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1. INTRODUCCION

Un tractor es un vehiculo dotado de motor que le sirve para poder desplazarse por si
mismo y remolcar o accionar las distintas maquinas que se utilizan en la agricultura
actual.

El tractor agricola consta fundamentalmente de las siguientes partes:

e Bastidor o Chasis » Ruedas
e  Motor » Toma de fuerza
e Transmision: * Polea
» Embrague * Alzamiento hidrulico
» Caja de cambios * Enganche
» Diferencial e Direccion
» Reduccion final e Frenos
» Palieres

Ruedas {ir H . . ) .
Ruedas directrices Diferencial y reduccion final

Embrague Alzamiento
I

&/\f \?\/ \@ )
‘#_;:%E:-‘—_—' Toma de fuerza

[ % .
:Io =T . ﬂv/@fl:l /QE“" QJ

Motor

™
L

— y s ; _Punto de eﬂuncr_xg_
j o= _Palier
fe
S ) NNNNAND
Bastidor /

\ Ruedas motrices
Caja de cambios =i il I

Figura 1-1. Tractor. Vista general.
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El tractor es una miquina de multiples aplicaciones en la agricultura actual. Una
breve clasificacion de los trabajos que puede llevar a cabo, son:

- Estacionarios, con toma de fuerza. Ej. Bombas de riego, molinos de pienso.

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO é
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- De empuje, ej. Pala cargadora, bulldozer, etc.

- Combinados:

Transporte y toma de fuerza, ej. Empacadoras, remolque distribuidor de
estiércol, etc.

s

el

1)

Todos estos trabajos se pueden reunir en cuatro grandes grupos que constituyen las
aplicaciones bdsicas del tractor, y que son:

- Remolcar

- Arrastrar

- Empujar

- Transmitir otros movimientos

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO
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2. CONDICIONES GENERALES

En éste apartado trataremos de definir todas las resistencias que interfieren en la
marcha normal del tractor; y demds elementos que no se calculardn pero que seran
necesarios para el cdlculo de otras partes aqui tratadas.

Segtin H. Dubber “Manual del constructor de mdquinas”, podemos distinguir varias
resistencias.

- Resistencia a la rodadura, depende de la naturaleza de la calzada, del peso de
vehiculo, y en menor medida de la presion de las ruedas y de la velocidad. Se
expresa con la siguiente féormula:

Froaadura = Wyenicuto X fr
donde:
Frodadura: Fuerza necesaria para vencer la rodadura [Kg]
Weniculo: Peso del vehiculo = 3.550Kg
fr: Coeficiente de resistencia a la rodadura = 0,015
Por tanto:

Frodadura = 3550 X 0,015 = 53,25Kg

- Calculo de la pendiente maxima, deducido segin libro “Calculo tedrico
practico de los elementos y grupos del vehiculo industrial y automévil”, de
Francisco Muiios Gracia; determinamos la fuerza necesaria para vencerla a
partir de la potencia.

F _ Nmotorx270
pendiente — v
donde:
Fpendiente: Fuerza necesaria para vencer la pendiente [Kg]

Ninotor: Potencia del motor = 96 CV
IV : Velocidad maxima del vehiculo = 40 Km/h.

Por tanto:

F — 96%x270 — 648 Kg
40

pendiente

Esta fuerza es la necesaria para vencer la pendiente maxima superable por el vehiculo.
Asi, a partir de ella determinamos la pendiente maxima.

Fpendiente = Whoehniculo X SIN X

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 8
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Donde:

F,

pendiente- FU€rZa necesaria para vencer la pendiente = 648Kg

Weniculo: Peso del vehiculo = 3.550Kg
sin o¢: Seno del dngulo de la pendiente médxima que puede superarse.

Por tanto:

. F dient 648
sin oc = B — = (0,1825
Wyehiculo 3550

sin"10,1825 = 10,52°

Y la pendiente que corresponde a ese angulo:
s =100 X tan 10,52°
s =18,56%

- Resistencia a la aceleracion, deducido igualmente del libro antes mencionado,
es la que crean las masas del vehiculo a lo largo del camino.

Waenicuio X aceleracion
)

Fuerzagceieracion =

Donde:
Fuerza,cereracion:Fuerza necesaria para acelerar la masa [Kg]
Wenicuio: Peso del vehiculo = 3.550Kg
aceleracion: aceleracion estipulada = 0,5 m/s?
g: aceleracién de la gravedad = 9,81 m/s”

Por tanto:

3550 x 0,5

s~ 181K9

Fuerza,. =

2.1 REDUCCION FINAL

En la parte referente a la definicion de elementos que no se disefiardn en éste
proyecto, se ha de mencionar la reduccion final que todos los tractores llevan montada
en la parte final de las ruedas motrices, alojada en las trompetas del puente trasero.

En nuestro caso la reduccién que se montara serd comercial y de un valor de V4.

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 9
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2.2 RADIO EN CARGA DE LAS RUEDAS MOTRICES

La rodadura del tractor sobre el terreno provoca una compactacion del mismo.
Sobre el terreno gravita el peso propio del tractor y se reparte en la superficie de
contacto con el suelo, dando una presion resultante

La carga que gravita sobre el neumdtico es la resultante de la presiéon media por la
superficie de contacto suelo-neumatico. La presiéon sobre el neumdtico causa la
deformacion de este, asi como del suelo, lo que supone un efecto semejante a la
disminucién de radio, como vemos en la figura adjunta.

Dnreccidn de la
marchs ———r0

El radio bajo carga,
o radio aparente oscila
en condiciones normales
de trabajo y correcto
inflado a un 93-98 % del
radio  original.  Asi

podemos determinar éste
Huella de la rueda motriz de un tractor radio cémo:

Radio en carga = h+ Rygnta — deflexion
La rueda que montaremos serd de 16.9R34; donde:
16.9: Anchura del balén en pulgadas.

R34: Neumatico radial, con disposicién de capas en 90 grados; montado en llanta
de didmetro 34 pulgadas.

Asi, tenemos:

h: Altura del balgn, ~2furadetbalén o 6 07 > h = 16,9 * 0,65 = 10,985 inch =
anchura del balon
0279 m

Ruanta=> = 17 inch = 0,432 m
deflexiéon=40 mm = 0,04 m (dato obtenido de tablas)
Por lo tanto:

Radio en carga = 0,279 + 0,432 — 0,04 = 0,75m

Didmetro de la rueda, y que se utilizara para los célculos; 1,5m.
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3. RELACION DE LA CAJA DE CAMBIOS

La necesidad de instalar una caja de cambios radica en la necesidad de adaptar la
velocidad de avance del tractor para que la fuerza que exige la realizacién de una labor
sea la adecuada. Hay que tener presente que la diversidad de tareas que realizan los
tractores es muy elevada y por ello es necesario que dispongan de una amplia gama de
velocidades.

Para definir las relaciones de la caja de cambios, tendremos en cuenta ciertos
criterios técnicos:

- Que los cambios se hagan sin dificultad, para ello las marchas se escalonaran
siguiendo una progresién geométrica.

- Que el motor funcione, de forma general, casi constantemente en su zona de
maximo rendimiento, es decir, es la zona alrededor de su méximo par.

- Que no se originen grandes saltos de revoluciones en el paso de una marcha a
otra contigua.

Para que guarden una progresién geométrica se ha procedido del siguiente modo.

Se construye un gréafico en el cual, en abscisas tengamos la velocidad del vehiculo; y
en ordenadas el nimero de vueltas del motor.

n lrpm) D c B A
n:2000 - — — — — — — — . R s AN
ﬂ 2MARCHA | ﬂ /
A N 3* MARCHA N 4 MARCHA
1* MARCHA
n=14000 N o - |

Vo IKm/h?

Donde:

n: Régimen de giro a potencia maxima. 2000 rpm.

n,: Régimen de giro con el par mdximo. 1400 rpm.

n’: Régimen de giro a revoluciones minimas (ralentf). 800 rpm.

V,.: Velocidad en las diferentes marchas.
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La pendiente OA es igual a la relacion de la marcha directa (i=1), por lo que dé A a
B, corresponderd a la 4* marcha. En B el régimen del motor es el minimo fijado para
que el motor funcione en el rango de maximo rendimiento, para poder elevarlo hasta n
manteniendo la velocidad, se requiere un tren de engranajes cuya relacién serd la 3*
marcha. Procediendo de la misma manera obtenemos la relacién de la 2* y 1* marcha.

De la grafica podemos deducir las siguientes relaciones geométricas.

AB  AA" V,-V; n—-mn, V, n
= - — =

= — - —=q
oV; BV, Vs n, V3 n,

Asi, tenemos la progresion geométrica que se impuso como condicién para el
calculo de éste apartado, y tendra de valor g.

De ésta manera, podemos calcular las velocidades en las diferentes marchas.

V, = 40 Km/h Es la velocidad médxima del vehiculo.

n, 1400
n, 1400
V2=7XV3=MX28—>V2=19’6Km/h
n, 1400
Vlz?)(vz :mX19'6—>V1:13,72Km/h

Para deducir las relaciones de transmision, procedemos como sigue.

3
a (M) = (14003 _
: Enl.(n)z—(zooo) = 0,343
a (M) = (14002 _
) En2.(n) _(2000) = 0,49

- En3% (@)1 = (ﬂ)l =0,7
n 2000

- En4:DIRECTA=1
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4. RELACION DEL REDUCTOR

Para aumentar el nimero de relaciones de transmisién en vehiculos pesados se
conectan dos cajas en serie. Una de ellas es el reductor, que en nuestro caso tiene tres
relaciones con lo que permite triplicar el nimero de marchas de la caja principal.

Como ya hemos dicho, el reductor es otra caja de cambios cuyo eje de salida actda
como eje primario de la caja de cambios principal, de forma que el eje primario recibe
el movimiento del grupo reductor mediante dos engranajes en toma constante, uno del
eje de salida del reductor, y el otro solidario con el eje intermediario de la caja principal.

Las relaciones de la caja principal, se calcularan segun indica el libro “Transmision”
de Publio Pintado Sanjudn; guardan una relacién geométrica (g), es posible determinar
o de manera que el salto de un rango a otro también guarde la relacién geométrica con
lo que conseguimos un espaciado suave entre todas las marchas de la transmision.

Sea;

L sz
* 1; :relacién del rango de marchas largas.
M ., .
e 1 :relacion del rango de marchas medias.
. riC: relacion del rango de marchas cortas.

La relacion de la gama LARGAS la conseguimos con la reductora en directa (r=1) y
por tanto riL = 1;; mientras que las cortas son el resultado de una reduccién ; con lo que:

rf=arf (1

€9

Con la relacion “q” podemos obtener cualquier relacion en funcién de la primera.

n
7"iL=—7”1L
Ny
L_™ .
n=-n
n

669

ra qu alti 16 u relacié rimer ,
Para que la dltima relacién corta 1 guarde relacion con la primera larga, se
debe cumplir que:

c _ (nP) L
wW=\—")"n
n

Y teniendo en cuenta que;

Tenemos:
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Que junto con la ecuacién (1), se demuestra que:
ny,N2  (1400\°
a=(3) = (2000) =049

Una vez calculado la reduccién de la gama CORTAS, calculamos las relaciones que
se conseguiran en la caja cuando seleccionemos ésta serie, con la ecuacién (1).

