-A 10 8 28 30..38 16
DIN 6885-10-8-32-A 10 3 32 30..38 18
DIN 6885-10-8-36-A 10 8 36 3038 21
DIN 6885-10-8-40-A 10 8 40 30..38 23
DIN 6885-10-8-45-A 10 8 45 30..38 28
DIN 6885-10-8-50-A 10 a8 50 30..38 29
DIN 6885-10-8-56-A 10 8 56  30..38 33
DIN 6885-10-8-63-A 10 28 63 30..38 37
DIN 6885-10-8-70-A 10 a 70 30..38 42
DIN 6885-10-8-80-A 10 a2 a0 3038 50
DIN 6885-10-8-90-A 10 3 90 30..38 54
DIN 6885-10-8-100-A 10 a2 100 3038 61
DIN 6885-10-8-110-A 10 a8 110 3038 =0
DIN 6885-12-8-20-A 12 a 20 38 44 15
DIN 6885-12-8-25-A 12 8 25 3844 16
DIN 6885-12-8-28-A 12 a 28 38 44 19
DIN 6885-12-8-32-A 12 8 32 3844 21
DIN 6885-12-8-36-A 12 3 36 38.44 27
DIN 6885-12-8-40-A 12 8 40  38._44 27
DIN 6885-12-8-45-A 12 8 45 38.44 31
DIN 6885-12-8-50-A 12 3 50 3B.44 35
DIN 6885-12-8-56-A 12 a8 56 3844 39
DIN 6885-12-8-63-A 12 2 63 38.44 45
DIN 6885-12-8-70-A 12 28 70 38.44 50
DIN 6885-12-8-80-A 12 a8 a0 3844 60
DIN 6885-12-8-90-A 12 a2 a0 35 44 (=ta]
DIN 6885-12-8-100-A 12 a 00 38.44 5
DIN 6885-12-8-125-A 12 a 125 38 44 94

Tabla 22. Catalogo comercial de chavetas de acero de ELESA y GANTER

4.14.1 Eje primario

En este eje se utilizara una Unica chaveta que sera la encargada de transmitir el
giro del eje a la toma constante. El par maximo que se transmitira en este eje
sera 185000 N-mm con un diametro de 20 mm.

4.14.1.1  Fallo a cortante
T/R =t T/R 185000 N- mm/10 mm
T:%g%—ﬂ,: 4 = /N = 20,97 mm
we w-t/cs (s88—/2)
6 mm - rrém
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4.14.1.2  Fallo a aplastamiento

T/R Oyp T/R 185000 N - mm/10 mm
C=nrnzsts ol T N = 20,97 mm
2 2

Una vez obtenida la longitud minima para la chaveta se escoge de la tabla 22 la
chaveta DIN 6885-6-6-22-A.

DIN 6885-6-6-22-A | h=6mm | w=6mm | L=22mm | §=17-22 mm

4.14.2 Eje intermedio

Sobre este eje iran colocadas 6 chavetas, una para cada engranaje que hay en
el eje: para la 12,22,32 52 marcha; la marcha atras y para el engranaje de salida
de la toma constante. El par maximo que se transmitira en este eje sera 370000
N-mm con un didmetro de 30 mm en todas las zonas en las que se encuentra
una rueda.

4.14.2.1  Fallo a cortante

_T/R _ 1y T/R 370000 N-mm/15mm

[=—_< S = = = 20,97 mm
. - . T ’
w-L™ CS w-/cs (588—/2)
8mm - rr%m
4.14.2.2  Fallo a aplastamiento
T/R o T/R 370000 N - mm/15 mm
/R 9w | /R _ / = 23,97 mm

o= < L=
h-L/2~ CS %Yes My 7 mm 588 N/ e

2 2

Una vez obtenida la longitud minima para la chaveta se escoge de la tabla 22 la
chaveta DIN 6885-8-7-25-A.

