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1 OBJETO DEL PROYECTO

El objeto de este proyecto es el calculo y disefio de la transmisién de un
Mercedes Benz modelo C180 elegance con fecha de comercializacién de 1996
como el que se puede apreciar en la figura 1. Esta transmision estara compuesta
por un conjunto de elementos mecanicos encargados de transmitir el par motor
gue genera el motor a las ruedas.

Imagen 1. Mercedes Benz C180 elegance (1996)

Primero se calcula la dinamica del vehiculo, mediante la cual se sabré si
el automévil es capaz de vencer las resistencias exteriores. En segundo lugar,
se disefa el embrague, el cual posibilita unir y desacoplar el eje del motor con el
de la caja de cambios mediante el accionamiento del pedal de embrague. A
continuacion, se encuentra la caja de cambios, la cual estd compuesta por tres
ejes; primario, intermedio y secundario; que transmiten el movimiento a través
de los engranajes dependiendo de la marcha seleccionada. Para esta se
dimensionaran los ejes, rodamientos, engranajes y demas componentes que
tomen parte en el traspaso del giro.

En el caso de este automavil tanto el motor como la caja de cambios se
encuentran en la parte delantera del vehiculo. Sin embargo, las ruedas motrices
seran las traseras al tratarse de un vehiculo de traccion trasera.

Los datos mostrados en la siguiente tabla 1 muestran los datos de partida
obtenidos del fabricante mediante los cuales se han realizado los calculos.
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Masa en vacio (Kg) 1250
Max. capacidad de carga (Kg) 580
Potencia maxima (Cv/kW/rpm) 122/90/5500
Par maximo (Nm/rpm) 170/4200
Aceleracion 0-100 km/h (s) 12.0
Velocidad méaxima (km/h) 193
Largo (mm) 4487
Batalla (mm) 2690
alto(mm) 1424
Ancho (mm) 1720

Tabla 1. Datos de partida del fabricante

2 ALCANCE DEL PROYECTO

Este proyecto se trata de un documento de tipo mecanico por lo que
solamente se limitara a disefiar los elementos mecéanicos que forman la
transmision.

En primer lugar, es necesario calcular las fuerzas externas que se oponen
al movimiento del vehiculo. Los factores para tener en cuenta son la resistencia
por rodadura, de la pendiente, por inercia y del aire ya que estas son las que el
vehiculo tiene superar.

A continuacion, se comienza a dimensionar el embrague, ya que este es
el encargado de acoplar la salida del ciguefal con el eje primario de la caja de
cambios. Se calculan las dimensiones de este y la par de rozamiento necesario
para transmitir todo el par torsor que llega desde el motor.

Después se procedera al disefio de la caja de cambios. Mediante los
calculos obtenidos del fabricante se calculas las diferentes relaciones de
transmision de cada una de las marchas. El siguiente paso consistira en obtener
el nimero de dientes de todos los engranajes y su modulo. Para simplificar los
célculos todas las ruedas dentadas tendran el mismo modulo, que sera el de la
rueda con mayor modulo. Sera necesario la obtencion de las fuerzas sobre los
dientes de estos engranajes para posteriormente, comprobar el pifibn a
resistencia. Con las fuerzas anteriormente mencionadas también se realizaré el
célculo de la dimisién necesaria de los ejes. Estos deberan ser capaces de
soportar dichas fuerzas y para ello se obtienen las reacciones en los apoyos y
los momentos maximos generados. Con estos datos se aplica el cédigo ASME y
asi se deduce el diametro minimo de estos. El mayor diametro obtenido en cada
eje serd la utilizada para toda la longitud del eje.

Una vez conocidas las fuerzas sobre los apoyos se procede a calcular los
rodamientos necesarios. En el eje primario se utilizardn dos rodamientos de
rodillos conicos con montaje directo. El eje primario llevara montado un
rodamiento de rodillos cilindricos el cual solo sera capaz de soportar carga axial.
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En el otro apoyo ha sido necesario montar un conjunto de rodamientos. Se han
colocado en el mismo apoyo un rodamiento de bolas rigidas y un rodamiento de
rodillos cilindricos. Esto se debe a que las cargas sobre dicho apoyo eran muy
elevadas y un unico rodamiento de bolas no era suficiente. En el caso del eje
secundario se han montado un rodamiento de rodillos cilindricos en uno de sus
apoyos y uno de bolas rigidas en el otro. El rodamiento de rodillos cilindricos solo
sera capaz de aguantar carga axial, mientras que el de bolas sera el responsable
de soportar toda la carga radial y parte de la axial. El eje del pifién loco de la
marcha atras tendrd montados dos rodamientos de rodillos. Finalmente, todas
las ruedas locas que giran sobre el eje de salida tendran un rodamiento de aguja.

Finalmente se realizaré el disefio y calculo de los sincronizadores y de las

chavetas, siento estos los encargados de transmitir el giro de los ejes a las
ruedas dentadas.

3 NORMAS Y REFERENCIAS

3.1 NORMATIVA

3.1.1 Normativa de disefo

Célculo de rodamientos ISO281-1
Célculo de ejes ASME
Anillos de seguridad DIN 471
Estriado de ejes DIN 5480
Aceros normalizados UNE 36010
Célculo de rodamientos ISO281-1
Dientes normalizados para los engranajes UNE 18016
Chavetas DIN 6885

3.1.2 Normativa de documentaciéon

Criterios generales de proyecto

Numeracion de los documentos
Fundamentos técnicos de dibujo
Lista de elementos

Escritura

UNE 157001:2002

UNE 50132:1994

UNE 1032-1982

1135:19859

UNE 1-034-71/1

EUITI Bilbao Junio de 2019



DISENO Y CALCULO

DE LA TRANSMISION MEMORIA
Tolerancias dimensionales UNE-EN 20286-1:1996
Acotacion UNE 1039:1994
Acabados superficiales UNE 1-037-83

Plegado planos UNE 1027:1995

Formatos y escalas UNE 1-026-83/2
Tolerancias geométricas UNE-EN 22768-2:1994
Tolerancia general ISO 2768-m

Caja de rotulacion UNE 1-035-95

3.1.3 Normativa de seguridad

Seguridad de las maquinas UNE-EN 1005:2002
+A1:2009
Distancias de seguridad ISO 13857:2008
Sefiales de seguridad UNE-EN 981:1997
Ergonomia UNE-EN13861:2011

3.2 BIBLIOGRAFIA

3.2.1 Libros

¢ “Ingenieria de vehiculos. Sistemas y calculos” Manuel Carcajosa. Editorial
Tebar. Madrid.

e “Calculo tedrico-practico de los elementos y grupos del vehiculo industrial
y automovil 17 Francisco Munoz Gracia. Editorial Dossat, s.a. Espafa

e “Calculo tedrico-practico de los elementos y grupos del vehiculo industrial
y automovil 2” Francisco Munoz Gracia. Editorial Dossat, s.a. Espafa

e “Diseno de maquinas” Mikel Abasolo Bilbao, Santiago Navalpotro Cuenca,
Edurne Iriondo Plaza. Universidad del Pais Vasco, EUITI Bilbao.

e “Tecnologia del automovil” Manuel Orovio Astudillo. Editorial Paraninfo.
Madrid.
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3.2.2 Catélogos

e SACHS

o SKF

e Chavetas ELESA y GANTER
e PROTUBSA

e SERVICARDAN

3.2.3 Paginas Web

e www.wikipedia.com

o wWww.SERVICARDAN.com

o www.SKF.com

e https://carsopedia.com/es/catalog/mercedes/c-class/w202/c-180-classic-
1995-4245/

e https://ocw.ehu.eus/course/view.php?id=441

e hitp://www.protubsa.com/

e https://www.elesa-ganter.es/webapp/wcs/stores/serviet/es/b2bstoreesp

e WwWwW.SACHS.com

3.2.4 Software
e Microsoft Office Word 2016
e Microsoft Office Excel 2016
e Microsoft Office PowerPoint 20016
e Solid Edge 2019

e Gantt Project

4 CONDICIONES DE DISENO
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Para comenzar con el disefio el primer paso ser& estudiar las prestaciones
gue ofrece el motor del vehiculo. En este caso se trata de un motor de 4 cilindros
situado en la parte delantera del coche. Este es capaz de transmitir una potencia
de 122 Cv a 5500 rpm. Por otro lado, el par maximo que sera capaz transmitir
alcanza los 170 Nm a 4200 rpm.

La caja de cambios manual estard formada por 5 velocidades y una dé
marcha atras, siendo este capaz de alcanzar los 193 km/h en la quinta marcha.
Al mismo tiempo la aceleracion del vehiculo le permitira alcanzar los 100 km/h
en 12,0 segundos.

Como se ha mencionado anteriormente el coche de un vehiculo de
propulsion delantera, estando también la caja de cabios en la parte delantera.
Sin embargo, la traccion es trasera y esta transmision de giro se realiza mediante
un arbol de transmision.

Las relaciones de transmision de cada marcha vienen reflejadas en la
siguiente tabla obtenida de los datos del propio fabricante.

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 2. Relaciones de transmision del fabricante

Para finalizar cabe destacar que la masa en vacio del vehiculo es de 1250
kg pudiendo a llegar a 1830 kg con la capacidad de carga al maximo. Los
neumaticos tendran unas dimensiones de 195/65/15

5 ESTUDIO DE ALTERNATIVAS

En este apartado se estudiaran los diferentes elementos vy
configuraciones que tomen parte en el disefio de la transmision. Después de
procedera a la eleccion del componente éptimo para las condiciones
establecidas.

La transmision del vehiculo estara compuesta por las siguientes
partes: embrague, caja de cambios, eje de transmisién y diferencial.

5.1 CONFIGURACION DE LA TRANSMISION

El tipo de transmision de un vehiculo debe tener en cuenta varios factores.
Para este estudio solo se analizaran motores con el motor en la parte delantera,
ya gue la mayoria de los vehiculos utilitarios la poseen. Con el motor en esta
disposicion podemos encontrarnos con que el eje delantero sea el que reciba la

EUITI Bilbao Junio de 2019 9
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transmision, lo que se denomina traccién delantera. Si por lo contrario es el eje
trasero el encargado de recibir la potencia, sera traccion trasera. Finalmente son
los dos ejes los que reciben o son capaces de recibir el movimiento, se tratara
de una traccién total o, mas comunmente conocida, como 4x4.