¢ =ar =049 x 0,343 = 0,168
ry =ar, = 0,49 x 0,49 = 0,24
¥ =ary =049 x0,7 = 0,343

r$=ar, =049 x1=0,49

Ahora, para la relaciéon de la gama MEDIAS, buscamos que las nuevas relaciones
estén equiespaciadas entre cada dos marchas originales. Se busca que:

L L
c T + 7124
= —

[ A 2 (2)

Y que todas las nuevas marchas se obtengan con una reduccién tnica de valor O a
partir de las marchas originales.

rt =ar! (3)

(IS

Las marchas originales estdn espaciadas segin una relacion geométrica “q”, esto es:

L _ (M 1L
ri-1=\—) "
n

Metiendo, ésta ecuacion en la ecuacién (2), nos da una relacién entre una marcha
corta y su correspondiente larga.

o rt (12+ 7;—”)

Y compardndolo con la ecuacién (3), obtenemos a.

—1(1+n”)—1<1+1400)—085
=3 n) =2 2000/ ~

Asi, tenemos las relaciones de la caja principal cuando tengamos seleccionado ésta
gama.

“r'lM =anr, =0,85%0,343 = 0,29
T'ZM =ar,=085x%x049 =041
™ =ar; =085x%x0,7=0,59

™=ar,=085x1=0,85
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ANEXO DE CALCULOS

Las relaciones de la caja principal con la gama LARGAS son las propias de las de la

caja principal, como ya se menciond anteriormente.
¥ =ar =1x0,343 = 0,343
rF=ar,=1x0,49 = 0,49
rF=ar;=1x0,7=0,7

h=an=1x1=1

Por lo tanto las relaciones de transmision que han de tener las ruedas que

compongan en reductor, seran las siguientes.

i
CORTAS 0,49
MEDIAS 0,85
LARGAS 1

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO
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5. RELACION DEL GRUPO CONICO

Ahora se trataremos de determinar la relacion del grupo cénico que deberd montar la
transmision que estamos llevando a estudio y seguiremos las pautas marcadas en el libro
“Ingenieria de Vehiculos” de Manuel Cascajosa.

La relacion del grupo cénico podemos calcularla como la relacién entre el numero
de dientes del pifién y de la corona, o como la relacién entre las rpm de las ruedas entre
las rpm del eje del pifién; tal y como se muestra en la figura.

~

Corona

Pinon

Zpiisn _ Mruedas

Zcorona neje del pifion

Como no conocemos los nimeros de dientes de los elementos, por ser ésto lo que
queremos calcular, hallaremos las rpm del eje del pifion y las de las ruedas.

La velocidad maxima del vehiculo son 40 km/h.

40km/ 3,6 s _ 11,1m/s
h ) km/ )
h
* El radio en carga de las ruedas son 0,75m, como se demostré en el apartado

2.2.
¢ El desarrollo de la banda de rodadura del neumatico sera:

L=2m xXx0,75m =4,71m

* Las revoluciones del motor a potencia maxima son 2000rpm:

1 min
2000 = 33,3 rev
rem 60 seg /s
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* Las rpm de la rueda, por lo tanto, serdn:

11,1™M/s  2367ev/
Nyyeda = —os = & S/ = 9,43 TeV
rueda 4,71m 1/4 (reduccién final) /s

Es importante tener en cuenta la reduccion final que llevan los tractores instalada
en la parte anterior a la rueda, porque si no estariamos cometiendo un grave error que
enseguida nos llamaria la atencién por lo elevada que resultaria la relacion del grupo.

Por lo tanto la relacién del grupo sera:

r — Nyryedas — 9r4’3 rev/S —0283 =03 :l
«o Neje del pifion 33,3 rev/S ' ' 3

Y el par transmitido a las ruedas sera:

Myyedas = 3 X Mentrada

Para evitar que los dientes soporten constantemente la Py, se elige una relacion de
tal manera que el nimero de dientes de la corona no sea multiplo del correspondiente
piion, es decir, primos entre si.

Estimamos por lo tanto que el piiién tendrd 17 dientes y la corona 52 dientes,
resultando una relacion de 0,327.
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6. N? DE DIENTES DE LAS RUEDAS DENTADAS DEL REDUCTOR

Para deducir el nimero de dientes de las ruedas partiremos de una serie de premisas
que hemos de marcar para que el disefio sea correcto, no haya problemas mecanicos y
los calculos se simplifiquen.

Todas las ruedas se disefiardn con el mismo mddulo, para que asi la distancia entre
ejes se mantenga constante y evitamos ruidos, problemas de engrane y desgaste desigual
entre dientes.

Para que la distancia entre ejes permanezca constante la suma de los nimeros de
dientes de las parejas de ruedas han de ser constantes también; y que los dientes de dos
ruedas dentadas engranando no sean primos entre si.

zZy + z, = cte

Zq .
— # n primo
Z3

6.1 GRUPO CORTAS

. . . . zZ L
Partiendo de i = 0,49, calculada anteriormente, y que i = Z—Z; suponemos un nimero de
1

dientes para la rueda 1.
* Suponemos z; = 36 dientes (A interferencia)
e 7,=049 x36 =17,64 - z, = 18 dientes

° Zl+22:36+18:54

. , . 18
e Lanuevaisera:i = 0= 0,5

6.2 GRUPO MEDIAS

Al igual que antes, partimos de i = 0,85 = 2_4’ y ademds z3 + z, = 54.
3

* Despejando, tenemos z, = 0,85 z3

e Asi que; z3(1+0,85)=54->2;=2919=29dientes y z,=
25 dientes.
2

.. 5
e Lanuevaisera:i = P 0,86
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6.3 GRUPO LARGAS

La relacién que monta éste grupo es la unidad, porque con ésta relacién alcanzamos la
velocidad méxima en “directa”.

Partimos, igualmente de que i = 1 = i—(’, y que Zs + Zg = 54.
5

* Por lo tanto, zg = z5 = 54/2 = 27 dientes.

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO
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7. N° DE DIENTES DE LAS RUEDAS DENTADAS DE LA CAJA DE
CAMBIOS

Para calcular los dientes de las ruedas que compondran la caja principal, aplicamos
las mismas premisas que utilizamos para el reductor. Es decir:

e  Mismo modulo en todas las ruedas

° Zl +Zz = cte

7.1 12 VELOCIDAD

Partiendo de i = 0,343, calculada en su apartado, y que i = i—l; suponemos un
2

nimero de dientes para la rueda 1.

* Suponemos z; = 18 (A interferencia)

18 ,
* Entonces, z, = a3 52,3 - z, = 52 dientes.

° Z1+Z2:18+52:70

. , . 18
e JLanuevaisera:i = o= 0,346

7.2 22 VELOCIDAD

Abhora, partimos de i = 0,49 = §—3, y ademas z; + z, = 70.
4
* Despejando, tenemos, zz = 0,49 z,

e Operando, z,(0,49 + 1) = 70 - z, = 46,9 = 47 dientes y z3 = 23 dientes.

., . 23
e Lanuevaisera:i = i 0,489

7.3 32 VELOCIDAD

Repetimos el mismo célculo que en el anterior apartado. Tenemos que i = 0,7 = i—s, y
6

ademds zg + z¢ = 70.

* Despejando, tenemos, z5 = 0,7 zg4
e Operando, z4(0,7 + 1) = 70 - z, = 41,2 = 42 dientes y zs = 28 dientes.

. . . 28
e Lanuevaisera:i = ol 0,66
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7.4 42 VELOCIDAD
La relacién de ésta velocidad es la unidad ya que ésta es la llamada “directa” con la

que podemos alcanzar la velocidad médxima.

Partimos, igualmente de que i = 1 = 2—7, y que z; + zg = 70.
8

» Porlo tanto, z, = zg = 70/2 = 35 dientes.

El esquema del conjunto reductor caja de cambios se asemeja a la figura siguiente.

REDUCTOR CAJA CAMBIOS
_—

EJE SECUNDARIO REDUCTOR EJE INTERMEDIO CAJA PRINCIPAL

— = TR M
= z M =
Zs = o) " B za 24

EMBRAGUE -

MOTOR I I

Ze
- U< Z 4+
L Za2

EJE PRIMARIO REDUCTOR EJE SECUNDARIO/SALIDA CAJA PRINCIRAL

El ndmero de dientes de las ruedas se resume a continuacion.

CORTAS 2 ‘:’g i 0,50
REDUCTOR | MEDIAS Zs 29 '
i 0.86
7, 25
LARGAS ;Z ;Z i 1
7 18 .
a
12 MARCHA A > i 0,34
Zs 23 .
a
CATA 22 MARCHA Z e i 0,49
"AMBI
CAMBIOS | 2 ) ARCHA %5 ig i 0.66
6
7 35 .
a 1
42 MARCHA Z 3 i
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8. CALCULO DEL MODULO DE LAS RUEDAS DENTADAS

El célculo del mddulo de las ruedas dentadas se hace indispensable, para evitar el
excesivo desgaste de los flancos del diente, el fallo del diente por exceso de
solicitaciones flectoras y se calcula con la rueda mas pequefia (piiién), ya que es la que
mas vueltas da; y, ademds al ser la que menos dientes tiene, va a ser la que mayor
modulo podri tener.

En nuestro caso, tenemos como ruedas mas pequeiias la de la 1* velocidad de la caja
de cambios principal y una de las que compone el grupo de la gama cortas del reductor.
En ambas, el namero de dientes es de 18.

Los célculos se hardn para la rueda de la 1* velocidad, ya que ésta podréd girar al
maximo régimen cuando la relaciéon del reductor sea la unidad (directa), es decir,
cuando estemos en la gama largas.

El médulo calculado en éste apartado serd el que llevard también el reductor.

8.1 MATERIAL DE LA RUEDA PEQUENA

Para la rueda pequena o pifién se ha cogido un acero aleado mejorado mediante un
cementado y posterior templado, en concreto un F1260 NiCrMol16.

Se ha elegido éste tipo por ser un acero al Cr Ni Mo, de facil temple, adecuado para
fabricacion de partes sujetas a gran esfuerzo de fatiga; tales como, engranes, sinfines,
flechas, pifiones, husillos, esparragos, pernos, levas, tornillos, opresores, etc. Por lo
tanto se adecua bien a nuestros requisitos.

Las caracteristicas mecdnicas del acero son las siguientes:
o, =160%9/
Caam =40 "9/,
op=40-60%9/

K
o =140"9/

Las caracteristicas quimicas del acero son las siguientes:

C Si Mn Cr Ni Mo BHN/RC
0,40 0,25 0,70 0,80 1,00 0,25 330/36
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8.2 CALCULO DEL MODULO A DURACION Y DESGASTE

Este cdlculo estd basado en la teoria de Hertz, por la cual se aplica una fuerza de
aplastamiento entre los dos engranajes y una vez cesada la fuerza, las tensiones se
reparten.

Este célculo es mds restrictivo que el de resistencia, por eso deduciremos éste y
comprobaremos de manera rdpida si el moédulo es suficiente para soportar la resistencia.