DIN 6885-8-7-25-A | h=7mm | w=8mm | L=25mm | § =22 -30 mm

4.14.3 Eje del pifidn loco de la marcha atras

En este eje habra una Unica chaveta la cual unira el eje con el Gnico pifidn que
hay sobre él, el pifidn loco para la marcha atras. El par maximo que se transmitira
en este eje sera 370000 N-mm con un diametro de 20 mm.
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4.14.3.1  Fallo a cortante

T/R 1y, T/R 370000 N - mm/10 mm
T=—'LSE—>L= T = N =41,95mm
w w-/es (588——/2)
6 mm - rrém
4.14.3.2  Fallo a aplastamiento
T/R o T/R 370000 N - mm/10 mm
0=hi/2S%_)L=a /h = N/ = 41,95 mm
' /cs - /2 6mm'588 /mmz
2 2

Como la longitud obtenida es excesiva se opta por emplear en su lugar dos
chavetas de longitud L/2 colocadas a 180° entre si. Por tanto, la chaveta elegida
es la misma que la seleccionada para el eje primario, DIN 6885-6-6-22-A.

DIN 6885-6-6-22-A | h=6mm | w=6mm | L=22mm | § =17 -22 mm

4.15 EJE DE TRASMISION

2.4.1 Calculo y eleccion del perfil del eje

Al tratarse de un vehiculo de traccion trasera y motor en la parte delantera se
necesita un eje que transmita el par desde la caja de cambios hasta el diferencial.
El encargado de esta tarea es el arbol de transmision, el cual estara unido a
estos dos elementos mediante juntas cardan.

junta cardan

junta cardan

arbol de transmisién
telescopico

arbol de transmisién

Desplazamiento angular de un arbol
con articulaciéon por cardan Detalle de la transmisién

Imagen 45. detalle del eje de transmisién

Para empezar con el dimensionamiento de este eje se calcula el didmetro de
este. Para ello sera necesario conocer cual sera el par maximo que se llegue a
trasmitir, en este caso con la 12 marcha, y la tension de fluencia del material de
este. El material del eje se obtendra de un catalogo comercial de la casa
PROTUBSA. La féormula para obtener el radio exterior del eje es la siguiente:
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3 T

/s
70,2836 - 1y,

T, =

re: radio exterior minimo para el perfil tubular (mm)
T: par de torsion maximo (Nmm)
Typ: tension cortante de fluencia del material (N/mm?)

El par maximo se lograra en la primera marcha. Sabiendo que el par maximo que
genera el motor es 170 Nmm:

T =170 Nm- 3,866 = 657,22 Nm = 657220 Nmm

El material empleado para el eje se obtiene de la siguiente tabla 23 del catalogo
de PROTUBSA:

CARACTERISTICAS MECANICAS

TIPO DE Norma Resistencia Rotura Rm min. (N/mm?) Limite Elastico Rs min. (N/mm?) ‘

£ 310 Espesores <16 >16<40 >40<65 >65<100 <16 >16=<40 >40<65 >65=<80 >805100

E355 EN10297 | 490 490 490 470 355 345 335 315 295
E470 EN10297 650 600 470 430
E355K2  EN10297 470 470

Espesores >16<25 >25<40 >40<50 >16<25 >25<40 >40<50

EN10294 490 470 470 355 345 335 335

E470 EN10294 | 650 620 600 550 470 490 430 430

<16 >16<40 >40s<63 >63<80 >80 =120
S$355J2H EN10210 510 + 680 470 + 630 450 + 600 355 345 335 325 295a315

<20 >20<40 >40<65 >652100|<12<20 >20<40 >40<50 >50<65 >65<100]
S355NH  EN10210 hasta 65 mm. 470 < 630 355 345 335 335
S355NLH EN10210 hasta 65 mm. 470 =+ 630 355 345 335 335
P355N EN10216 |490 - 650490 + 630|490 + 630/450 + 590, 355 345 335 325 305

+ Espesores expresados en mm.
Tabla 23. Catélogo de ejes de la marca PROTUBSA

Se emplearda un tipo de acero E355 con una tensién de fluencia minima de
0yp=335 N/mm?,

o3 T 3 657220 20.65
re - T d = ) mm
7-0,2836-1'3,1, % 0,2836-%5

Se selecciona un eje con didmetro mayor del catalogo comercial:
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Esp. O@lInt. Kg/Mt. Tol.Esp.