5.1.1 Motor delantero y traccién delantera

Esta es la configuracion mas empleada para vehiculos que no poseen
mucha potencia, por lo que seran muy manejables. En este caso las ruedas
delanteras serdn motrices y directrices por lo que no es necesario un eje de
transmision, ya que la caja de cambios y el diferencial estan agrupados en la
parte delantera. El motor no se encontrara con restricciones de longitud y
ademas sera posible colocarlo tanto de manera transversal como longitudinal.
Otra de las ventajas es que se genera un desgaste bastante uniforme sobre los
4 neumaticos. La desventaja para tener en cuenta es la complejidad en la parte
delantera del vehiculo debido a la cantidad de componentes agrupados alli. Esto
generara un mal reparto de pesos con la mayoria agrupados en la parte
delantera.

Imagen 2. Motor delantero y traccion delantera

5.1.2 Motor delantero y propulsion trasera

Esta ha sido la configuracion mas empleada a lo largo del tiempo, sin
embargo, en el presente esta presente en la mayoria de los casos en vehiculos
de cilindrada alta. En este caso seran las ruedas traseras las motrices, siendo
un arbol de transmisiéon el encargado de transmitir el giro de la caja de cambios
al diferencial. Los vehiculos con propulsién trasera suelen tener una distribucién
de peso mas eficiente, sin embargo, el peso total del vehiculo se ve aumentado.

EUITI Bilbao Junio de 2019 10
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Imagen 3. Motor delantero y propulsion trasera

5.1.3 Motor delantero vy traccion total

Esta configuracién es capaz de transmitir el giro del motor a las 4 del
vehiculo (4x4). Los dos ejes tendran su propio diferencial repartiendo asi el
movimiento segun la situacion. Suele ser habitual en vehiculos todoterreno y o
los cuales transportan grandes tonelajes. Al ser la configuracion mas compleja
encarece y aumenta en peso del vehiculo.

Imagen 4. motor delantero y traccién total

5.2 EMBRAGUE

El embrague se trata de un elemento mecanico que tiene la funcion de
transmitir el par generado por el motor en el cigiefial a la caja de cambios. Tiene
la capacidad acoplar y desacoplar estos dos elementos mencionados a la
voluntad del conductor. Esto sera necesario para evitar realizar cambios de
marcha y arrancadas con golpes bruscos, transmitiendo el giro de forma
progresiva y suave. Para ello es indispensable que la unién en el acoplamiento
sea rigida.

5.2.1 Tipos de embrague

En el mercado existe una gran variedad de tipos de embrague, los cuales
estaran clasificados por se introduce la fuerza que separa y une los ejes en los
gue se encuentra el embrague y por el método mediante el cual se transmite el
par torsor entre los ejes. Los tipos de embrague mas resefiables seran
embragues mecanicos, hidraulicos y electromagnéticos.

EUITI Bilbao Junio de 2019 11
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5.2.1.1 Embragues mecdnicos

Es el embrague mas utilizado en el sector de la automocion, y seré el
utilizado también para este proyecto. Su principio se basa en el traspaso del par
a través de la friccion de dos superficies que llegan a girar solidariamente. Al
principio los dos ejes se encuentran girando a velocidades muy diferentes y
entonces es cuando las dos superficies entran en contacto deslizando una sobre
otra debido a la diferencia de velocidad angular. Entonces es cuando la friccién
entre el disco de friccion y el plato de presién iguala esta velocidad y actdan
como un Unico eje.

Estos embragues pueden ser de disco, conico o centrifugos. Cabe
destacar que los embragues conicos y de disco son similares variando
Unicamente su forma, sin embargo, el embrague centrifugo tiene un método de
actuacion diferente el cual se explicara mas adelante.

Imagen 5. desmontaje de un embrague

Los embragues estaran compuestos por los siguientes conjuntos:

Plato de presion:

Es el elemento que esta unido a la carcasa, el cual ejerce presion sobre
el disco mediante el diafragma. Se trata de una corona circular generalmente
fabricada de acero. Por otro lado, el diafragma es el encargado de transmitir la
carga a este para mediante el accionamiento de un cojinete para que este ejerza
la presion sobre el forro del disco.

Disco de embrague:

Este disco estara conectado al eje primario de la caja de cambios, por
tanto, su funcion es la de transmitir el par sobre este eje. Estara recubierto con
un material de friccion el cual es muy resistente al calor y al desgaste generado
por la friccion. Mediante esta friccion debera quedar girando solidariamente al
volante de inercia.

EUITI Bilbao Junio de 2019 12
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Cojinete del embrague:
Es el elemento encargado de accionar el plato de presion. Se encuentra

sobre el eje primario de la caja de cambios y este recibira carga del pedal del
embrague deslizando asi sobre el eje y presionado el plato.

Carcasa:

Se trata del elemento unido al volante de inercia el cual sirve al mismo
tiempo de recubrimiento del resto de componentes.

Embrague centrifugo

Se trata de un embrague que a pesar de que su método de trabajo se
basa en la friccion de superficies, difiere en varios aspectos con los anteriores.

Imagen 6. embrague centrifugo

Las fuerzas necesarias para unir las superficies que entran en contacto
se genera con el giro del eje sobre el que va montado. La fuerza centrifuga
generada por ese giro hace desplazar radialmente unas masas excéntricas que
estan unidas a este eje mediante resortes, equilibrando asi las fuerzas. Por tanto,
se trata de un mecanismo que a mayor velocidad de giro mas se acercaran
dichas masas a la otra superficie.

Se podria considerar este tipo de embrague como un embrague
automatico el cual cuando alcanza una velocidad especifica, la cual se puede
establecer previamente, este se acopla. Al mismo tiempo cuando la velocidad es
inferior se producira el efecto contrario y este quedara desembragado.

5.2.1.2 Embrague hidrdulico

El embrague hidraulico funciona como un embrague automatico,
transmitira el giro a partir de una velocidad especificada. EI motor también sera
capaz de girar en vacio y transmitir el par motor cuando se acelera.

EUITI Bilbao Junio de 2019 13
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La energia se transmite mediante una bomba centrifuga conectada a una
turbina, siendo en la mayoria de los casos aceite mineral el liquido utilizado para

dicha labor.

turbina

arbol de
salida [8

cambio

&,
vista de conjunto S

Imagen 7. embrague hidraulico

lado del
motor

vista en seccion

El embrague estd compuesto por dos coronas giratorias provistas con
una cantidad de alabes. Cuando el motor gira la corona que va unida a la salida
del motor hara la funcion de bomba centrifuga haciendo girar el aceite y
creando un remolino. Esta energia creada por el remolino de aceite generara
movimiento en la otra corona, unida a la caja de cambios, golpeando los
alabes haciendo por tanto la funcién de turbina. Por tanto, este movimiento de
giro en la corona con funcién de turbina se transmitira finalmente a la caja de
cambios. Cabe destacar que cuando el motor esta al ralenti la energia cinética
sera muy pequefa siendo incapaz de mover los alabes de la turbina hasta que
produzca un aceleramiento que aumente la energia cinética que produce el

remolino.

5.2.1.3 Embrague electromagnético

Sealed Bearings
with High Temp
Grease

Component
Parts —
E-Coated

ﬁ Adjustable for Wear

High
Temperature
Epoxy Coil

Six Spri

Armature

ng Reduced

Burnishing Coating

One Piece Design
Pre-Adjusted at Factory

Imagen 8. embrague electromagnético
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Sobre la salida del motor ira montada una corona de acero la cual tiene
una bobina. A través de esta bobina pasara una corriente eléctrica generando
un campo magnético alrededor del embrague. Dentro del espacio sobrante de
dicha corona se colocan placas de acero y se rellena con polvo magnético, el
cual se aglomerara por el campo magnético generado por la bobina. Este polvo
aglomerado une el disco y la corona haciendo que giren solidariamente.

El proceso de embragado necesita un tiempo para completarse por lo que

genera un acople progresivo, sin embargo, estos embraguen tienen un coste
muy elevado y resultan poco viables para vehiculos.

5.2.2 Caracteristicas del material de un embraque

El buen funcionamiento de un embrague depende en gran medida del
material con el que es construido este. Este influye directamente en el
rozamiento entre las superficies a acoplar lo que al mismo tiempo influye en la
transferencia del giro. Las propiedades a cumplir han de ser:

= No perder propiedades debido a las altas temperaturas generadas
por la friccion.

= Alta resiliencia
= Buen comportamiento ante la friccion sin desgastarse

= Buen comportamiento ante las condiciones ambientales

Deseabilidad del calor

5.3 CAJA DE CAMBIOS

La caja de cambios se encarga de obtener el par motor deseado para cada
instante. En la arrancada debe ser capaz de obtener el par motor suficiente para
poner en movimiento el vehiculo desde un estado estético. Por otro lado, estando
en movimiento debera lograr que las ruedas motrices tengan un par capaz de
vencer las resistencias que se oponen al movimiento; resistencia del aire, por
inercia, de la pendiente y por rodadura, por ejemplo.

Esta estara situada a continuacion del embrague, por lo que no variara en
ningln momento la potencia del motor, solo variara el par en funcién de la
situacion.

Las resistencias anteriormente nombradas generan una resistencia total la
cual es la que tiene que vencer el vehiculo, las cuales se describen a
continuacion:

EUITI Bilbao Junio de 2019 15
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Resistencia del aire: es la resistencia aerodinamica, la resistencia que
genera el aire cuando el vehiculo avanza. Tomando como constantes las
propiedades del aire, esta dependerd de la superficie expuesta y la
velocidad del auto.

Resistencia por inercia: cuando se varia la velocidad de movimiento se
genera esta resistencia.