La férmula del cédlculo exacto del médulo a duracién y desgaste para engranajes
helicoidales y todo lo que de ello se deriva, estd sacado del libro “Dibujo de Proyectos”
de Abelardo Garcia Mateos; seglin eso, tenemos:

3(1000 - bd? - cos3p
Wl Zz

m, =

8.2.1 Kapm DEL PINON

El valor maximo admisible de k depende de:

» Propiedades del material (resistencia a la fatiga, dureza superficial, etc.)
» Duracién de vida (se mide en horas)
» Condiciones de funcionamiento (lubricacion, fuerzas dinamicas, etc)

El valor mdximo admisible de k podemos determinarlo mediante una expresion
analitica que no usaremos, o mediante unas tablas apropiadas a éste fin, que es el
método que utilizaremos.

El primer paso que damos para deducir el k,qm €s estimar una duracién de vida
recomendada en horas. Estimamos 5000 h como una duraciéon minima
recomendable.

La k,gm para 5000 horas se deduce de la tabla siguiente con el material y las rpm

del pifion.
. Dureza ; Food L I
Pifion o rueda. | Brinell Revolectones/minute del piidn o rueda o
de | DB N e e
kglmmil 25 | 50 1100 250 | 500 | 750 ;1000/1500! 2500,
BB kg e 170 24|19 15 1] a8 w7 —| =] — | a5
GG-26. 220 LBBE | T
GSobienSr42...,! 125 6,60 5.6 4.3
D M v 158 10} 85 53
SED i 14 g"n 6.7
e ___..,\M( p———
\S! P olibe s ve H 13»5[{ ]5;5 9,(!2
“Acero mej, al Mn _ R N
_80-95 kg/mm?.....i 2 2] 19
Acero mey, al Mu. . iw o
Actro aleado mej, e Tl
{templado), ... ..., 450 | | e a3 ; i ifﬂh

: Acero aleado
| cement. {templada) .
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Resulta un valor de, previa interpolacién por no tener una columna para 2000
k
rpm, de kqgm so0on = 76,5 g/cmz-

8.2.2 CALCULO DEL MODULO

Los datos de la formula que nos permitira sacar el valor del médulo se muestran en
las siguientes lineas.

* Potencia. N =96 CV

¢ Relacién de transmisiéon. Cémoi > 1 - i = r134 =294 =i=3.

* Factor de guiado para engranajes. = 10. Guiado Bueno. (Sacado de tablas de
apuntes de clase de Disefio de Maquinas)

 Angulo de inclinacién real. o¢,.= 20°

+ Angulo de inclinacién aparente. 8, = 15°

e rpm—n= 2000

* (i + 1). El valor positivo se aplica en los engranajes exteriores y el negativo en
los interiores. En nuestro caso, tomaremos el valor positivo.

* Numero de dientes. z = 18.

e Factor auxiliar bd”.(obtenido de la bibliografia mencionada al inicio de éste

apartado). Tenemos que para x= 20° - bd? = 445000 % _ lJ—rT1
96CV 3F1
bd? = 445000 - : = 372,28

K
765°9/ ;-2000rpm 3

Con todo ello, y operando con la férmula anterior, tenemos:

_ *[1000-372,28 - cos?15
Mn = 10 - 182
m = 4,7mm

Segtn la norma UNE 18005, referente a médulos normalizados, recomendando la
serie I, elegimos un médulo, m, = 5 mm.
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8.3 CALCULO APROXIMADO A RESISTENCIA

Ahora hemos de comprobar si el médulo que hemos deducido anteriormente
aguanta a flexion, para ello, recurrimos a la férmula dada en los apuntes de Disefio de
Maquinas.

U
% =54 < Op_aam
Donde:
o U =1432400 = = 1432400 —— - U = 738 Kp. Sabemos que
n-d 2000rpm-————
mp'z
- cos fBq

e Para hallar g, vamos a las tablas de Wissmann, presentes en los apuntes de
Disefio de Mdquinas; pero deberemos entrar con el nimero virtual de dientes,
por estar trabajando con engranajes helicoidales. Esto es,

z
Z = =
" cos3B, cos315°

= 19,97 = 20 dientes

Entonces, para un dentado exterior con 0=20° y con 20 dientes, interpolando,
tenemos que q = 3,293
* Para 0 g4, volvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que oy, qgm = 3000 — 10009/ .

Asi que:

738Kp

Kg
=——— = .3293 < 3000— 1000
(10-0,5) 0,5 /

Op cm?2

K K .
o, = 97279/ 2 < 0y qam = 3000 — 10009/ 5 » VALIDO

Por lo tanto damos por bueno el cédlculo y establecemos el médulo normal
definitivo en m,, = 5 mm.
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8.4 COMPROBACION DE LA RUEDA GRANDE

Para el moddulo calculado anteriormente debemos comprobar la flexion que
experimenta la rueda grande, es lo que calcularemos en éste apartado.

Lo primero es definir la rueda, que sabemos que tiene 52 dientes, puesto que es la
que engrana directamente con el pifién anteriormente estudiado.

8.4.1 CALCULO A DURACION Y DESGASTE

Aplicamos las mismas condiciones que utilizamos anteriormente, partiendo de que:
kadmpiﬁ(m = kadmrueda
Para las horas estimadas de vida, tenemos:

K
k aam sooon piiiéon = kaam so00n rueda = 76,5 g/cmz

De la tabla de k,gm, con una n=2000 rpm,y la anterior k,4,; previa interpolacion
resulta que el material para la rueda grande es Acero Mejorado Aleado (Templado).

Por lo tanto, como los materiales de la rueda y del pifién coinciden, los cdlculos
se pueden dar por buenos.

8.4.2 CALCULO APROXIMADO A RESISTENCIA

Ahora, una vez visto que la rueda va a soportar los esfuerzos a duracién y desgaste,
debemos comprobar que hace lo mismo con los esfuerzos de flexion; para ello,
aplicamos la férmula antes utilizada para el pifion.

U
o, =—-q < 0
b b-mq b_adm

Donde:
N 96CV
o U =1432400-— = 1432400 - ==~ — U = 751,3 Kg. Sabemos que
nd 680rprn.(cos 15)
d== ;”" Y qUe Mpinen = Mrueaq & = 2000 - 0,34 = 680 rpm.
e Para hallar g, procedemos de la misma forma que en el caso anterior. Asi,
tenemos;

z
Zn = 3 = 31co
cos3B, cos315
y para un dentado exterior con 0=20° tenemos que, previa interpolacion,
q = 2,744.
* Para 0p, ggmvolvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que o, aqm = 3000 — 1000 X9/

= 57,7 = 58 dientes

cm?
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Asi que:

751,3Kg

Kg
=——" 2 _.2744 <3000 —
(10-0,5) - 0,5 10007/

Op cm?2

K K .
op = 82549/ 3 < 0y aam = 3000 — 10009/, - VALIDO

Se aprecia que con el mddulo calculado, tanto la rueda como el pifién, van a ser
capaces de aguantar las solicitaciones que se les presenten asi como el periodo de vida
estimado.
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9. ENGRANAJE 12 VELOCIDAD

A partir de ahora, se pasardn a definir todos los aspectos geométricos de las ruedas
para su correcta fabricacion.

Lo primero serd definir los dngulos caracteristicos de éste tipo de ruedas para
poder trabajar con ellas.

> Angulo de inclinacién aparente (B,): es el angulo que desviamos la
herramienta para el tallado de la rueda. Lo definimos en 15°.

> Angulo de inclinacion real (B;): es el angulo de la hélice definida sobre el
cilindro base.

> Angulo de presién real (0,): marca la direccién de transmisién de la
fuerza. Estd normalizado y vale 20°.

> Angulo de presion aparente (0,): es el dngulo de presién medido en un
plano perpendicular a la rueda.

Las relaciones entre dicho dngulos, y sus valores, son:

tana tan 20°
» ——=cosf, »tana, = —— - a, = 20,64°
tanag cos15°
tan S o
> r— = cosa, - tanf, = cosa, -tanf, = B, = 14,07
a

Los datos de éste primer engranaje, son:

Pinon 18 dientes
Rueda 52 dientes
mp, 5 mm
a, 20,64 °
a, 20 °
B. 15 °
B, 14,07 °
1) 10 mm
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9.1 DIMENSIONES DEL PINON
Radios
My *Z
R Primitivo R=cg—+ 46,59 mm
2-cos B,
R Cabeza R.=R+m, 51,59 mm
R Fondo Rr =R + 125 - m,, 40,34 mm
R Circunferencia Primitiva o=R-cosa, 43,60 mm
Pasos
2n'R
Paso aparente F=— 16,26 mm
Paso normal B,=m-m, 15,71 mm
Modulos
2°'R
Médulo aparente my = — 5,18 mm
Modulo normal my 5,00 mm
Altura del diente
Addendum h, =my 5,00 mm
Deddendum hy =1,25-my 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
b= g m, 50,00 mm
Espesor del diente
espesor aparente i Mi""“""“ 8,13 mm
espesor normal iy 7 e 7,85 mm
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9.2 DIMENSIONES DE LA RUEDA
Radios
R Primitivo 134,59 mm
R Cabeza 139,59 mm
R Fondo 128,34 mm
R Circunferencia Primitiva 125,95 mm
Pasos
Paso aparente 16,26 mm
Paso normal 15,71 mm
Mddulos
Médulo aparente 5,18 mm
Modulo normal 5,00 mm
Altura del diente
Addendum 5,00 mm
Deddendum 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
50 mm
Espesor del diente
Espesor aparente 8,13 mm
Espesor normal 7,85 mm
9.3 DISTANCIA ENTE EJES
Distancia entre ejes
My 3 I3
o= ( + ] 181,17 mm
2 hcosf,; cosf,
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9.4 COEFICIENTE DE ENGRANE
Coeficiente de engrane
EE:i("-,-'Iszg - _rJ:_-: - R;- s[nr:tc) +b-fan §,
&= T - My /
cos f, - cosag 2,10 mm
9.5 FUERZAS SOBRE LOS DIENTES
» Fuerza tangencial:
N{ecr)
r= 1432400
n(rpm) - dy(mm) 738 Kp
» Fuerza radial:
tan o,
E=U-
cos fi 278 Kp
» Fuerza Axial:
|FE =U-tanf, | 198 Kp
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ANEXO DE CALCULOS

10. ENGRANAJE 22 VELOCIDAD

z1 23 dientes
z2 47 dientes
mn 5 mm
aa 20,64 °
ar 20 °
Ba 15 °
Br 14,07 °
y 10 mm
10.1 DIMENSIONES DEL PINON
Radios
my * 2
R Primitivo R=g—— 59,53 mm
2+cos B,
R Cabeza R.=R+m, 64,53 mm
R Fondo R =R + 125 -m 53,28 mm
R Circunferencia Primitiva p=R-cosa, 55,71 mm
Pasos
, 2R
Paso aparente T, 16,26 mm
Paso normal P, =m-m, 15,71 mm
Mddulos
I.R
. my =
Maddulo aparente z 5,18 mm
Médulo normal e 5,00 mm
Altura del diente
Addendum he =my 5,00 mm
Deddendum he =1.25-my 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
b= g m, 50,00 mm
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Espesor del diente
espesor aparente g & 5"“““"“ 8,13 mm
espesor normal fpy 5 e 7,85 mm
10.2 DIMENSIONES DE LA RUEDA
Radios
R Primitivo 121,64 mm
R Cabeza 126,64 mm
R Fondo 115,39 mm
R Circunferencia Primitiva 113,84 mm
Pasos
Paso aparente 16,26 mm
Paso normal 15,71 mm
Modulos