2,6] 393 | 2,7
2,9 387 | 3,0
3,2 38,1 [ 3.3
ECEEE N
4,0 36,5 | 40
45| 355 | 44
5,0 345 | 49
56| 333 | 54
6,3 31,9 [ 59
7.1] 30,3 | 6,5
8,0 285 | 7.2
8,8 269 | 7,7
10,0 24,5 | 85
11,0/ 22,5 | 9,1
12,5] 19,5 | 9,9

Tabla 24. Diametros del eje ofrecidos por el catalogo

+ 12,5%

2.4.2 Comprobacion del eje a resistencia

Una vez obtenido un diametro minimo para el eje y seleccionado uno comercial
se calculara el eje a resistencia mediante el cédigo ASME.

. R
Tmax = 2 .ygs 27'\/(CM 'M)z +(Ct 'T)z

Como se trata de un perfil tubular en momento estatico se obtiene mediante la
siguiente formula:

i T
] = E (Te4 +ri4)
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Los valores de los coeficientes Cm y Ct se obtendran de la siguiente tabla 25:

Cm C,

EJES FIJOS (NO GIRATORIOS):
Carga aplicada gradualmente (constante) 1,0 1,0
Carga aplicada repentinamente 1.5-2.0 1,5-2.0
E!ES GIRATORIOS:

arga aplicada gradualmente (constante) 1,5 1,0
-Carga aplicada repentinamente, sélo pequefios impactos | 1,5-20 [ 1,0-1,5
Carga aplicada repentinamente, grandes impactos 2,0-30  [1,5-3,0

Tabla 25. Coeficientes para el célculo de ejes

En el caso de los ejes a calcular seran ejes giratorios con una carga aplicada
gradualmente (constante), por lo que los valores que se utilizaran Cn=1,5y C=1

i T
j= > (rtr+r*) = > (22,25% — 18,65*) = 194945,85 mm*

o R
_ 9w 7

Tmax_Z_CS—]

JCy - M2+ (C, - T)? -

335 - 22,5
2-1,5 7 194945,85

+/(0)2 + (1 657220)2 -

N
111,667 — > 75,85 —
mm mm

El resultado obtenido demuestra que el eje el valido y aguantara a resistencia.

2.4.3 Comprobacion de las vibraciones del eje

El arbol de transmisién debera de ser capaz de soportar las vibraciones que se
generan. Es necesario evita un exceso de vibraciones en este eje puesto que si
este llega a resonancia el eje podria fallar. Por esto se debera mantener lejos de
la zona de riesgo o amplificacion dinamica mostrada en la figura 46. En
conclusién, la frecuencia de giro debe ser muy inferior a la frecuencia critica.
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Imagen 46. Diagrama de las vibraciones de un eje

fcrit>>f
et
5 T
g-w-y 1
ferit = w - y2 %

f: frecuencia de giro (Hz)

ferit: frecuencia critica (Hz)

Wmax: velocidad de giro maxima del vehiculo (rpm)
w: peso del eje (kg)

y: desplazamiento maximo (m)

La formula del desplazamiento maximo del eje es la siguiente:

5-w-L*

Y=384-E-1

La longitud del eje sera de 1 metro y el peso de este vendra especificado en el
catalogo comercial (w = 3,6 kg = 35,31 N)

T s
I = 7 (r,2+1?) = 1 (0,02225% - 0,01865%) = 9,74 - 108 m*

El médulo de Young (E) es de 210-10° N/m?

C5eweLt 53531 N - (1m)* on 10t
Y =384-E-1 384-210-10°N/m2-9,74- 108 m? = m
2n
Wnar 1 SSOO-E 1
= —=— 60— _q1458H
== 08 21 z
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gw-y 1 [9815;-3531N-2,24-105m 1
forie = |F——5== 5 - . — = 14324 Hz
w-y? 27 35,31 N:(2,24-1075m)? 21

Forie > f = 143,24 Hz > 114,58 Hz

El resultado es valido, ademas el calculo se ha realizado para el maximo de rpm
del vehiculo en la 5% velocidad. Esta situacién solo se dara en momento
puntuales y no seran persistentes en el tiempo. Se puede decir que las
vibraciones del eje son seguras.
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