Resistencia de la pendiente: se le llama a la resistencia que ofrece la
inclinacion de la carretera. En esta resistencia entran en juego el peso del
vehiculo y la inclinacion de la pendiente.

Resistencia por rodadura: es la resistencia que tiene el asfalto con el
neumatico. Variara en funcion del tipo de asfalto y de neumético y la
presion de este.

Las cajas de cambios se pueden dividir en dos tipos: cajas de cambios
manuales y cajas de cambios automaticas.

5.3.1 Caja de cambios manual

En esta caja de cambios el conductor selecciona la marcha deseada

mediante un actuador mecanico. Cada marcha estara formada por un par de
engranajes, salvo la marcha atras que ademas tiene un pifién loco para lograr el
sentido de giro opuesto, mediante los cuales se consigue obtener un nimero de
revoluciones por minuto en el motor razonable para cada instante. Esto se
consigue mediante la relacion existente entro los nombrado pares de engranajes.

- . -~ -
Imagen 9. caja de cambios

Las cajas de cambios manuales pueden tener dos disefios principalmente; las
cajas con toma directa y las cajas con toma constante, también conocidas como
cajas de dos ejes y de tres ejes respectivamente:
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5.3.1.1 Caja de cambios con toma directa

Estas cajas solo tienen dos ejes, el primario y el secundario. El eje
primario ira conectado directamente al embrague, por tanto, recibira el par
directamente del motor. Este eje transmitira mediante los engranajes el par al eje
secundario, el cual generalmente esta conectado directamente con el diferencial.
Esto se debe a que este tipo de caja es la mas utilizada para vehiculos con
traccion delantera.

Este tipo de cajas de cambios deberan ser capaces de soportar cargas
mayores sobre sus engranajes debido a que solo tienen dos ejes y el par motor
actla directamente sobre el eje primario. Por otro lado, este disefio tiene un
tamafio menor y el disefio de la caja es mas compacto reduciendo también el
peso.

La selecciéon de la marcha se lleva a cabo mediante sincronizadores, estos
se acoplan a las ruedas locas haciendo girar a esta solidariamente al eje.

5.3.1.2 Caja de cambios con toma constante

Esta configuracion es mas habitual en los automoviles de motor delantero
y propulsion trasera. Posee tres ejes, por lo cual las cargas sobre el eje
secundario seran menores que en las de dos ejes. El par llega al eje primario
desde el motor, este eje tendra un engranaje fijo el cual conectara con su pareja
en el eje intermediario. Este par de engranajes se le denomina toma constante y
su labor principalmente es la de desmultiplicar el par procedente del motor,
logrando asi menores esfuerzos y engranajes menos voluminosos. El eje
intermediario tendra como labor transmitir el par al eje secundario mediante los
engranajes de cada marcha. Al igual que en la caja de dos ejes, los engranajes
locos del eje secundario se acoplaran al eje mediante sincronizadores recibiendo
el par del eje intermediario y transmitiéndolo al eje secundario.

Cabe destacar que suele ser habitual la existencia de una marcha
denominada directa. Esta marcha es el acoplamiento del eje primario y
secundario, transmitiendo asi directamente el par recibido por el motor al eje de
salida. Con esto se logra una relacién de transmisién exacta de 1:1.

Elementos presentes en la caja de cambios manual

= Rodamientos: son los elementos encargados de la rotacidon de los ejes y
engranajes. Deberan ser capaces de soportar tanto cargas radiales como
axiales segun la circunstancia. Los mas habituales son los rodamientos
de bolas, de rodillos, de rodillos cénicos y de agujas

= Engranajes: es el elemento fundamental de la caja de cabios. Su funcién
es la de proporcionar una relacién de transmision. Salvo en los engranajes
presentes en la marcha atras, todos los engranajes son de dientes
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helicoidales. Este tipo de engranajes son menos ruidosos y presentan
menor desgaste en el tiempo que los de dientes rectos. Por otro lado, los
engranajes de marcha atras seran de dientes rectos. Esto se debe a que
son los menos utilizados y ademas no se utilizaran nunca en movimiento.

= Sincronizadores: como se ha mencionado anteriormente, un engranaje de
cada marcha gira loco. Los sincronizadores son los encargados de
acoplar este engranaje con el eje secundario. Se encuentran
normalmente entre dos engranajes sobre un estriado del eje.

5.3.2 Caja de cambios automatica

La caja de cambios automética es capaz de cambiar de relacion de
transmision automaticamente mientras el vehiculo estd en movimiento. En
funcion de la velocidad en la que gira el motor y la velocidad a la que se mueve
el vehiculo un mecanismo electrohidraulico selecciona la relacién adecuada. De
este modo el conductor no tiene que interferir en el cambio de marchas,
ocupandose solamente del pedal del acelerador y freno.

S /118 111

=

[ TTTNS | TRRSI
-

bt ot BT

S

Imagen 10. caja de cambios automatica

A diferencia que las cajas manuales que tienen engranajes helicoidales y
alguno recto, las automaticas tendran un tren epliclicoidal encargado de las
relaciones de transmision.

5.3.3 Eje de transmision

El eje de transmision es el elemento encargado de transmitir la potencia
al diferencial. Cuando el vehiculo tiene una disposicién de motor delantero, pero
con propulsion trasera, el eje de transmision, mediante juntas cardan, transmite
el par motor desde la caja de cambios hasta el diferencial que se encuentra entre
las dos ruedas traseras. Debido a la largura de este eje y los esfuerzos cortantes
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debidos a la torsion que sufre, el disefio y los materiales de este eje deben ser
los adecuados.

5.3.4 Juntas cardan

Las ruedas traseras se encuentran sobre un sistema de suspension que
las somete a continuos movimientos de vaivén. El eje de transmision no puede
generar una rigida entre el diferencial y la caja de cambios, sino con los
movimientos explicados de la suspension este se deformaria. Para ello se
emplean las juntas cardan, creando una unién entre dos ejes y permitiendo
desplazamientos angulares.

Imagen 11. junta cardan

Las uniones cardan estan formadas por dos horquillas unidas por un
cruceta intermedia.

5.3.5 Diferencial

El diferencial es un elemento capaz de hacer girar a distinta velocidad las
ruedas que se encuentran sobre un mismo eje. Mediante un sistema de
engranajes compuesto por un pifidbn, una corona y los satélites y planetarios
regula la velocidad a la que gira cada rueda motriz.

Primero el pifion de entrada recibe el giro de la caja de cambios o del eje
de transmision. Este lo transmite a una corona que tiene unidos los satélites.
Estos satélites en funcion del giro que necesite cada rueda transmitiran el par
correspondiente a cada planetario. Finalmente, los planetarios conectados a los
palieres transmiten el giro a las ruedas.
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Imagen 12. engranajes de un diferencial

Hay distintos métodos de funcionamiento y tipos de diferencial, los mas
empleados son los diferenciales convencionales y varios tipos de diferenciales
autoblocantes.

5.3.5.1 Diferencial convencional

Este diferencial tendra el funcionamiento explicado anteriormente. Estar
compuesto por engranajes conicos y habitualmente llevan montados 1 o 2
sateélites.

Cuando el vehiculo circula en linea recta los planetarios giraran a la misma
velocidad, girando las ruedas a la misma velocidad también. Sin embargo,
cuando el vehiculo toma una curva, la rueda exterior girard mas puesto que el
diferencial estara transmitiendo mas giro a esta.

5.3.5.2 Diferencial autoblocante

Los diferenciales convencionales tienen el problema de que cuando una
rueda supera la adherencia con el suelo o queda en el aire el diferencial
transmitira todo el par a esa rueda. En consecuencia, la rueda capaz de
traccionar el vehiculo no recibira par, dejando al coche sin posibilidad de avance
o perdiendo la estabilidad durante el movimiento.

Como consecuencia al problema antes presentado en los diferenciales
convencionales se cre6 el diferencial autoblocante. Este diferencial tiene el
mismo método de funcionamiento que el convencional cuando el vehiculo toma
una curva, sin embargo, cuando se da la situacion de que todo el par es enviado
a una rueda porque esta patina o queda al aire, este la bloquea. De este modo
se envia toda la fuerza sobre la otra rueda evitando perder la traccion y evitar
gue el vehiculo gire sobre si mismo.
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5.3.5.2.1 Diferencial de deslizamiento limitado
Se diferencian dos tipos de diferenciales de deslizamiento limitado:
= Diferencial autoblocante mecanico:
Este tipo de diferenciales se emplea en su gran mayoria en vehiculos de
competicién de alta potencia con traccion trasera. Este tipo de coches son

pueden perder adherencia durante los aceleraciones fuertes y gracias a este
embrague se bloquea parcialmente la rueda logrando mantener la estabilidad.

Satélite
\

Corona del Semieje o palier

grupo

Eje portasatélites

Planetarios

Pifion del grupo

_Cojinete del pindn

Semieje o palier
Discos de

friccion Arbol de
transmision

Imagen 13. Diferencial autoblocante mecanico

A cada lado de los satélites se encuentra un embrague compuesto por varios
discos de friccion los cuales son los encargados del enclavamiento de la rueda
cuando es necesario.

= Diferencial autoblocante viscoso o Ferguson:

En este caso los palieres iran unidos a dos series de discos que van dentro
de una carcasa hermética la cual va sobre el eje de transmision. Dentro de dicha
carcasa se halla un fluido de lata viscosidad que cuando uno de los juegos de
discos empieza a girar mas que el otro arrastrara el otro juego, haciendo girar
asi el otro semieje. Por otro lado, cuando el vehiculo circula en linea recta estos
discos giraran libremente. Un inconveniente a mencionar es que cuando se
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produce el arrastre de un disco mediante el fluido este tiene a calentarse
perdiendo asi viscosidad.

5.3.5.3 Diferencial Torsen

Este diferencial a diferencia de los anteriores autoblocantes, no se
bloguea cuando se envian demasiadas revoluciones a una rueda, si no que
distribuye el giro en funcién de la resistencia que oponga cada rueda. De este
modo se logra enviar solo lo que la rueda es capaz de girar sobre el suelo y
enviando lo restante a la otra.