Médulo aparente 5,18 mm
Modulo normal 5,00 mm

Altura del diente
Addendum 5,00 mm
Deddendum 6,25 mm

Ancho o longitud del diente
50 mm

Espesor del diente
espesor aparente 8,13 mm
espesor normal 7,85 mm
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10.3 DISTANCIA ENTRE EJES

Distancia entre ejes

My ( I =g ]
@ =
2 \cos B, + cos Bug 181,17 mm

10.4 COEFICIENTE DE ENGRANE

Coeficiente de engrane

EE:i("-,-'Iszg - _rJ:_-: - R;- s[nr:tc) +b-fan §,
w- mﬂfr
cos 8, - cosag 2,11 mm

F—

10.5 FUERZAS SOBRE LOS DIENTES

» Fuerza tangencial:

Nicw)
n(rpm) - d, (mm) 577 Kp

U =1432400

> Fuerza radial:

tan o,

cos fi 218 Kp

E

> Fuerza Axial:

F=U-tang; | 155 Kp
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11. ENGRANAJE 32 VELOCIDAD
z1 28 dientes
z2 42 dientes
mn 5 mm
Oa 20,64 °
ar 20 °
Ba 15 °
Br 14,07 °
y 10 mm
111 DIMENSIONES DEL PINON
Radios
my * 2
R Primitivo R=3 - 72,47 mm
2+cos B,
R Cabeza R. =R +m, 77,47 mm
R Fondo R =R + 1.25 - m 66,22 mm
R Circunferencia Primitiva p=R-cosa, 67,82 mm
Pasos
) 2R
Paso aparente T, 16,26 mm
Paso normal P, =m-m, 15,71 mm
Mddulos
7.5
. my =
Mddulo aparente z 5,18 mm
Médulo normal e 5,00 mm
Altura del diente
Addendum he =my 5,00 mm
Deddendum he =1.25-my 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
b= g-m, 50,00 mm
Espesor del diente
espesor aparente oy r"':' 8,13 mm
espesor normal fpy 5 e 7,85 mm
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11.2 DIMENSIONES DE LA RUEDA
Radios
R Primitivo 108,70 mm
R Cabeza 113,70 mm
R Fondo 102,45 mm
R Circunferencia Primitiva 101,73 mm
Pasos
Paso aparente 16,26 mm
Paso normal 15,71 mm
Mddulos
Médulo aparente 5,18 mm
Modulo normal 5,00 mm
Altura del diente
Addendum 5,00 mm
Deddendum 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
50 mm
Espesor del diente
Espesor aparente 8,13 mm
Espesor normal 7,85 mm
11.3 DISTANCIA ENTRE EJES
Distancia entre ejes
My ( 3 Ey ]
E_ =
2 \cos B, | cos B 181,17 mm
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11.4 COEFICIENTE DE ENGRANE

Coeficiente de engrane

EE:L(-‘-"RE; - _a,_-: - R;- s[nr:tc) +b-fan §,
w- mﬂfr
cos 8, - cosag

F—

2,12 mm

11.5 FUERZAS SOBRE LOS DIENTES

» Fuerza tangencial:

Nicw)

U =1432400
nirpm) - d, (mm) 474 Kp

> Fuerza radial:

tan o,

E=U
’ cos §; 179 Kp

> Fuerza Axial:

Fo=U-tanp. | 127 Kp
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12. ENGRANAJE DE 42 VELOCIDAD
z1 35 dientes
z2 35 dientes
mn 5 mm
Oa 20,64 °
ar 20 °
Ba 15 °
Br 14,07 °
y 10 mm
121 DIMENSIONES DEL PINON
Radios
my * 2
R Primitivo R=3 - 90,59 mm
2+cos B,
R Cabeza R. =R +m, 95,59 mm
R Fondo R =R + 1.25 - m 84,34 mm
R Circunferencia Primitiva p=R-cosa, 84,77 mm
Pasos
) 2R
Paso aparente T, 16,26 mm
Paso normal P, =m-m, 15,71 mm
Mddulos
7.5
. my =
Mddulo aparente z 5,18 mm
Médulo normal e 5,00 mm
Altura del diente
Addendum he =my 5,00 mm
Deddendum he =1.25-my 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
b= g-m, 50,00 mm
Espesor del diente
Espesor aparente oy r"':' 8,13 mm
Espesor normal fpy 5 e 7,85 mm
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12.2 DIMENSIONES DE LA RUEDA

Radios
R Primitivo 90,59 mm
R Cabeza 95,59 mm
R Fondo 84,34 mm
R Circunferencia Primitiva 84,77 mm
Pasos
Paso aparente 16,26 mm
Paso normal 15,71 mm
Mddulos
Médulo aparente 5,18 mm
Modulo normal 5,00 mm
Altura del diente
Addendum 5,00 mm
Deddendum 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
50 mm
Espesor del diente
Espesor aparente 8,13 mm
Espesor normal 7,85 mm

12.3 DISTANCIA ENTRE EJES

Distancia entre ejes

2 ‘cosfi;; cos g

T =5 =3
o= ( 4+ :l 181,17 mm
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12.4 COEFICIENTE DE ENGRANE

Coeficiente de engrane

EE:!.(‘-.-'IRE:E - .'5'-.': —A; - Siﬂac) +b -tan f,
w- mﬂfr
cos 8, - cosag 2,13 mm

F—

12.5 FUERZAS SOBRE LOS DIENTES

» Fuerza tangencial:

Nicw)

U = 1432400
n(rpm) - d,(mm) 379 Kp

> Fuerza radial:

tan o,

E=U
i cos fi 143 Kp

> Fuerza Axial:

e =U-tanf, | 102 Kp
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13. ENGRANAJE DE MARCHA ATRAS

Pasaremos ahora a estudiar con detalle la marcha de retroceso o “marcha atras”.

Como ya es conocido el mecanismo de ésta marcha consiste en introducir un
engranaje loco, cuya mision serd unicamente la de cambiar el sentido de rotacién. Para
éste tren de engranajes se montardn engranajes rectos, por ser los mds adecuados y
utilizados en estos casos.

El material a utilizar serd el que se ha venido utilizando a lo largo de éste disefio, un
acero mejorado aleado, F1260 NiCrMol6, cuyas caracteristicas ya fueron expuestas en
su capitulo correspondiente.

Las ruedas que se han elegido son las siguientes, resultando una relacion de
trasmision de 3,5, recomendada por fabricantes como Massey-Fergurson como
adecuada para las marchas de retroceso.

Tomamos, z,=14; z,=32; z;=49.

La relacion serd; i = i; - i,; donde:

. 2 , 9
lq :ﬁ: 2,28; Ly 252 1,53

i =2,28-153=3,>5

Para mayor comprension, mirar esquema que se adjunta al final de éste apartado.
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13.

1 CALCULO DEL MODULO

La férmula que nos permitird sacar el valor del médulo, segtn el libro de apuntes de
la asignatura de “Diseno de Mdquinas”, se muestran en las siguientes lineas, junto con
sus datos.

El calculo del médulo se hace para el peor caso posible, por esa razén las rpm del

pinoén s

on 2000, que va a ser con la relacion largas (directa, i=1) en el reductor, y a la

maxima potencia.

Potencia. N = 96 CV

Relacion de transmision. § = 3,5.

Factor de guiado para engranajes. = 20. Guiado Excelente. (Sacado de tablas
de apuntes de clase de Diseno de Maquinas)

Angulo de presién. o¢,= 20°

rpm - n = 2000

(i ¥ 1). El valor positivo se aplica en los engranajes exteriores y el negativo en
los interiores. En nuestro caso, tomaremos el valor positivo.

Numero de dientes. z = 14.

k
kaam = 76,5 g/CmZ

Con todo ello, y operando con la férmula anterior, tenemos:

- 3\/445000 “N-(iF+1) 3\/ 445000-96-(3,5+ 1)
m> —

= 0,45cm = 4,5mm

k-z2-y-n-i 76,5142 -20-2000- 3,5

m = 4,5mm

Segtn la norma UNE 18005, referente a médulos normalizados, recomendando la

serie I,

elegimos un médulo, m = 5 mm.

Calculo aproximado del modulo a resistencia.

Seguimos con el mismo criterio empleado hasta el momento.

Donde:

U
oy =——"q < 0
b b-mq b_adm

U = 1432400 - — = 1432400  ———V __
n-d 2000rpm-(5-14)

d=m-z

Para hallar g, vamos a las tablas de Wissmann, presentes en los apuntes de

Disefio de Mdaquinas. Asi, para un dentado exterior con 0=20° y con 14 dientes,

tenemos que q = 4,1

Para g, 44mvolvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que oy, qgm = 3000 — 10009/ .

— U = 982,2 Kp. Sabemos que

b=y m=20-5=100mm = 10cm
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Asi que:

982,2Kp Kg
=——-41<3000-1000
% 10cm - 0,5cm /sz

K K .
oy = 80549/ 3 <0y qam = 3000 — 10009/, - VALIDO

Por lo tanto damos por bueno el célculo y establecemos el médulo en 5 mm.

13.2 COMPROBACION DE LA RUEDA GRANDE

A duracién y desgaste

Aplicamos las mismas condiciones que utilizamos para la caja de cambios, partiendo de
que:

kadmpiﬁ(m = kadmrueda
Para las horas estimadas de vida, tenemos:

K
k aam sooon pifion = kadam s000h rueda = 76,5 g/cmz

De la tabla de kugm, con 2000/3,5 =571,4rpm, y la anterior kg, previa
interpolacion resulta que el material para la rueda grande es también, Acero Mejorado
Aleado (Templado).

A resistencia

U

o, =——+q < 0]
b b-mq b_adm

e U =1432400 -2 = 1432400 - —20¢V
nd 571,4rpm-(5-49)

d=m-dyque Nyyeqq = Npison/i = 2000/3,5 = 571,4 rpm.

e Para hallar g, procedemos de la misma forma que en el caso anterior. Asi,
tenemos que para un dentado exterior con 0=20° previa interpolacion, q =
2,79.

* Para 0 g4, volvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que oy, qgm = 3000 — 10009/ .

- U =751,3 Kg. Sabemos que

e b=y m=20-5=100mm = 10cm

Asi que:

982,2Kp

— Kg
. <
T0cm - 0.5¢ 2,79 < 3000 — 10009/

Op cm?2

K K .
o, =548"9/ 3 <0} qam = 3000100079/, — VALIDO

Por lo tanto, el médulo 5 mm es apropiado para éste caso.
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13.3 COMPROBACION DE LA RUEDA INTERMEDIA

A duracién y desgaste

Procedemos de la misma manera con la salvedad de que las rpm cambiardn en cada
caso.

kadmpiﬁ(m = kadmrueda
Para las horas estimadas de vida, tenemos:

Kg
kaam sooon pinén — kadam s000h rueda = 76,5 /sz

De la tabla de kugm, con una n=875rpm,(2000/2,28 = 875rpm) y la anterior
kaam; previa interpolacion resulta que el material para la rueda grande resulta, Acero
Mejorado Aleado (Templado).