Semiarbol de
transmision

Engranajes
rectos

Semiarbol de Engranaje _ Rodillos

transmision sin fin helicoidales
(planetario) (satélites)

Imagen 14. vista en corte de un diferencial Torsen

Tomando como ejemplo un diferencial convencional, este diferencial
contara con dos tornillos sin fin a modo de planetarios unidos a los palieres. Los
satélites que engranan con estos tornillos seran sustituidos por tres pares de
engranajes helicoidales que engranan a su pareja mediante dos engranajes de
dientes rectos a cada uno de sus extremos. Las ruedas helicoidales giran sobre
su propio eje frenandose y acelerandose la una con la otra haciendo girar los
semiejes a diferentes velocidades. Finalmente, como los engranajes helicoidales
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van engranados dos a dos, cuando hay deslizamiento la otra rueda se opondra
a que el otro planetario gire.

6 SOLUCION ADOPTADA

Una vez realizada la descripcién de todos los componentes mecanicos que
toman parte en la transmision de un automovil se procede a hacer de los
elementos que seran utilizados para este proyecto.

6.1 CONFIGURACION DE LA TRANSMISION

Se tratara de un vehiculo de motor delantero con propulsion trasera. Pese
a no tener una cilindrada particularmente alta y ser capaz de generar una
potencia considerablemente elevada, el automavil tiene un disefio de fabrica con
esta configuracion. A la hora de realizarse el proyecto se ha considerado
mantener dicha configuracion.

. Embrague
@ rotor @ Caja de cambios @ Diferencial

Transmision

Imagen 15. esquema motor delantero traccion trasera

6.2 EMBRAGUE

Para la eleccion del embrague se ha decantado por un embrague de disco
de friccion. Gracias a la versatilidad y simplicidad que tiene es el mas empleado
dentro de la industria de la automocion.

El embrague se utilizada para acoplar y desacoplar dos ejes que estén en
contacto. Cuando se encuentran acoplados se dice que se encuentran
embragados y entonces se transmite par a la caja de cambios. Por otro lado,
cuando estan desacoplados se dice que se encuentran desembragados y a su
vez el par no llega a la caja de cambios.

Para accionar el embrague el conductor debera pisar el pedal del embrague
guedando este en el estado desembragado. Este momento es el que se utiliza

EUITI Bilbao Junio de 2019 23



DISENO Y CALCULO
DE LA TRANSMISION MEMORIA

para hacer el cambio de marcha en la caja de cambios ya que esta no estara
recibiendo par. Entonces de suelta el pedal suavemente por lo que los ejes iran
acoplandose poco a poco progresivamente.

Funcionamiento del mecanismo del embrague

embragado desembragado

1.- Extremo del cigtefal 7.- Cojinete de accionamiento
2.- Volante B.- Cubierta

3.- Disco de friccion 9.- Anillo de apoyo

4.- Plato de presién 10.- Tornillo de fijacién

5.- Muelle de diafragma 11.- Anilios

6.- Eje primario de la caja de cambios 12.- Uiietas

Imagen 16. mecanismo de un embrague

Las dimensiones y caracteristicas para este embrague han sido calculadas
en el Documento 3: Anexo de célculos apartado 3. Dimensionamiento del
embrague.

Los datos obtenidos han sido el radio exterior, el radio interior, la presion y
fuerza axial y par de rozamiento capaz de soportar el embrague.

Radio exterior 9,948 cm

Radio interior 6,964 cm
Presion 1,68 kg/cm2

Fuerza axial 313,36 kg
Par de rozamiento 207,95 Nm

Tabla 3. capacidades del embrague
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Una vez que todos estan todos los datos calculados se elige el embrague
mas apto de un catalogo comercial. En este caso del catdlogo comercial de la
casa SACHS.

@ (E)
@ ®
°o| SACHS 1 % |0 |
MERCEDES-BENZ
C-KLASSE (W202) 03.93 - 05.00
C 180 (202.018), 90 kW 03.93-05.00 M111.920 & 3000 705 001 Getr. Nr. /| GBox Neo.: ->7T17.416.6.410204 215 26
filr Motoren chne Zweimassenschwungrad / (224)
@, | 3000705102 Getr. Nr. / GBox No.: 717.416.6.410205-> 215 26
filr Motoren ohne Zweimassenschwungrad £ {224)
for engines without dual-mass flywhesl
[ 3000 317 001 & ->Mot. 027960 228| 26
fidr 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
@ | 3000773001 E ->Mot. 154485 220| 26
filr Motoren mit Zweimassenschwungrad | {223)
for engines with dual-mass flywheal
Fahrzaug kann mit untarschisdlichen (44}
Kupplungsgrilken susgeristat sain / vehicle can be
mounted with different clutch sizes
[N 3000 824101 = Maot. 154486-> 215 26
fiir Motoren mit Z2weimassenschwungrad / (223)
for engines with dual-mass flywhesl

Imagen 17. catalogo SACHS

A la salida del embrague se encuentra el eje primario. Para que este eje
sea capaz de trasmitir todo el par que se le exige se le realizara un estriado
segun la norma DIN5480. Dado que el diametro es de 20 milimetros como se
demuestra mas adelante se obtiene que este estriado tenga 8 dientes. Con todos
los datos ya conocidos se calcula que la longitud minima del estriado sera de
6,11 milimetros, sin embargo, se realizara de 7 milimetros para estandarizar la
medida y aumentar la seguridad al mismo tiempo.

6.3 CAJA DE CAMBIOS

Para este proyecto se ha seleccionado una caja de cambios de 5
velocidades hacia delante y una para la marcha atras. Estar compuesta por 3
ejes rectos, por tanto, entre el eje primario y el eje secundario se encontrara la
toma constante. Esta tendra una relacion de 2:1, por lo que la caja de cambios
necesitara engranajes mas pequefios, reduciendo el tamafio de la caja.
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imagen 18. funcionamiento de una caja de cambios

La caja de cambios es la encargada de variar el par que llega desde el
motor. Mediante la relacion de cada par de engranajes se logra aumentar o
disminuir el par que llega al diferencial. En el caso de esta caja de cambios la 52
marcha sera la Unica que disminuya el par total y la 42 lo mantendra igual.

El vehiculo debera ser capaz de vencer las resistencias externas que se
oponen a su movimiento. En el Documento 3: Anexo de calculos apartado 2.
Dinamica del vehiculo se comprobara que es calcularan estas resistencias:

= Resistencia por rodadura

= Resistencia de la pendiente
= Resistencia por inercia

» Resistencia del aire

Para asegurarse que el coche es capaz de vencer todas estas resistencias
se realizara una comprobacion para la 12 y 52 marcha. En el caso de la primera
marcha se comprobard si es capaz de superar una pendiente maxima a plena
carga. La resistencia aerodinamica se desprecia debido a que el auto circulara a
una velocidad inferior a los 80 km/h. Para la sexta marcha se despreciara la
resistencia de la pendiente y la resistencia por inercia. Esto se debe a que en
esta situacion no se encontraran grandes pendientes ni el coche sera capaz de
dar grandes acelerones.

En el Documento 3: Anexo de célculos apartado 4.2 Comprobacién de la 12

y 52 marcha se demuestra como el vehiculo es capaz de vencer dichas
resistencias.

6.3.1 Engranajes

Esta caja de cambios estara formada por engranajes helicoidales salvo 3
engranajes rectos que conforman la marcha atras. En el eje primario habra un
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engranaje helicoidal unido por una chaveta al eje, el engranaje mas pequefio de
la toma constante. En el eje intermediario se encontrara el otro engranaje de la
toma constante y los engranajes helicoidales, unidos al eje por chavetas,
correspondientes a la 12,22,32 52 y a la marcha atras, siendo este ultimo recto.
Sobre el eje secundario se hallaran los engranajes de la 12,22,32,52 y la marcha
atras, Siendo todos helicoidales salvo el de la marcha atras. Estos se
encontraran girando locos sobre el eje mediante unos rodamientos de aguja.
Finalmente, en un eje aparte se encuentra el pifion loco de dientes rectos de la
marcha atras, girando loco también sobre un rodamiento de agujas.

¢ ' .~.
lt L) ‘;P

. S

Imagen 19. engranaje helicoidal

El primer paso a la hora de dimensionar los engranajes es calcular el
numero de dientes que tendra cada uno de ellos. Para esto sera necesario
conocer las relaciones de transmision que ofrece el fabricante (tabla 2).

En el Documento 3: Anexo de calculos apartado 4.3 Numero de dientes
en cada engranaje se muestra el calculo mediante el cual se obtienen los
siguientes datos.
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fe1= 3,91:1 Fe=1,933:1 o fe1 = 3,866:1
fe2= 2,17:1 Fe2= 1,095:1 b re2 = 2,19:1
fea= 1,37:1 Fea= 0,68:1 i rea= 1,36:1
rea=1,00:1 rea=1,00:1 - rea=1,00:1
5= 0,81:1 Fes=0,4:1 b res = 0,8:1
fe = 0,5:1 Fec= 0,51 S fee= 0,5:1

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

Cabe destacar que las relaciones del fabricante y las obtenidas varian
levemente. Ademas, los pares de engranajes como tal no deberan tener esa
relacién puesto que la toma constante ya aplica una multiplicacion del par de 2:1.

Puesto que se tratan de engranajes con dientes helicoidales sera
necesario obtener el angulo  de dichos dientes:

Bal Baz Ba3 Ba5 Batc
15,25° 15,25° 18,21° 18,21° 18,21°

Tabla 5. Ba de cada rueda

Todos los engranajes tendran el mismo modulo, por tanto, se ha realizado
el calculo del médulo minimo para cada rueda y se ha utilizado el mas restrictivo.

Imagen 20. angulos presentes en los dientes
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Para realizar este célculo primeramente se determinado que los
engranajes estaran fabricados de acero aleado, cementado y templado con una
resistencia de Kagm=80 kg/cm?.