A resistencia

U
o, =7——+q < 0
b b-mq b_adm

e U =1432400 -~ = 1432400 - —2°¢"V
nd 875rpm-(5-32)

d =m-dy que Niptermedia = Npinon/i = 2000/2,28 = 875rpm.

e Para hallar g, procedemos de la misma forma que en casos anteriores. Asi,
tenemos que para un dentado exterior con 0=20° previa interpolacion, q =
2,97.

* Para 0 g4, volvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que dj, qam = 3000 — 1000 <9/

- U =982,2Kg. Sabemos que

cm?
e b=wy-m=20-5=100mm = 10cm
Asi que:

982,2Kp

— Kg
= . <
T0cm - 0.5¢ 2,97 <3000 — 1000 "9/

Op cm?2

K K .
0, =5828" 9/ 5 < Oy agm = 3000 —1000"9/ ;- VALIDO
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13.4 DIMENSIONES DE LAS RUEDAS

13.4.1 PINON
z1 14 dientes
m 5 mm
ar 20 °
j 0,75 mm
W 20 mm
Radios
R Primitivo 35,00 mm
R Cabeza 40,00 mm
R Fondo 29,25 mm
R Circunferencia Primitiva 32,89 mm
Pasos
Paso angular 25,71 °
Paso circunferencial 15,71 mm
Altura del diente
Addendum 5,00 mm
Deddendum 5,75 mm

Ancho o longitud del diente
b= g-my, | 100,00 mm

Espesor del diente/Hueco entre dientes
Espesor/Hueco ‘ 7,85 mm
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13.4.2RUEDA INTERMEDIA
72 32 dientes
m 5 mm
ar 20 °
j 0,75 mm
17 20 mm
Radios
R Primitivo 80,00 mm
R Cabeza 85,00 mm
R Fondo 74,25 mm
R Circunferencia Primitiva 75,18 mm
Pasos
Paso angular 11,25 °
Paso circunferencial 15,71 mm
Altura del diente
Addendum 5,00 mm
Deddendum 5,75 mm
Ancho o longitud del diente
100 mm
Espesor del diente/Hueco entre dientes
Espesor/Hueco | 7,85 mm
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13.4.3RUEDA GRANDE
23 49 dientes
m 5 mm
ar 20 °
j 0,75 mm
17 20 mm
Radios
R Primitivo 122,50 mm
R Cabeza 127,50 mm
R Fondo 116,75 mm
R Circunferencia Primitiva 115,11 mm
Pasos
Paso angular 7,35 °
Paso circunferencial 15,71 mm
Altura del diente
Addendum 5,00 mm
Deddendum 5,75 mm
Ancho o longitud del diente
100 mm
Espesor del diente/Hueco entre dientes
Espesor/Hueco | 7,85 mm
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13.5 SITUACION DEL EJE INTERMEDIARIO

Para saber la situacion del eje intermediario respecto del primario y del secundario
debemos de calcular las distancias entre dichos ejes a partir de los datos obtenidos en el
apartado anterior. Esto es;

) ] o Z1 + 7, 14 + 32
Primario — Intermediario - b = ( 5 ) m = ( ) -5 =115mm
o ) Zoy + Z3 32+ 49
Intermediario — Secundario —» ¢ = ( > ) m = ( ) -5 =202,5mm

13.6 DISTANCIA ENTRE EJE PRIMARIO Y SECUNDARIO

La distancia entre el eje primario y el secundario nos viene dada de antemano ya que
son los ejes de la caja de marchas que anteriormente estudiamos en profundidad. La
distancia, por tanto, serd de a=181,17 mm.

Debemos comprobar que las ruedas 1 y 3 no chocan entre si. Se comprueba
demostrando que la distancia entre ejes es mayor que la suma de los radios de las
circunferencias de cabeza de dichas ruedas. Es decir;

des+d
cl : c3 <a
d.; = 80mm;d.; = 255mm

80 + 255

5 < 181,17 - 167,5mm < 181,17mm — VALIDO

18117
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13.7 GRADO DE RECUBRIMIENTO

2

szz _t . /RZ-—p-Z—R-sina
L |mmcosa . l

13.7.1 PRIMARIO-INTERMEDIARIO

Coeficiente de engrane

€= ‘ 1,57 mm

13.7.2INTERMEDIARIO-SECUNDARIO

Coeficiente de engrane

€= ‘ 1,71 mm

13.8 FUERZA SOBRE LOS DIENTES

13.8.1 RUEDA PEQUENA
» Fuerza tangencial: (n = 2000rpm; d = 70mm)

N{er)

U = 1432400
n(rpm) - d, (mm) 982 Kp

» Fuerza radial:

F.=U-tana
357 Kp

13.8.2RUEDA INTERMEDIA
» Fuerza tangencial: (n = 2000/2,28 = 875rpm;d = 160mm)

N{er)

U = 1432400
n(rpm) - d, (mm) 982 Kp

> Fuerza radial:

F.=U-tana
357 Kp
13.8.3 RUEDA GRANDE
» Fuerza tangencial: (n = 875/1,53 = 571,43rpm; d = 245mm)
U = 1432400 Niew)
- n(rpm) - dy (mm) 982 Kp

» Fuerza radial:

F,=U-tana
357 Kp
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13.9 VELOCIDAD MAXIMA DE LA MARCHA ATRAS

La velocidad maxima de la marcha atrds la calcularemos a partir de la relacién de
transmision de dicha velocidad y teniendo presente la reduccion final.

neje entrada

i L= - -
marcha atras neje salida

neje entrada 2000

neje salida = =571,4rpm

bmarcha atras 3;5

La relacion del grupo cénico, calculada en el apartado 5 es de 1/3, y es la relacién
entre las rpm de las ruedas y las del eje de salida.

n
Tco = ruedas Nyyedas = 971,4rpm-1/3 = 190,5rpm
neje salida

La reduccién final ya comentada en el apartado 2.1 es de %, por lo tanto, las rpm de
las ruedas serén:

Nyryedas

1
=7 190,5rpm = 47,6 rpm

Finalmente, la velocidad lineal maxima del vehiculo hacia atras sera:

km/h

Vonax = 0,283 -

-47,6rpm = 13,5 km/h
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14. ESTUDIO GRUPO REDUCTOR

Al igual que se hizo con la caja de velocidades, desglosaremos el reductor de la
misma manera que se hizo en el anterior caso.

Por simplicidad en la construccién y en el disefio se ha decidido que, las ruedas
seran también helicoidales y el médulo normal serd el mismo que en los engranajes de

la caja principal.

14.1 GAMA DE VELOCIDADES: CORTAS

73 18 dientes

Z; 36 dientes

my 5 mm

a, 20,64 °

(off 20 °

Ba 15 °

Br 14,07 °

] 10 mm

14.1.1 DIMENSIONES DEL PINON

Radios
My *Z
R Primitivo R=5 46,59 mm
2 -cos B,

R Cabeza R. =R +m. 51,59 mm
R Fondo R =R + 125 - m, 40,34 mm
R Circunferencia Primitiva p=R-cosa 43,60 mm

Pasos

2R
Paso aparente k= z 16,26 mm
Paso normal P, =m-my 15,71 mm
Médulos
2R
. my =

Maddulo aparente z 5,18 mm
Médulo normal e 5,00 mm
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Altura del diente
Addendum he =my 5,00 mm
Deddendum he =1.25-my 6,25 mm

Ancho o longitud del diente

b= g m, 50,00 mm

Espesor del diente

Trs "7

aae

Espesor aparente By o 8,13 mm
T 7
Espesor normal Wy =l 7,85 mm

14.1.2 DIMENSIONES DE LA RUEDA

Radios
R Primitivo 93,17 mm
R Cabeza 98,17 mm
R Fondo 86,92 mm
R Circunferencia Primitiva 87,19 mm
Pasos
Paso aparente 16,26 mm
Paso normal 15,71 mm
Mddulos
Médulo aparente 5,18 mm
Modulo normal 5,00 mm

Altura del diente
Addendum 5,00 mm

Deddendum 6,25 mm

Ancho o longitud del diente

50 mm
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Espesor del diente
Espesor aparente 8,13 mm
Espesor normal 7,85 mm
14.1.3DISTANCIA ENTRE EJES
Distancia entre ejes
gy ( £y Eq :I
a=- cos Bay + <05 B 139,76 mm
14.1.4 COEFICIENTE DE ENGRANE
Coeficiente de engrane
ELL(q\:'Rr:,_- —pl—R; +sin ac] + b -tan f,
£= T mﬂfr
cos f, - coso, 2,07 mm
14.1.5FUERZAS SOBRE LOS DIENTES
» Fuerza tangencial:
N{ecr)
= 1432400
n(rpm) - d,(mm) 738 Kp
» Fuerza radial:
E— tan o,
"7 cosfg 278 Kp
» Fuerza Axial:
Fo=U-tang, | 198 Kp
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14.2 GAMA DE VELOCIDADES: MEDIAS
73 25 dientes
%) 29 dientes
mp 5 mm
a;, 20,64 °
a, 20 °
Ba 15 °
B, 14,07 °
] 10 mm
14.2.1 DIMENSIONES DEL PINON
Radios
m,*z
R Primitivo R=< = 64,70 mm
2+cos B,
R Cabeza R.=R+m, 69,70 mm
R Fondo Re =R + 125 - m 58,45 mm
R Circunferencia Primitiva o=R-cosa, 60,55 mm
Pasos
, 2n'R
Paso aparente T, 16,26 mm
Paso normal P, =m-m, 15,71 mm
Moddulos
7R
Mdédulo aparente Ma =77 5,18 mm
Mdédulo normal n 5,00 mm
Altura del diente
Addendum he =my 5,00 mm
Deddendum he =1.25-my 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
b= g m, 50,00 mm
Espesor del diente
Espesor aparente oy “"”“” 8,13 mm
Espesor normal iy 5 7,85 mm
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14.2.2 DIMENSIONES DE LA RUEDA

Radios
R Primitivo 75,06 mm
R Cabeza 80,06 mm
R Fondo 68,81 mm
R Circunferencia Primitiva 70,24 mm
Pasos
Paso aparente 16,26 mm
Paso normal 15,71 mm
Mddulos
Médulo aparente 5,18 mm
Modulo normal 5,00 mm

Altura del diente

Addendum 5,00 mm

Deddendum 6,25 mm

Ancho o longitud del diente

50 mm

Espesor del diente

Espesor aparente 8,13 mm

Espesor normal 7,85 mm

14.2.3DISTANCIA ENTRE EJES

Distancia entre ejes

Ny ( I =g ]
E_ =
2 \cos B, + cos Bug 139,76 mm
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14.2.4 COEFICIENTE DE ENGRANE

Coeficiente de engrane

EE:i("-,-'Iszg - _rJ:_-: - R;- s[nr:tc) +b-fan §,
w- mﬂfr
cos 8, - cosag 2,08 mm

F—

14.2.5FUERZAS SOBRE LOS DIENTES

» Fuerza tangencial:

Nicw)
n(rpm) - d, (mm) 531 Kp

U =1432400

> Fuerza radial:

tan o,

E=U
’ cos §; 200 Kp

> Fuerza Axial:

F=U-tang; | 142 Kp
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14.3 GAMA DE VELOCIDADES: LARGAS
73 27 dientes
%) 27 dientes
mp 5 mm
a;, 20,64 °
a, 20 °
Ba 15 °
B, 14,07 °
] 10 mm
14.3.1 DIMENSIONES DEL PINON
Radios
m,*z
R Primitivo R=< = 69,88 mm
2+cos B,
R Cabeza R.=R+m, 74,88 mm
R Fondo Re =R + 125 - m 63,63 mm
R Circunferencia Primitiva o=R-cosa, 65,40 mm
Pasos
, 2n'R
Paso aparente T, 16,26 mm
Paso normal P, =m-m, 15,71 mm
Moddulos
7R
Mdédulo aparente Ma =77 5,18 mm
Mdédulo normal n 5,00 mm
Altura del diente
Addendum he =my 5,00 mm
Deddendum he =1.25-my 6,25 mm
Ancho o longitud del diente
b= g m, 50,00 mm
Espesor del diente
Espesor aparente oy “"”“” 8,13 mm
Espesor normal iy 5 7,85 mm
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14.3.2 DIMENSIONES DE LA RUEDA

Radios
R Primitivo 69,88 mm
R Cabeza 74,88 mm
R Fondo 63,63 mm
R Circunferencia Primitiva 65,40 mm
Pasos
Paso aparente 16,26 mm
Paso normal 15,71 mm
Mddulos
Médulo aparente 5,18 mm
Modulo normal 5,00 mm

Altura del diente

Addendum 5,00 mm

Deddendum 6,25 mm

Ancho o longitud del diente

50 mm

Espesor del diente

Espesor aparente 8,13 mm

Espesor normal 7,85 mm

14.3.3DISTANCIA ENTRE EJES

Distancia entre ejes

Ny ( I =g ]
E_ =
2 \cos B, + cos Bug 139,76 mm
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14.3.4 COEFICIENTE DE ENGRANE
Coeficiente de engrane
EE:l(‘-.-'Ieri - _,g:_-: —A; - Siﬂac) +b -tan f,
E= - mﬂfr
cos 8, - cosag 2,08 mm

14.3.5FUERZAS SOBRE LOS DIENTES

» Fuerza tangencial:

U =1432400

Nicw)

nirpm) - d, (mm)

492 Kp

> Fuerza radial:

tan o,
E=U-
cos fi 185 Kp
» Fuerza Axial:
F=U-tang; | 132 Kp

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO

59



TRANSMISION DE UN VEHICULO AGRICOLA ANEXO DE CALCULOS

15. ESTUDIO DEL GRUPO CONICO

El grupo cénico que se disefiard en éste capitulo es similar al mostrado en la figura.
Por ser uno de los més utilizados y més acordes con el tipo de proyecto que se realiza se
decide instalar un grupo cénico tipo hipoide.

Con éste tipo de engranajes se consigue que el eje del pifién esté por debajo del
centro de la corona, con lo que tenemos dos ventajas significativas.

- Menor espacio
Mayor poder de transmision de pares en el pifidén al tener los dientes mayor

contacto

Del capitulo 5 “Relacién del grupo cénico” conocemos que el pifién tiene 17 dientes
y la corona 52 dientes, resultando una relacién de 0,327.

Conocido el dngulo entre los ejes, £ = 90% y la relacién de transmision (iL11/3),
calculamos los dngulos que tendrdn las ruedas mediante las relaciones que figuran en
los apuntes de “Disefio de Maquinas”, referidas al efecto.

an i-sine 1/3-sin90 1/ 0. — 18.43°
= = = —_ =
M = i cose 1+1/3-cos90 3 ! '
sin¢ sin 90
tan @, = =3-0,=7156°

i+cose 1/3 + cos 90
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15.1 CALCULO DEL MODULO

En las ruedas conicas existen infinitos modulos, en los calculos determinaremos el
moédulo medio (my,). El pifién y la rueda se designan con el valor del moédulo que
corresponde a su didmetro maximo primitivo, y éste sera:

m=m,, +—-sinf
z

Para calcular el médulo medio, seguimos el mismo método que se utilizé para
definir el médulo en engranajes helicoidales, ya que el cénico hipoide podemos tomarlo
como una variante del helicoidal.

Recordar que el material elegido para el grupo conico serd el mismo que el
utilizado para las ruedas helicoidales, es decir, un acero mejorado aleado al NiCrMo.

Calculo del modulo a desgaste.

La ecuacién es, obviamente, la misma que en el caso mencionado.

3(1000 - bd? - cos3p

Donde:
96CV 3F1

bd? = 445000 - — : = 372,28cm3
76,59/ 5 2000rpm

Ba = 15°(El mismo que para las ruedas helicoidales)
w=10
z = 17 dientes

Por lo tanto, tenemos que:

- 31000 - 372,28 - cos315
m = 10 - 172
m,, = 4,87mm - m,, = 5mm
Aplicando la ecuacion inicial:

(10 - 5)

=5+
m 17

-sin 18,43 = 5,93 mm

Segtin norma UNE 18005, referente a médulos normalizados, m = 6 mm.
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Calculo aproximado del modulo a resistencia.

Seguimos el criterio empleado hasta el momento en lo referente a éste apartado.

U
o, =—-q < 0
b b-mq b_adm

Donde:

96CV

2000 pm617) U =674 Kp. Sabemos que

* U =1432400 -:—d = 1432400 -

d=m-z

e Para hallar g, vamos a las tablas de Wissmann, presentes en los apuntes de
Disefio de Méquinas; pero deberemos entrar con el nimero virtual de dientes,
por estar trabajando con engranajes conicos. Esto es,

- - L = 17,9 = 18 dient
n = Cos B, cos18,43° 7T rentes

Entonces, para un dentado exterior con 00=20° y con 18 dientes, tenemos que
q=235

* Para 0p, g4mvolvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al
NiCrMo, tenemos que oy, qgm = 3000 — 10009/ .

Asi que:

674Kp

% = 10-06)-06

13,5 < 3000 — 1000%9/_,

K K .
oy = 655" 9/ 2 <Oy qam = 3000100079/, — VALIDO

Por lo tanto damos por bueno el célculo y establecemos el médulo definitivo en
m =6 mm.
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COMPROBACION DE LA CORONA

Debemos comprobar si la flexion que experimenta la corona, es soportada por el
moédulo que acabamos de definir.

Calculo a duracion y desgaste.

Aplicamos las mismas condiciones que utilizamos en casos anteriores, partiendo de que:
kadmpiﬁ(m = kadmrueda
Para las horas estimadas de vida, tenemos:

K
k aam sooon piiion = kadam s000h rueda = 76,5 g/cmz

De la tabla de k,gm, con una n=2000 rpm,y la anterior k,4,; previa interpolacién
resulta que el material para la rueda grande es Acero Mejorado Aleado (Templado).

Por lo tanto, como los materiales de la rueda y del pifion coinciden, los cdlculos
se pueden dar por buenos.

Calculo aproximado a resistencia.

Ahora, una vez visto que la corona va a soportar los esfuerzos a duracién y desgaste,
debemos comprobar que hace lo mismo con los esfuerzos de flexion; para ello,
aplicamos la férmula antes utilizada para el pifion.

U
op=7—7—"q <0
b b - q b_adm

Donde:

96CV

e U=1432400 = = 1432400 - ————~ ___
n-d 666,67rpm:(6:52)

- U =661,1Kp. Sabemos

que d = m* 2y que Neorong = Npinon * § = 2000 - 1/3 = 666,67 rpm.

* Para hallar g, procedemos de la misma forma que en el pinon. Asi, tenemos;
z 52

Z., = =
" cosf® cos71,56
Y para un dentado exterior con 0=20°, tenemos que, ¢ = 2,5 (z > 100).
* Para 0p, g4mvolvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que oy, qgm = 3000 — 10009/ .

= 164,44 = 165 dientes

Asi que:

661,1 Kp

Kg
=——" ' .25<3000—1000
(10-0,6) - 0,6 /

Op cm?

0p = 45919/ <oy, =3000—1000"9/ , —VALIDO
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15.2 DIMENSIONES DEL PINON

Para definir, tanto el pifién como la corona nos hemos basado integramente en la
bibliografia, “Libro de los Engranajes” de L. Gazzaniga. Los desarrollos y férmulas
utilizadas no se mostraran por ser muy farragosas, estar en unidades anglosajonas y no
aportar informacion relevante para la comprension del apartado que se trata.

El angulo de la hipoide (B) es de 30° se adjunta figura explicativa.

4 ! S

Datos.
z 17 dientes
m 6 mm
ar 20 °
0 18,10 °
B 30 °
17 10 mm
Diametros
D Primitivo 101,85 mm
D Cabeza 115,57 mm
D Fondo 97,79 mm
Pasos
Paso angular 21,18 °
Paso diametral 6,00 mm
Altura del diente
Addendum 7,11 mm
Deddendum 4,14 mm

Ancho o longitud del diente

b= g 60 mm
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15.3 DIMENSIONES DE LA CORONA
z 52 dientes
m 6 mm
ar 20 °
0 71,90 °
B 30 °
17 10 mm
Diametros
D Primitivo 311,91 mm
D Cabeza 313,94 mm
D Fondo 303,78 mm
Pasos
Paso angular 6,92 °
Paso diametral 6,00 mm
Altura del diente
Addendum 3,05 mm
Deddendum 8,13 mm

Ancho o longitud del diente

b= e,

60 mm

15.4

FUERZAS SOBRE LOS DIENTES

Al igual que con los datos geométricos, no se mostrardn los desarrollos y férmulas
que permiten el cédlculo de dichas fuerzas por las razones expuestas anteriormente.

En ambos casos la bibliografia utilizada ha sido la misma, el “Libro de los
Engranajes” de L. Gazzaniga y se han utilizado los datos del pifién. Es importante tener
en cuenta, para el sentido de las fuerzas, que la corona se encuentra por delante del
piion, es decir, si viésemos el eje secundario y el pifidn, la corona estaria entre el
observador y el pifion.

DATOS FUERZAS (Ib) | PINON | CORONA | SENTIDO
dm 74,93 | mm :
n 2000 | rpm (FUT)a“genc'a' 930 930 !
p 96 | CV
o 201 ° F Axial (Fa) 632 205
v 30/° :
y 810" F Radial (Fr) 139 139 0
y 71,89 °
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16. ESTUDIO DEL DIFERENCIAL

El diferencial es un tren de engranajes epicicloidal que permite que las ruedas de
lados opuestos giren con diferentes revoluciones.