Se estima que durante la vida de un vehiculo este circulara a una media
de 60 Km/h durante 5000 horas, unos 300000 Km. Las marchas de la caja de
cambios no trabajan durante el mismo tiempo a lo largo de la vida del vehiculo,
por lo que en la tabla 6 se muestra aproximadamente las horas de trabajo que
tendra cada marcha.

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

Tabla 6. horas de uso aproximadas de cada marcha

El moédulo mas restrictivo se encuentra en la rueda pequefia de la toma
constante. Esta necesitara un minimo de 4,32 milimetros, con esta medida se
entra en la tabla 7 para seleccionar el modulo y la serie mas conveniente.

serie
1 11 111
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 7. series de modulos

Se utilizard un médulo de 4,5 mm perteneciente a la serie Il para todos los
engranajes que formen parte de la caja de cambios.
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Finalmente se obtiene el radio primitivo y ancho de los engranajes en el
Documento 3: Anexo de cdalculos apartado 4.8 Dimensionamiento de los
engranajes.

6.3.2 Ejes

El dimensionamiento de los ejes se hara mediante el codigo ASME. Para
estos sera necesario calcular los momentos que generan las fuerzas sobre los
dientes de los engranajes. Como el eje tendrd un didmetro constante se
seleccionara del catalogo comercial INA un eje con el didmetro adecuado para
la seccion mas critica de todo el eje.

Los ejes que se van a dimensionar seran el eje primario, intermedio,
secundario y el del pifién loco de la marcha atras.

En el Documento 3: Anexo de calculos apartado 4.11 Calculo de los ejes
se demuestran todas las medidas que se muestran a continuacion.

Eje primario

Este eje llevara un estriado de 8 dientes para para unirlo al embrague
calculado con la norma DIN 5480. Este eje sera el encargado de transmitir el par
desde el motor a la caja de cabios. Mediante el engranaje de este eje, el piiidn
de la toma constante, se transmitira el par al eje intermediario con una relacion
de 2:1.

Se ha obtenido que el eje necesita un diametro minimo de 16,7 milimetros
por lo que se optara por un eje de comercial de 20 milimetros. Al mismo tiempo
este tendra una longitud de 150 milimetros. A cada extremo del eje se encontrara
un rodamiento de rodillos conicos encargados del giro del eje.

El material empleado para la fabricacion de estos ejes es un acero
mejorado 34CR4 el cual tiene un limite de fluencia de 100 kg/mmz2. Este tendra
una gran resistencia y la tenacidad suficiente para los requerimientos del eje.

Eje intermediario

Sobre este eje se encuentran de las marchas 12,22,32,52 marcha atras y
la corona de la toma constante. Todos estos engranajes se encuentran unidos al
eje mediante chavetas capaces de soportar los esfuerzos a los que se las
somete.

El diametro minimo necesario en la seccidon mas critica del eje sera de
27,99 milimetros. Por tanto, para este eje se selecciona un eje comercial de 30
milimetros del mismo material que el primario, acero mejorado 34CR4. La
largura de este eje sera 500 milimetros dejando un espacio entre engranajes de
60 y 100 milimetros de manera alterna.
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Este eje contara con unos rodamientos como apoyo entre la toma
constante y la tercera marcha y en el extremo contrario.

Eje secundario

Este eje tendrd como objetivo enviar el par final deseado hasta el
diferencial. Contara con un engranaje para cada marcha salvo para la 42 que
esta se consigue mediante el acoplamiento de este eje con el primario. Estos
engranajes giraran locos sobre rodamientos de agujas, por tanto, para acoplar
estos al eje se disponen unos sincronizadores entre cada dos engranajes. Estos
sincronizadores irdn unidos al eje mediante un estriado el cual se calcula en el
Documento 3: Anexo de célculos apartado 4.13 Célculo de los sincronizadores.
Por tanto, en las zonas donde se siten estos habra un nervado de 18 dientes.
En el extremo de salida también se encontrara un estriado igual al anterior para
la unién del eje con la junta cardan.

Este eje necesitara un diametro minimo de 27,71 milimetros en su zona
mas critica. El eje que se utilizara sera el mismo eje comercial de 30 milimetros
de diametro del eje primario ya que este tendra también una longitud de 30
milimetros.

Este eje se apoyard sobre dos rodamientos, uno anterior a la salida
estriada y el otro en el extremo apuesto del eje

Eje de la marcha atrds

Este eje solo montara un engranaje, el cual es el encargado del cambio
del sentido de giro de la marcha atras. Este ira unido al eje mediante una chaveta.
Este tendra una longitud de 80 milimetros y un diametro minimo de 13,86
milimetros. En consecuencia, se empleara un eje comercial de 20 milimetros de
diametro de acero mejorado 34CR4. A cada extremo tendra montado un
rodamiento de rodillos como apoyo.

6.3.3 Eje de transmision

Este eje es el encargado de transmitir la potencia desde la caja de
cambios, que se encuentra en la parte delantera del coche, al diferencial, situado
en la parte trasera del mismo. Se trata de un eje hueco unido mediante juntas
cardan.

En el Documento 3: Anexo de célculos apartado 4.15 Caélculo del eje de
transmision se dimensiona este y se comprueba a resistencia y las vibraciones.
El eje debera ser capaz de transmitir el par maximo que sea capaz de generar el
coche, que son 657 Nm. En el caso de las vibraciones seran las generadas al
maximo de revoluciones que pueda alcanzar el eje. Esta situacion se dara en la
52 marcha alcanzando un maximo de 6790 revoluciones por minuto.
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Con los datos obtenidos se ha decidido el eje a utilizar del catdlogo
comercial de PROTUBSA, sera un eje hueco de 44,5 milimetros con un espesor
de 3,6 milimetros. El material del eje sera un acero E355

@ Ext.

Esp. @lint.

Kg/Mt. Tol.Esp.

2,6] 393 [ 2,7
2,9 387 [ 3,0
3,2 381 [ 33

ECEEE
4,0 36,5 | 4,0
4,5 355 | 44
5,0 345 | 4,9
5,6] 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] 245 | 85
11,0/ 225 | 9,1
12,5 19,5 | 9,9

+ 12,5%

Tabla 8. diametros para ejes del catalogo de PROTUBSA

6.3.4 Juntas cardan

Estas juntas haran de union entre el eje de transmisién y el eje secundario
y entre el diferencial y el eje de transmisién. Deberan transmitir un maximo de
6790 rpm y un par maximo de 657 Nm. Irdn unidas mediante un nervado y una

unién atornillada por el otro lado
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SERIE | REFERENCIA | ge
SERIES | PARTNUMBER| Fig | A B c d L | °R | max.
0500 | 1999-C A1 |770] 603 | 444 | 65 | 1360 65 | 18
1100 | 2001-C A-1 |880| 699 | 571 | 82 | 1480 76 | 17
1300 | 20031-C A-1 970 794 | 603 | 975 | 1810 92 | 17
2003-C 10,2
1310 | 2015.1R-C A-1 1880 699 | 571 | 82 |1940| 97 | 20
20151-C 970 | 794 | 603 | 975 | 1820
2015-C 10,2
2015A-C A-2 2165 30
2015R70-C A1 200.0 20
1350 | 20043-C A-1 | 070 ] 794 | 603 | 102 | 2120 114 | 20
2004 A7 | 1180 053 | 600 | 112 | 1970
2004.2-C 122
2004AC A1 12 | 2270 28

Tabla 9. Catélogo de Servicardan

Se ha seleccionado una junta del catédlogo comercial de Sevicardan. Esta
junta se apolara al eje de transmision mediante tornillos M10 y mediante un
nervado al eje secundario y diferencial. El eje de transmision debera ser de 60
milimetros de diametro.

6.3.5 Sincronizadores

Los sincronizadores son elementos que unen el engranaje que gira loco
en el eje secundario con este. Van colocados entre dos engranajes del eje
secundario sobre un estriado. Estos tienen un dentado exterior que les permite
unirse al engranaje, por otro lado, en el interior también poseen un estriado para
acoplarse al nervado del eje. Esta caja tendra 3 sincronizadores; entre la 32y la
directa, entre la 22y la 12 y entre la 58 y la marcha atras.

Estos estan formados por 3 elementos: el aro sincronizador, el cubo
sincronizador y el sincronizador. El aro sincronizador mediante su conicidad se
acopla a los engranajes como un embrague y tendra el dentado por el exterior.
El cubo sincronizador tendra dentado tanto interior como exterior, y este es el
gue acopla el sincronizador con el eje. Finalmente, el sincronizador es el que une
el engranaje con el sincronizador y lo acopla al eje.
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Anillo intermediario Anillo interior

Cono de friccion

Anillo exterior

imagen 21. explosionado de un sincronizador

Estos estaran fabricados del mismo material que los engranajes, un acero
aleado, cementado y templado.