Carona

Flanetario

Satélite

drbol de transmizian

Estos trenes responden a la férmula de Willis, y aplicdndola a éstos mecanismos
tenemos:
Wp; — W¢ Zpd " Zsat _

lq = = = -1 (2pa = zp:)
Wpq — W¢ Zsqt " Zpi

Con lo que se deduce que 2 w; = Wp; + Wpg
Entonces,

* Stiwy =0 wyg =2

e Stiwpg =0-wy =2,
Donde x,, = Velocidad Angular /N® dientesyajier izquierdo/derecho

Atendiendo a la potencia, sabemos que la potencia que entra en el diferencial es
igual a la que sale por los palieres, por lo que:

T.=Ta+T;

Y despreciando los pares de inercia y con condiciones estacionarias podemos
deducir que Ty = T;.
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El diferencial que disefiaremos en éste proyecto constard de cuatro satélites de
14 dientes y dos planetarios de 19 dientes.

Segin G. Niemann en su libro “Tratado tedrico-practico de elementos de
madquinas: célculo, disefio y construccion”, la relacién de transmisioén de un diferencial

responde a la siguiente relacion.

. sin6;, dy z; . 1
I =— = — = — — z;: Planetario; z,: Satélite
sinf, d, 2z

Con lo que hallamos la i:

=19 135
T T

También conocemos el dngulo que forman los ejes del planetario y el satélite (€),

que estardn dispuestos a 90°.

Los dngulos de los conos primitivos de los planetarios y de los satélites serdn:

can @ i-sine 1,35 -sin 90 135 5 8 53 61°
= = = e d =
an 1+i-cose 1+ 1,35-cos90 ’ 1 ’
tan @ sin & sin 90 0,73 -6 36,38°
= = = e d =
an vz i+cose 1,35+ cos90 ’ 2 ’
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16.1 CALCULO DEL MODULO

Los engranajes a disefiar son cénicos de diente recto, por lo tanto el célculo del
mddulo se hace siguiendo el proceso de cdlculo para un engranaje cilindrico de diente
recto, y obtendremos el médulo medio, con lo que aplicando la relacion

b . .
M=y + — - sin 0, obtendremos el médulo de las ruedas.

El médulo lo calcularemos para la rueda més pequeiia, el satélite y el material del
mismo seré el que se ha venido utilizando hasta ahora, un acero mejorado aleado al
NiCrMo.

Calculo del modulo a desgaste.

Segun los apuntes de la asignatura “Diseflo de Maquinas”, el médulo para una rueda
de dientes rectos responde a la siguiente formula.

= 0,65 cm

my, =

~ |76,5-142-10-1800-1,35

31445000 N - (i ¥1) 3| 44500096 (1,35 F 1)
k'Zz'l,V'n'i

Los datos de la férmula son los mismos que en todos los capitulos anteriores,
excepto la velocidad angular, que estudiaremos a continuacion.

Puesto que los planetarios no van a girar sobre su eje de manera continuada, para
obtener la velocidad de giro, aplicaremos el caso mds desfavorable, que serd cuando uno
de los dos palieres tenga w = 0, entonces, por lo visto anteriormente, el otro palier
tendrd w = 2 - w, y los satélites estardn girando sobre su eje a sus rpm méximas. La

Weorona = 2000 % = 666,67 rpm y por tanto la velocidad angular del palier que estd

en movimiento serd w = 2+ 666,67 = 1333,34 rpm. Cémo la relacién de transmision
del diferencial, estd ya calculada, deduciremos por tanto las rpm de los satélites en el
peor caso, que sera:

Wsatetite = 1,35-1333,34 = 1800 rpm
Y aplicando la relacién mencionada, tenemos:

(10-0,65)
m = 0,65 + T sin36,4 = 0,92 cm = 9,2 mm

Segtin norma UNE 18005, referente a médulos normalizados, m = 10 mm.
Calculo aproximado del modulo a resistencia.

Seguimos con el mismo criterio empleado hasta el momento.

U
op =——'q <0,
b b-mq b_adm

Donde:

96CV

—— > U = 545,7 Kp. Sabemos
18007pm-(10-14)

* U =1432400 -:—d = 1432400 -

qued =m-z
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e Para hallar g, vamos a las tablas de Wissmann, presentes en los apuntes de
Disefio de Méquinas; pero deberemos entrar con el nimero virtual de dientes,
por estar trabajando con engranajes conicos. Esto es,

2 Y 174=18dient
Z"_cosﬁa_c0536,4°_ T rentes

Entonces, para un dentado exterior con 0=20° y con 18 dientes, tenemos que
q=235
* Para 0p, ggmvolvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que oy, qgm = 3000 — 10009/ .

Asi que:

545,7Kp

Kg
=—"" " .35<3000— 1000
(10-1) -1 /cm2

Op

K K .
op =191"9/ 3 < 0} qam = 3000 = 100079/, — VALIDO

Por lo tanto damos por bueno el célculo y establecemos el médulo definitivo en
m =10 mm.

Comprobacion a resistencia del planetario.

U
o, =7——+q < 0,
b b-mq b_adm

Donde:

e U =1432400 - = 1432400 - 6LV
n-d 1333,34rpm-(10-19)

que d = m -z yla Ny ignetario 1a calculamos anteriormente.

* Para hallar g, procedemos de la misma forma que en el satélite. Asi, tenemos;
z 19
Z, = = = 32,01 = 32 dientes
" cos® cos53,6
Y para un dentado exterior con 0=20°, tenemos que, interpolando, g = 3,03.
* Para 0p, gg4mvolvemos a mirar en las tablas, y para un acero mejorado aleado al

NiCrMo, tenemos que oy, qgm = 3000 — 10009/ .

— U =542,8 Kp. Sabemos

Asi que:

542,81 K
= 2222 7P 303 < 3000 — 1000 K9/

% 10-1 cm?

op = 164,5 Kg/cmz < 0p,,, = 3000 — 1000 Kg/cmz - VALIDO
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16.2 PLANETARIOS

Para el disefio de los planetarios conocemos el nimero de dientes (19), el médulo
(10 mm), el dngulo de presion real, normalizado a 20° y el dngulo del cono primitivo,
que responde a la siguiente férmula, sacada, como se mencioné en el anterior capitulo,
de los apuntes de la asignatura de “Diseflo de Maquinas.

i-sine 1,35 -sin 90

tan 6, =

16.2.1 DIMENSIONES

1+i-cosg=1+1,E’>5-cos90=

Diametros
D. Primitivo d=m-z 190 mm
D. Cabeza d.=mlz +2-cosé) 201,87 mm
D. Fondo ds = m(z — 2,5-cos 6) 175,17 mm
Alturas del diente
Addendum h. =m 10,0 mm
Deddendum hy =1,25-m 12,5 mm
Angulos
Z5ind
A. Cabeza 8. = 8 +arctyg - ) 58,45
2,3-5ind
A.Fondo & =6 —arctg gi 47,56 <
2-5iné
A. Addendum o, = arctg ( ) 4,84 &
[ hard ™ g‘.ﬂ =
A.Deddendum | o = aretg | ——| 6,05 &

Ancho del diente

b=yg-m, | 100|mm

Espesor del diente

m-nw
SZT 15,71 mm

- 6, = 53,61°
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16.3 SATELITES

Para los satélites, conocemos los mismos datos que para los planetarios, es decir, el
nimero de dientes (14), el médulo (10 mm), a=20° y el dngulo del cono primitivo lo
deducimos de igual manera.

tan

sin e sin 90

92=

16.3.1 DIMENSIONES

i+ cose - 1,35 4+ cos 90

=0,73 » 6, = 36,38°

Diametros
D. Primitivo d=m-z 140 mm
D. Cabeza d.=miz + 2 -cos8) 156,10 mm
D. Fondo ds =mlz —2,5-cosé) 119,87 mm
Alturas del diente
Addendum h, =m 10,0 mm
Deddendum hy =1,25-m 12,5 mm
Angulos
Z " 8ln
A. Cabeza 8. =6+ m"ctg( - ] 41,22
2,3-5ind
A. Fondo 8 = 8 — arctg g— 30,33 &
2-5iné
A. Addendum o, = arctg ( ) 4,84 &
[ hard ™ g‘.ﬂ =
A.Deddendum | o = aretg | ——| 6,05 &

Ancho del diente

b=yg-m, | 100|mm
Espesor del diente
m-n

5= B 15,71 mm
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17. CALCULO EJE PRIMARIO

Consideraciones previas.

» El material de todos los ejes serd un Acero aleado de gran resistencia, un F1250
NiCrMo16. Muy utilizado en el campo de automocién y tratado a una resistencia
de 80-100 kg/mm?2. Admite temple por induccién y la soldadura. Soporta
grandes esfuerzos de fatiga.

» El coeficiente de seguridad con el que disefiaremos los ejes sera de 2.

» El estudio se hara siempre para el caso mas desfavorable, que serd a 2000 rpm y
con 96 CV, por ser éste el estado de potencia mdxima del motor.

» El peso de las ruedas dentadas se despreciara por ser insignificante frente a las
fuerzas que se trataran.

» Seguidamente se muestra un esquema detallado de la transmisién que es objeto
de disefo.

£E9C 547
' 7=ap

£=36 - Z=35
T 4782 z=27 T

M~
[l
I

E.JE
INTERMEDIO

1L

-
1|C

=3 T

1 EJE AUXILLAR
| INTERMEDIO

1 MARCHA ATRAS
1 | =

_ | SINCROMIZADOR

EJE PRIMARIO L

S

B W W W E.JE =ECUNDARIO
z=15 L = U—U 1 ==
7=25 7207 | e
£=18 L
7=23-
z=2g L
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171 GAMA CORTAS

Esta gama estard funcionando cuando engranen el piiién z=18 dientes del eje
primario con la rueda z=36 del eje intermediario.

17.1.1 CALCULO REACCIONES
Fr=278Kg

u=738Kg( ) £a=198Kg

[

-

L/ Cm 9.1

PLANO XY
Este plano serd el perpendicular al plano del papel, por lo tanto, la fuerza
tangencial estard en dicho plano.

Para calcular las reacciones se aplicardn las ecuaciones de la estdtica. Se tomara
como sentido positivo el saliente del plano del papel, y negativo, el opuesto.

ZFy=0 — Ryy + Rpy = 738
ZMzO ~7385,7 — Rp, - 34,8 = 0

Despejando, tenemos, Rg,, = 120,9 Kg; R4y, = 617,1Kg

PLANO XZ
Este plano serd el plano del papel, por lo tanto la fuerza radial estard el dicho
plano.

Para calcular las reacciones se aplicardn las ecuaciones de la estdtica. Se tomara
como sentido positivo el contrario a la fuerza radial, y negativo, el opuesto.

ZFZ=O — Ry, + Ry, = 278

ZMzO 27857 —Rp, 348 =0

Despejando, tenemos, Rg, = 45,5Kg; Ry, = 232,5Kg
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17.1.2DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s = 3517,6 Kg - cm.

A

PLANO XZ
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, My s = 1325Kg - cm.

By
[P
[y,
[
/ “‘-"n
[
e,
[
=

A

Mf RESULTANTE
El momento flector resultante se calculard por medio del teorema de Pitdgoras.