Primero se calcula la longitud del estriado del eje para que el sincronizador
pueda unirse al eje y transmitir el giro. Mediante la tabla 10 se obtiene el nUmero
de dientes necesarios. Se conoce el modulo de 1, 5 milimetros y el diametro del
eje constante de 30 milimetros.

dg Number of teeth =
for module m
mm 1 o5 | 06| 075 | 08 1125 | 15| 1,75 2 2,5 3 4 5| 8
[ 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

1 |20 17] 13 ] 12|09
12 |21 14| 13 |10
13 |24 20| 6| 15 [11] 9
14 26 [ 22] 17 | 16 [12] 10
15 | 28 [ 23| 18 | 17 13| 10
16 [30 |25 20 | 18 [1a] 11| 9
17 |32 [ 27 | 21 20 [15] 12 | 10
18 [ 34 28] 22 21 [16] 13 ] 10
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] 158 [ 12| 10
22 |42 | 35| 28 | 26 [20] 16 [ 13 ] 1 9 7 6
23 | 44 |37 | 20 | 27 [22] 17 | 14| 12
24 | 46 | 38| 30 | 28 [22] 18 | 14| 12
25 [ 48 |40 | 32 | a0 [24] 18 [ 15 ] 13 11 8 7
26 [ 50 [ 42| 33 | 31 [24] 19 [ 16| 13
27 | 52 | 44| 34 | 32 [25] 20 [ 16| 14
28 | 54 |45 | 36 | 34 [26] 21 | 17| 14 12 | 10 8
29 [ 56 |47 | 37 | 35 [28] 22 [ 18 | 15
30 [ 58 [ 48| 38 | 36 [28] 22 L8 | 16 [1314] 10 8
31 | 60 [ 50| 40 | 37 [30] 23 [ 19 | 16
32 | s2 | 52| 41 38 [30] 24 | 20| 17 14 | n 9 6

Tabla 10. Numero de dientes segun el modulo y didmetro

[==N I B 2]

[==R l==0 R =2

Wlm| ||| |d
=~ ~|@| @
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Se obtiene que el estriado debera tener 18 dientes. La longitud minima
del estriado se obtiene mediante las siguientes formulas

Fu — Tmax
reje
Fy

h-z-P

h=05-(d —dy)
d2=d1_2'm

L« 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: nimero de dientes

Tmax: torsor que soporta el eje (Nm)

reje: radio del eje (mm)

di: diametro exterior (mm)

dz: diametro interior (mm)

Para comprobar que estos sincronizadores son capaces de transmitir el
par necesario, estos se comprueban como si de un embrague cénico se tratase.
Para ello se supone que el dentado de estos no existe y se comprueba su
conicidad mediante las siguientes formulas:

F=2m ppax-7-(R-7)

F
Troz:.u'i'(R‘FT)'Sina

R=12-r

F: fuerza aplicada (N)
Pmax. pPresion 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°)

En el Documento 3: Anexo de calculos apartado 4.13 Calculo de los
sincronizadores se demuestra de donde se han obtenido su dimensionamiento.
Todas tendran un estriado de 18 dientes. El didmetro exterior serd de 30
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milimetro e interior de 27 milimetros para todos. El sincronizador de la directa y
la 32 tendrd un estriado de 7,14 de longitud, el de 22 y12 sera de 20,33 milimetros
y el de la 52 y la marcha atras sera de 18,76 milimetros

6.3.6 Chavetas

La chaveta es el elemento encargado de unir los engranajes al eje y
transmitir asi la potencia. Para el dimensionamiento de estas se utilizara la norma
DIN 6885. Las medidas que se obtendran seran la altura longitud y base. Se
comprobara que las chavetas soportan los esfuerzos de aplastamiento y
cortadura.

Las chavetas se han seleccionado del catalogo comercial de chavetas de
acero C45+C de la casa ELESA + GANTER. Estas chavetas deberan ser de un
material de peor calidad para que haga de fusible mecéanico.

DIN 6885

p— DIN 6885
Descripcion b h9 h 1 eje-@ iy Para

de...a Descripcion b h9 h 1 cje-0 52
DIN 6885-5-5-8-A 5 5 2 12..17 2 de...a
DIN 6885-5-5-10-A 5 5 10 12.17 2 DIN 6885-8-7-45-A 8 7 45 22..30 18
DIN 6885-5-5-12-A 5 5 12 12..17 2 DIN 6885-8-7-50-A 8 7 50 22..30 21
DIN 6885-5-5-14-A 5 5 14 12..17 2 DIN 6885-8-7-56-A 8 7 56 22..30 23
DIN 6885-5-5-16-A 5 5 16 1217 3 DIN 6885-8-7-63-A 8 7 63 22..30 27
DIN 6885-5-5-18-A 5 5 18 12.17 4 DIN 6885-8-7-70-A 8 7 70 22..30 29
DIN 6885-5-5-20-A 5 5 20 12..17 4 DIN6885-8-7-80-A ) 7 80  22.30 34
DIN 6885-5-5-22-A 5 5 22 12.17 4 DIN 6885-8-7-90-A 8 7 90 22..30 38
DIN 6885-5-5-25-A 5 5 25 12..17 5 DIN 6885-10-8-16-A 10 ] 16 3038 10
DIN 6885-5-5-28-A 5 5 28 12..17 5 DIN 6885-10-8-18-A 10 2 18 30..38 n
DIN 6885-5-5-32-A 5 5 32 12..17 6 DIN 6885-10-8-20-A 10 2 20 3038 13
DIN 6885-5-5-36-A 5 5 36 12.17 7 DIN 6885-10-8-22-A 10 2 22 30..38 14
DIN 6885-5-5-40-A 5 5 40 12.17 7 DIN 6885-10-8-25-A 10 ) 25 3038 16
DIN 6885-5-5-45-A 5 5 45 12..17 a8 DIN 6885-10-8-28-A 10 ] 28 30..38 16
DIN 6885-5-5-50-A 5 5 50 12..17 9 DIN 6885-10-8-32-A 10 a8 32 30..38 18
DIN 6885-6-6-12-A 6 6 12 17.22 3 DIN 6885-10-8-36-A 10 2 36 30.38 21
DIN 6885-6-6-14-A 6 6 14 17.22 3 DIN 6885-10-8-40-A 10 2 40 3038 23
DIN 6885-6-6-16-A 6 6 16 17.22 4 DIN 6885-10-8-45-A 10 8 45 30..38 28
DIN 6885-6-6-18-A 6 6 18 17.22 5 DIN 6885-10-8-50-A 10 ] 50 3038 29
DIN 6885-6-6-20-A 6 6 20 17..22 5 DIN 6885-10-8-56-A 10 a8 56 30..38 33
DIN 6885-6-6-22-A 6 6 22 17.22 6 DIN 6885-10-8-63-A 10 ) 63 3038 37
DIN 6885-6-6-25-A 6 6 25 17.22 6 DIN 6885-10-8-70-A 10 8 70 30..38 42
DIN 6885-6-6-28-A 6 6 28 17.22 7 DIN 6885-10-8-80-A 10 2 80 3038 50
DIN 6885-6-6-32-A 6 6 32 17.22 2 DIN 6885-10-8-90-A 10 ] 90 30..38 54
DIN 6885-6-6-36-A 6 6 36 17..22 10 DIN 6885-10-8-100-A 10 a8 100 30.38 61
DIN 6885-6-6-40-A 6 6 40 17.22 10 DIN 6885-10-8-110-A 10 2 110 30.38 67
DIN 6885-6-6-45-A 6 6 45 17.22 13 DIN 6885-12-8-20-A 12 ) 20 38.44 15
DIN 6885-6-6-50-A 6 6 50 17.22 14 DIN 6885-12-8-25-A 12 ] 25 38.44 16
DIN 6885-6-6-56-A 6 6 56 17.22 15 DIN6885-12-8-28-A 12 a8 28 38.44 15
DIN 6885-6-6-63-A 6 6 63 17.22 17 DIN 6885-12-8-32-A 2 ] 32 38.44 21
DIN 6885-8-7-12-A a2 7 12 22.30 4 DIN 6885-12-8-36-A 12 ) 36 38.44 27
DIN 6885-8-7-14-A a2 7 14 22.30 6 DIN 6885-12-8-40-A 12 2 40  38.44 27
DIN 6885-8-7-16-A a8 7 16 22.30 6 DIN 6885-12-8-45-A 12 ) 45 38.44 31
DIN 6885-8-7-18-A a8 7 18 22.30 7 DIN 6885-12-8-50-A 12 ] 50 38.44 35
DIN 6885-8-7-20-A a8 7 20 22.30 ] DIN 6885-12-8-56-A ©» 2 56 38..44 39
DIN 6885-8-7-22-A a8 7 22 22.30 9 DIN 6885-12-8-63-A 12 2 63 38.44 45
DIN 6885-8-7-25-A a2 7 25 22.30 10 DIN 6885-12-8-70-A 12 ) 70 38.44 50
DIN 6885-8-7-28-A 2 7 28 22.30 1 DIN 6885-12-8-80-A 12 8 80 38.44 60
DIN 6885-8-7-32-A a8 7 32 22.30 13 DIN 6885-12-8-90-A 12 ] S0 38.44 68
DIN 6885-8-7-36-A 2 7 36 22..30 15 DIN6885-12-8-100-A 12 ] 100 338.44 75
DIN 6885-8-7-40-A a8 7 40 22.30 18 DIN 6885-12-8-125-A 12 ) 125 3844 G4

Tabla 11. catalogo ELESA + GANTER
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Para calcular la longitud de la chaveta para no darse el fallo a cortante.

w-L~ CS

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.

T/R - Typ

“h-L/27CS

o

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 ha utilizado un C.S. de 2 puesto que no es conveniente usa valores muy altos.
Mediante un calculo mas ajustado se facilita que la chaveta actie como fusible
mecéanico. De esta manera en caso de situaciones de sobre esfuerzo esta
rompera, siendo su reemplazo mucho mas facil y barato que el de un eje roto.

La longitud de esta chaveta debera cumplir ciertas condiciones para que
su funcionamiento este del lado de la seguridad. Primeramente, su longitud L no
podra ser mayor a la longitud del eje sobre el que ira montado. Por ultimo, es
recomendable que dicha longitud L tampoco sea 1,5 veces mayor al diametro
del eje, esto se debe a que podria llegar a deformarse la chaveta debido a la
torsion a la que esta sometido el eje. En caso de que la longitud L sea superior
a las condiciones expuestas se recomienda colocar dos chavetas de la mitad de
longitud colocadas a 90° en el eje o en su defecto 3 chavetas de longitud L/3 A
120° entre si.

La demostracion de como se ha obtenido estos valores se encuentra en
el Documento 3: Anexo de calculos apartado 4.14 Calculo de chavetas

= Eje primario: habra una chaveta para el pifién de la toma constante

DIN 6885-6-6-22-A | h=6mm | w=6mm | L=22mm | § =17 -22 mm
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» Eje intermedio: sobre este los 6 engranajes que monta estaran acoplados
mediante una chaveta

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

= Eje del pifidn loco de la marcha atras: montara dos chavetas de longitud
L/2 colocadas a 180° entre si ya que la longitud necesaria era excesiva
para la longitud del eje

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

6.3.7 Rodamientos

Los rodamientos seran los elementos empleados como soporte de los
ejes de la caja de cambios, ya que estos permiten giran al eje mientras se
encuentra posicionado dentro de la caja de cambios. Al encontrarse en los
apoyos, los rodamientos transmitiran las cargas del eje hacia los apoyos.

Los rodamientos mas habituales son los rodamientos de bolas y los
rodamientos de rodillos, habiendo dentro de estos dos tipos varios modelos
diferentes.

Los rodamientos comunmente estan formados por 4 componentes
principales: los elementos rodantes, la jaula que separadora de dichos
elementos rodantes, el anillo interior y el anillo exterior. Existen infinidad de tipos
de rodamientos diferentes por lo que en algunos casos nos podemos encontrar
con mas componentes de los citados o incluso con menos.

imagen 22. rodamiento de bolas y rodillos
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En el instante de decidir el rodamiento que se va a utilizar se deberéan de
contemplar dos requisitos fundamentales. El primero es que el rodamiento
deberé ser capaz de soportar las cargas a las cuales estén sometidos, para ello
habra que tener en cuenta también el tipo de carga que es ya que, por ejemplo,
los rodamientos de rodillos cilindricos no son capaces de soportar la carga radial,
mientras que los de bolas rigidas si. Por tanto, habra que estudiar el tipo de
rodamiento o montaje de rodamientos ideal para cada situacién. Finalmente se
debera tener en cuenta el diametro del eje sobre el que ira montado el
rodamiento, ya que este debera tener las dimensiones necesarias para encaje
en dicho espacio.

Los montajes mas recomendados suelen venir explicados en el catédlogo
del propio fabricante, sin embargo, los mas habitual suele ser que el eje se
encuentre biapoyados sobre un rodamiento de bolas rigidas sopor tanto carga
axial y radial; y un rodamiento de rodillos cilindricos soportando solo carga radial.
A veces, como en el caso de este proyecto, se pueden poner dos rodamientos
sobre el mismo apoyo. De esta manera se aumenta la rigidez y la capacidad de
carga.

Los rodamientos al encontrarse en continuo movimiento tendran un fallo
a fatiga. Para poder cuantificar la vida de los rodamientos se utliza de
revoluciones que puede tener aproximadamente hasta que muestre sintomas
provocados por la fatiga. Puesto que es imposible calcular el numero de
revoluciones exactas que tendra cada rodamiento, se utiliza la denominada vida
nominal Lio. Esta se obtiene del ensayo de varios rodamientos y calculando
cuando se muestran los primeros sintomas de fatiga en el 90% de los
rodamientos ensayados.

Para rodamientos de bolas y rodillos cilindricos la vida nominal Lio se
obtiene mediante la siguiente formula:

L
Ly = 1

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

Para el caso particular de los rodamientos de rodillos cénicos la formula sera la
siguiente:

La R se trata de la fiabilidad, para una duracion de Lio la fiabilidad debera
ser del 90% como ya se ha mencionado anteriormente (R=0,9). Por otro lado, la
L es la vida del rodamiento, es decir, el nUmero de millones de revoluciones que
daré el rodamiento.

EUITI Bilbao Junio de 2019 39



DISENO Y CALCULO
DE LA TRANSMISION MEMORIA

Los catalogos de los fabricantes definen un valor llamado capacidad de
carga C. Este valor es el valor de la fuerza sobre los rodamientos
correspondiente a otro valor determinado de Lio. Para obtener dicha capacidad
de carga se utiliza la siguiente formula:

C = Fe ° Llol/a

En este caso Fe se trata de la fuerza que soporta el rodamiento. Por otro lado, el

coeficiente “a” es un valor que varia, siendo a = 3 en rodamientos de bolas y a=
10/3 en rodamientos de rodillos.

Las fuerzas externas que hay sobre los ejes son radiales y axiales y estan
calculadas en el Documento 3: Anexo de célculos apartado 4.11 Célculo de ejes.
Para obtener la fuerza equivalente de dichas fuerzas se emplea la férmula:

E,=(F.A) X-V-E+Y-F)
Se emplea un factor de aplicacion para situarnos aun mas del lado de

seguridad a la hora de calcula la fuerza equivalente. Los coeficientes X,V e Y
son valores que viene reflejados en la siguiente tabla.

F./(VE)<e |F./(VE.)>e
F./Cy |e X Y X Y
0,014% |019 |1 0o |056 |230
0,021 |021 |1 o |os6 |215
0,028 |022 |1 0o |os56 |199
0,042 |024 |1 o |o056 |185
0,056 |026 |1 o |os56 |171
0,07 027 |1 0o |os56 |163
0,084 |028 |1 o |os6 [155
0,11 030 |1 0 0,56 1,45
0,17 034 |1 0o o056 |1531
0,28 |038 |1 o |os6 |15
0,42 |042 |1 0o |056 |1,04
0,56 044 |1 0o |os6 |1
“Usar 0,014 si Fa/Co<0,014

Tabla 12. Valores X, Y para calcular la carga radial equivalente Fe

Cada marcha genera un escenario con fuerzas diferentes y al mismo
tiempo se sabe que cada marcha no actta el mismo o tiempo que el resto durante
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la vida del automovil. Mediante la formula presentada a continuacién se obtiene
la fuerza equivalente de todas las marchas teniendo en cuenta el tiempo de uso
de cada una.

_3p 3. 1 3. 92 3. 43 3. 44 3,
Fe_\/Fel 100 T Fez g T Fes” g THes” "1g0 T Fes

qs 3 quma

100 T Fema” 100

En este caso Fees la fuerza que hay en cada marcha y qxes porcentaje de tiempo de
funcionamiento de cada marcha.

Una vez obtenidos todos los datos citados, se entra con la capacidad de carga
dinamica minima necesaria del rodamiento y con el diametro del eje sobre el que este
ira apoyado. Los célculos necesarios para la obtencién de los datos para la seleccion
se encuentran en el Documento 3: Anexo de célculos apartado 4.12 Célculo de
rodamientos.

Eje primario

En el caso del eje primario se utilizaran 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.

imagen 23. rodamientos de rodillos conicos

Sobre este eje la carga sera siempre la misma ya que no se ve afectado
por las marchas de la caja de cambios. Las cargas sobre los rodamientos de este
seran las siguientes:
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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 13. cargas sobre los rodamientos del eje primario

Los rodamientos de rodillos cénicos se calculan mediante una serie de
pasos y condiciones que vienen expuestos en la siguiente tabla:

Condicion de empuije Carga de empuje Cargzgl:?\gné‘r:‘?erad'm
Fon =20 T _ Py=04 Fo+K,-F
= —m =04- .
0,47 - Fr4 047 F,p ad Kp ag A ra T R4 Faa
= - mFae
Ky Kp 0,47 - F,p
aB = K— PB = FTB
B
0,4‘7 * F A
ad = K—T PA = FTA
047 -F,, 047 F.g 4
> - mFae
Ky Kp 0,47 - F,4
ap = — ~Mlae | Pp =04 Frp+ Ky Fap

Tabla 14. Pasos para calcular la carga radial equivalente en los rodamientos de rodillos conicos

Como ya se ha mencionado anteriormente es necesario saber el nimero
de revoluciones que se desea que tengan los rodamientos. Este dato se obtiene
mediante los valores conocidos de las horas de marcha del automovil, 5000
horas, y las revoluciones a las que funcionara, se seleccionan 4200 rpm para
obtener valores mas seguros ya que estas son los rpm para la potencia maxima.

Con toda esta informacion y valores se obtiene la Lo y el valor de C para
cada rodamiento.

C, = 8579,85 N
Cg = 26591,38 N
El eje sobre el que iran montados sera de 20 milimetros de diametro y los
dos rodamientos pese a tener un valor C diferente se utilizara para ambos el

mismo modelo para simplificar el montaje.

Una vez conocidos todos los requisitos necesarios para el rodamiento se
ha buscado el mas adecuado en el catdlogo comercial de la marca SKF.
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Dimensicnes principales Capacidad de carga basica Carga limite de fatiga  Velocidades nominales Designacién
dinamica estatica Velocidad de referencia ~ Velocidad limite
d D T C Cao B
mm kN kN r/min
20 52 2225 543 455 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 20.7 27 2.65 13000 16000 » 32004 X I

imagen 24. rodamiento de rodillos conicos del catélogo de SKF

Rodamiento de rodillos cénicos SKF 32004 X > {CK=—2?’Z KN

Una vez seleccionado el rodamiento se introducen los valores de seste en
las férmulas de la tabla 12 y se comprueba que este aguantara las horas
necesarias.

Lig 4 = 3596,61 millones de rev = 14272,26 horas
Lig 4 = 2866,83 millones de rev = 11376,33 horas

Se considera que este modelo de rodamiento es adecuado ya que es
capaz de trabajar durante mas de las 5000 horas minimas necesarias propuestas
con anterioridad.

Eje intermedio

Como primera opciodn para este eje se habia optado por un rodamiento de
rodillos cilindricos sobre un apoyo y un rodamiento de bolas rigidas para el otro
apoyo, sin embargo, como las cargas son demasiado elevadas sobre el
rodamiento de bolas rigidas se ha optado por otra alternativa. En vez de un
rodamiento Unico de bolas rigidas se ha colocado un conjunto formado por el un
rodamiento de bolas y un rodamiento de rodillos cilindricos sobre el mismo
apoyo, ayudando este ultimo rodamiento a soportar la carga radial y permitiendo
utilizar rodamientos adecuados al diametro del eje.

[T

imagen 25. conjunto de rodamiento de rodillos y bolas
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En el caso de este eje segun la marcha que este engranada las fuerzas
sobre los apoyos seran diferentes, por tanto, las cargas sobre los rodamientos
también variaran.

Rodamiento de bolas y

Rodamiento de rodillos

Marcha 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 15. cargas sobre los rodamientos del eje intermedio

Con los valores de tabla X se obtiene la fuerza equivalente de cada
marcha y una vez obtenidas todas ellas se obtiene la fuerza equivalente total
mediante las férmulas explicadas inicialmente.

El caso del apoyo D sobre el cual se encontrara el rodamiento de rodillos
cilindricos:

Fe =6677,09 N

En el Documento 3. Anexo de calculos apartado 4.12 Calculo de
rodamientos se muestra cOmo se obtiene la vida nominal Lioy con ella se calcula
la capacidad de carga C.

Lip = 634,21 mill de rev
C = 4626548 N

El diametro del eje intermedio serd de 35 milimetros, por lo que se
selecciona el rodamiento que cumpla todos estos requisitos del catalogo de SKF.

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 26. Rodamiento de rodillos elegido del catdlogo SKF
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. . e C =56 KN
Rodamiento de rodillos cilindricos SKF N 207 ECP > {Co — 48 KN

El caso del apoyo E sobre el cual se encontrara el conjunto formado por
un rodamiento de rodillos cilindricos y uno de bolas rigidas la carga radial se
dividira en dos, debido a que se suponen que ambos rodamientos estan
fabricados de un mismo material y tienen las mismas propiedades mecénicas.

Para el rodamiento de bolas rigidas se realiza un proceso de iteracion. El
valor de Co no es conocido, por tanto, se parte de un valor e=0,27 en la tabla 12
para obtener una fuerza equivalente aproximada. Con dicha fuerza equivalente
se preselecciona un rodamiento del catdlogo SKF y se comprueba si este
rodamiento es valido empleando su Co.

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 EN
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 27. Rodamiento de bolas elegido del catalogo SKF

. . C =553KN
Rodamiento de bolas rigidas SKF 6407 N - {Co — 31 KN

La comprobacion realizada con el valor de Co de este rodamiento muestra
gue la capacidad de carga minima para el rodamiento es inferior que la del
rodamiento. Por tanto, se toma el rodamiento como valido.

51163,94 N < 55000 N OK
La otra mitad de la carga radial ser4 soportada por el rodamiento de
rodillos, el cual mediante el mismo calculo ya explicado necesitara una capacidad

de carga de al menos:

C =17762,23 N
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Dimensiones

principales

Capacidad de carga
basica
dinamica

estatica

Carga limite de
fatiga

Velocidades nominales

Velocidad de
referencia

Velocidad
limite

MEMORIA

Designacion

d D B Cc Cp Py

mm kN kN r/min

35 62 14 35.8 38 4.55 13000 13000 » NU 1007 ECPH
|35 652 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 6407 N > {

imagen 28. Rodamiento de rodillos elegido del catadlogo SKF

C =553KN
C, = 31KN

Como todos los rodamientos para este diametro de eje son muy
superiores a lo necesario se elegira el que posea la capacidad de carga mas

pequefa.

Eje secundario

Las cargas en los rodamientos seran las siguientes segun la marcha
engranada. Cabe destacar que la 4 marcha se trata de la unién directa del eje

primario y secundario por tanto no genera cargas sobre los apoyos.

Marcha Rodam.iento de bolas. Rodamiento de.rodillos % horas (q)
Carga radial | Carga axial Carga radial
1 3274,58 N 5288,73 N 5823,56 N 6%
2 2125,97 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 - 45454 N 2%

tabla 16. cargas sobre los rodamientos del eje secundario

Sobre el apoyo F se encontrara un rodamiento de rodillos cilindricos.
Como cada marcha girara a unos rpm diferentes se debera calcular la vida de
cada marcha en funcién de las revoluciones por minuto que genere esta:

La capacidad de carga minima para este rodamiento se demuestra en el
Documento 3: Anexo de calculos apartado 4.12 Calculo de rodamientos 4.13.2
Eje intermedio, la cual es:
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C = 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 =
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 29. Rodamiento de rodillos elegido del catadlogo SKF

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

Se trata del mismo rodamiento que el empleado en el eje primario.

En el apoyo G se realizara el célculo de un rodamiento de bolas rigidas
de igual manera que el apoyo E. En este caso se selecciona el mismo rodamiento
de bolas rigidas que forma parte del conjunto de rodamientos de bolas y rodillos
del apoyo E puesto que la capacidad de carga calculada es inferior a la de este
rodamiento

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 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 <3| 50.7 38 1.63 14000 7EAN 4307 ATN9

imagen 30. Rodamiento de bolas elegido del catdlogo SKF

C =553KN

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

48608,15N < 55000 N OK
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Ruedas locas del eje secundario

Los engranajes que se encuentran sobre el eje secundario estan girando
locos sobre este mismo eje, por tanto, estos deberan ir apoyados sobre un
rodamiento que les permita dicho giro. Para esta labor los rodamientos de agujas
son considerados como una de las opciones mas adecuadas, ya que tienen una
buena capacidad de carga y un pequefio espacio radial. Sin embargo, estos son
incapaces de soportar cargas axiales.

imagen 31. rodamiento de agujas

N.° marcha Fuerza Radial (F\) Fuerza Tangencial (U)
12 3988,75 N 10577,47 N
28 2849,01 N 7555,64 N
34 2393,72 N 6248,94 N
5a 2023,31 N 5281,94 N
MA 4275,205 N 11746,03 N

Tabla 17. cargas sobre los engranajes del eje secundario

Los calculos relacionados con la eleccién del rodamiento comercial se

encuentran en el 3: Anexo de célculos apartado 4.12 Célculo de rodamientos
4.13.3 Eje secundario.

Para los engranajes de las marchas 12 y 22 y marcha tras se utilizara el
siguiente rodamiento:
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Dimensiones principales

Capacidad de carga basica Carga limite de fatiga

Velocidades nominales

MEMORIA

Designacion

dinamica estatica Velocidad de referencia  Velocidad limite

Er EN u C Co EN

mm kN kN r/min

36 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 28.1 60 7.35 12000 13000 K 35x40x25 |
36 42 18 264 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 4.65 12000 13000 K 35x40x17

35 40 13 15.4 28 3.25 12000 13000 K 35x40x13

Rodamiento de agujas SKF Kx35x40x25 - {

imagen 32. Rodamiento de agujas elegido del catadlogo SKF

C =281KN
Co = 60 KN

Para los engranajes de las marchas 32 y 52 se utilizara el siguiente

rodamiento:

Dimensiones principales

Capacidad de carga basica Carga limite de fatiga

Velocidades nominales

Designacion

dinamica estatica Velocidad de referencia Velocidad limite

Eo Ew U C Cp e

mm kN kN r/min

35 45 30 50.1 80 10 11000 12000 K 35x45x30
r35 42 30 37.4 63 8.5 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

35 40 25 281 60 7.35 12000 13000 K 35x40x25

35 42 18 26.4 44 hi3 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 4.65 12000 13000 K 35x40x17

35 40 13 15.4 28 2125 12000 13000 K 35x40x13

Rodamiento de agujas SKF Kx35x42x30 - {

imagen 33. Rodamiento de agujas elegido del catalogo SKF

Eje del pifidn loco de la marcha atrds

C =374KN

C, = 68 KN

Sobre este eje solo se encontrara el engranaje loco para el cambio de
sentido de la marcha atras. Como se ha mencionado anteriormente este
engranaje tendréa dientes rectos, por tanto, este no generara fuerzas axiales. En
los dos apoyos de este eje se utilizaran rodamientos de rodillos cénicos debido
puesto que no habra las mencionadas cargas axiales.
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Apoyo H Apoyo |
Rodamiento de rodillos Rodamiento de rodillos
Carga radial Carga radial
11746,03 N 11746,03 N

Tabla 18. cargas sobre el eje del pifién loco de la marcha atras

Los caélculos relacionados con la eleccion del rodamiento comercial se
encuentran en el 3: Anexo de célculos apartado 4.12 Calculo de rodamientos
4.12.5 Eje del pifidn loco de la marcha atras

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

d D B c Ca I

mm kN kN r/min

20 52 21 47.5 38 4.8 15000 18000 » NU 2304 ECP

20 52 21 475 38 4.8 15000 18000 » NJ 2304 ECP

20 52 21 475 38 4.8 15000 18000 » NUP 2304 ECP

20 52 15 355 26 325 15000 18000 » N304 ECP

20 52 15 355 26 325 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 18 345 275 345 17000 18000 » NU 2204 ECP
|20 47 18 345 275 3.45 17000 18000 » NJ 2204 ECP 1

20 47 14 285 22 275 17000 24000 NUP 204 ECPHA
Tabla 19. Rodamiento de rodillos elegido del catadlogo SKF

C =345KN

Rodamiento de rodillos cilindricos SKF NJ 2204 ECP - {Co = 275KN
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7 PLANIFICACION

T i
ANT.T r >< o
project i
Maombre Fecha de inicio | Fecha de fin
@ |nicio 79 140119
@ Recopilacion de informacion 14/01/19 250119
@ planificacien disefio 250119 28/0119
@ dimensionamiento engranajes de caja cambios  28/01/19 4/02/19
@ calculo de gjes 4/02/19 11,/02/19
@ calculo de los rodamientos 11/02/19 22/02/19
@ calcule de resto elementos caja de cambios 22/02/19 1/03/19
@ calcule embrague 1/03/19 5/03/19
@ fabricacion gjes 503119 11/03/19
@ fabricacion engranajes 11/03/19 20/03/19
@ Obtencion de elementos comerciales 20/0319 22/03/19
@ fabricacion reste elementos 22/03/19 29/03/19
@ fabricacion embrague 29/03/19 /0419
@ montaje 20419 12/04/19
@ control de calidad 12/04/19 18/04/19
@ traslade 18/04/19 23/04/19
@ prueba de funcionamiento 23/0419 26/04/19
@ fin 26/04/19 1/05/19
Tabla 20. planificacién del proyecto
2018
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imagen 34. diagrama de Gantt
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8 COSTE DEL PROYECTO

Tal y como se determina en el Documento 6: Presupuesto, el coste del
disefio de esta transmision es el siguiente:

Presupuesto total: 6268,15 €

El coste del presupuesto total es: seis mil doscientos sesenta y ocho euros
con quince céntimos.
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9 ESTUDIOS DE SEGURIDAD

Todas las acciones, requisitos y pasos necesarios de realizar a su vez que
las normas existentes para que se realice un uso de la transmisién sea seguro
se presentan en el Documento 7: Estudios de seguridad.
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