My roraL = \/3517,6% + 13252 = 37589 Kg - cm
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17.1.3MOMENTO TORSOR

El momento torsor va a ser el mismo en todos los casos de los ejes que se
estudiaran. Esto es, porque, como ya se ha dicho, el estudio de los ejes se hace para la
potencia maxima, 96 CV a 2000 rpm, y suponemos que en cada estudio estamos en ese
caso.

El valor del momento torsor podemos calcularlo a través de la féormula que
indica el libro, “Proyectos de elementos de maquinas” de M.F. Spotts.

N
My = 71620 - s 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm

17.1.4DIAMETRO EJE (CODIGO ASME)

Aplicaremos, para calcular el didmetro, el c6digo ASME de extendida utilizacion en
estos casos.

T 0.
Tmax :7'\/(Cm'M)2 + (Ct'T)z S%

Del material (F1250 NiCrMo 16), conocemos que: o, = 10.000 Kg/ cm?

Asi, despejando de la férmula tenemos:

>4-cs-¢(cm-M)2+(ct-T)2
- Oyp " T

T3

Como coeficiente de impacto y fatiga aplicable al momento flector (M), tomaremos
un valor C,, = 2, correspondiente a un eje giratorio con cargas aplicadas bruscamente,
solamente con pequefios impactos.

Como coeficiente de impacto y fatiga aplicable al momento torsor (T), tomaremos
un valor C; = 1,5, correspondiente a un eje giratorio con cargas aplicadas bruscamente,
solamente con pequefios impactos.

Y como ya se menciono en las condiciones iniciales el coeficiente de seguridad sera
de 2.

Por lo tanto, para el caso que se esta estudiando tenemos;

42 V(2+-3758,9)2 + (1,5 - 3437,7)2

3
r 10.000 - 7

->1r3>232-r>132cm
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17.2 GAMA MEDIAS

Esta gama estard funcionando cuando engranen el piiién z=25 dientes del eje
primario con la rueda z=29 del eje intermediario.

17.2.1 CALCULO REACCIONES

Fr=200Kg

U=531Kg( ) Ee=tteke

/
B
X C
1 1
17,1 cm 17,7cm

PLANO XY
ZFy =0 - Ryy + Rgy, = 531

ZM=O - 531-17,1 — Rg,, - 34,8=10

Despejando, tenemos, Rg,, = 260,9 Kg; R4y, = 270,1Kg

PLANO XZ
ZFZ =0 - Ry, + Ry, = 200

ZMzO —>200-17,5— Rp, 348 =0

Despejando, tenemos, Rz, = 98,3Kg; Ry, = 101,7 Kg
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17.2.2DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s = 4618,3 Kg - cm.

PLANO XZ
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, My s = 1739,5 Kg - cm.

Mf RESULTANTE
El momento flector resultante se calculard por medio del teorema de Pitdgoras.

M rorar = /4618,3 + 1739,52 = 4935Kg - cm

17.2.3MOMENTO TORSOR

N
My = 71620 - o 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm
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17.2.4 DIAMETRO EJE (CODIGO ASME)

42 J(2-4935)2 + (1,5 - 3437,7)2
- 10.000 - 7t

r3 >1r3>283-5r>141cm

17.3 GAMA LARGAS

Esta gama estard funcionando cuando engranen el piiién z=27 dientes del eje
primario con la rueda z=27 del eje intermediario.

17.3.1 CALCULO REACCIONES

Fr=182Kg

U=498Kg© Fa=132Kg

L

[ 1
29, 1cm 5,7Ccm |

B
>

PLANO XY
ZFy =0 - Ryy + Rgy, = 492

ZM=O —492-291—-Rp,-348=0

Despejando, tenemos, Rg,, = 411,4 Kg; Ry, = 80,6 Kg

PLANO XZ
ZF'Z :0 _)RAZ+RBZ == 185

ZM=0 > 185-29,1— Ry, 348 =0

Despejando, tenemos, Rz, = 154,7Kg; R4, = 30,3Kg
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17.3.2DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento

maximo, Mg s = 2345 Kg - cm.

&

PLANO XZ
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento

maximo, M 5 = 881,8 Kg - cm.

&

Mf RESULTANTE
El momento flector resultante se calculard por medio del teorema de Pitdgoras.

My roraL = /23452 + 881,82 = 2505,3Kg - cm

17.3.3MOMENTO TORSOR

M, =71620 N_ 71620 %6 Y = 3437,7K
T n 2000 rpm ARG Tem
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17.3.4 DIAMETRO EJE (CODIGO ASME)

42 J(2+2505,3)2 + (1,5 - 3437,7)2
- 10.000 - 7t

r3 >1r3>183->r>122cm
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18. CALCULO DEL EJE SECUNDARIO

El sentido de las fuerzas sobre el pifién de ataque es el que se muestra en las figuras,
se ha tenido en cuenta la posicidn de la corona, que en nuestro caso estd entre el lector y

el propio pinon.

18.1 PRIMERA VELOCIDAD

Esta velocidad estard funcionando cuando engranen el pifién z=18 dientes del eje
secundario con la rueda z=52 del eje intermediario.

18.1.1 CALCULO REACCIONES

-
i
L | §s
y [Fr=13%g

’_‘ [ t‘;.{\}'};ﬂ'*ﬂw
|2 7cn £, 7cn fU=920Kg

50,2cm

PLANO XY
ZFy =0 — Ry, — 738 — Rp, + 139 = 0

ZM =0 - —738:5,7—Rpy,-559+139-62,6 =0
Despejando, tenemos, Rg,, = 80,4 Kg; Ry, = 679,4Kg

PLANO XZ
ZFZ =0 >Ry, —278+Rp, — 930 =0

ZMzO — —278-57 4+ R, - 55,7 —930-62,6 = 0

Despejando, tenemos, Rz, = 1070Kg; R4, = 138 Kg
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18.1.2 DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento

maximo, Mg s = 3872 Kg - cm.

T
l‘....-

>

PLANO XZ
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento

maximo, Mg ;s = —6231 Kg - cm.

£

Mf RESULTANTE
Analizadas las dos secciones en las que se aplican las cargas, la més peligrosa es

la del apoyo mévil con un My ora, = /9312 + (—6231)2 = 6300Kg - cm

18.1.3MOMENTO TORSOR

N
My = 71620 - s 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm

>
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18.1.4 DIAMETRO EJE (CODIGO ASME)

42 V(2 6300)2 + (1,5 - 3437,7)2
- 10.000 - 7t

r3 >1r3>346>1r>151cm

18.2 SEGUNDA VELOCIDAD

Esta velocidad estard funcionando cuando engranen el pifién z=23 dientes del eje
secundario con la rueda z=47 del eje intermediario.

18.2.1 CALCULO REACCIONES

Fr=218Kg

u=s77kg(") Lo=IooKs

U=930Kg

=
[ {_1k:::<:>23_§3EK9

17,7cm 38.2cm 5,/Cm

PLANO XY
ZFyZO _)RAy_577+RBy+139:0

ZM=O — —577-17,7+ Rp, - 559+ 139-62,6 =0

Despejando, tenemos, Rg,, = 27 Kg; Ry, = 411 Kg

PLANO XZ
ZFZ =0 >Ry, —218+ Rz, —930=0

ZM=O - —218-17,7+ Rp, - 559—-930-62,6 =0

Despejando, tenemos, Rz, = 1110,5Kg; Ry, = 37,5 Kg
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18.2.2 DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s = 7274Kg - cm.

/“.“‘-
f/ .“‘-"h

PLANO XZ
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg ;s = —6231 Kg - cm.

£

Mf RESULTANTE
Analizadas las dos secciones en las que se aplican las cargas, la més peligrosa es

la de las cargas con un M¢ roray, = V72742 + (—663,7)2 = 7304Kg - cm

18.2.3 MOMENTO TORSOR

N
My = 71620 - o 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm

& =3
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TRANSMISION DE UN VEHICULO AGRICOLA ANEXO DE CALCULOS

18.2.4 DIAMETRO EJE (CODIGO ASME)

42 J(2+-7304)2 + (1,5 - 3437,7)2
- 10.000 - 7t

r3 ->1r3>394->51r>158cm

18.3 TERCERA VELOCIDAD

Esta velocidad estard funcionando cuando engranen el pifién z=23 dientes del eje
secundario con la rueda z=47 del eje intermediario.

18.3.1 CALCULO REACCIONES

lFP:N‘BKQ

U:474KQO Fa=127Kg

Fr=139Kg
@ Fa=632Kg

U=930Kg

L
1L
V]S

23,2cm 32,7cm l.6.7cm

PLANO XY
ZFy =0 — Ry, — 474 + R, + 139 = 0

ZM=O — —474-23,2+ Rp,, 559+ 139-62,6 =0

Despejando, tenemos, Rg,, = 41 Kg; Ry, = 294 Kg

PLANO XZ
ZFZ =0 >Ry, — 179+ Rz, — 930 =0

ZM=O - —179-23,2+ Rp,-559—-930-62,6 =0

Despejando, tenemos, Rz, = 1115,7Kg; R4, = —6,7 Kg
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18.3.2 DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s, = 6819 Kg - cm.

Ao
/ e

PLANO XZ
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg ;s = —6231 Kg - cm.

=== "N NNNNN gal

Mf RESULTANTE
Analizadas las dos secciones en las que se aplican las cargas, la més peligrosa es

la de las cargas con un My rora, = /68192 + (—156,6)2 = 6820,8Kg - cm

18.3.3MOMENTO TORSOR

N
My = 71620 - o 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm

= 53
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TRANSMISION DE UN VEHICULO AGRICOLA ANEXO DE CALCULOS

18.3.4 DIAMETRO EJE (CODIGO ASME)

42 J(2-6820,8)2 + (1,5 - 3437,7)2
- 10.000 - 7t

r3 >1r3>371->1r>154cm

18.4 CUARTA VELOCIDAD

Esta velocidad estard funcionando cuando engranen el pifién z=35 dientes del eje
secundario con la rueda z=35 del eje intermediario. (DIRECTA, i=1)

18.4.1 CALCULO REACCIONES

Fr=143Kg
U=379Kg( ) F2=10EKG

/
L1 X L P
1 bﬂéiﬁ%@@
|—‘ U=930Kg
35.2cm 20.7cm | 6.7ch
PLANO XY
ZFy =0 > R4y —379+Rp, +139=0
ZM =0 - —379-352+ Rp, - 559+ 139-62,6 =0
Despejando, tenemos, Rg,, = 83 Kg; Ry, = 157 Kg

PLANO X7

ZFZ=0 >Ry, — 143 + Ry, —930 = 0

ZM=O — —143-35,2+ Rp,-559—-930-62,6 =0

Despejando, tenemos, Rz, = 1131,5Kg; Ry, = —58,5 Kg
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18.4.2 DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg ;s = 5526,5 Kg - cm.

PLANO X7
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, My s = —6231 Kg - cm.

£

Mf RESULTANTE
Analizadas las dos secciones en las que se aplican las cargas, la més peligrosa es

la del apoyo mévil con un My rora;, = /931,32 + (—6231)2 = 6300,2Kg - cm

18.4.3MOMENTO TORSOR

N
My = 71620 - s 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm
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18.4.4 DIAMETRO EJE (CODIGO ASME)

42 J(2+6300,2)2 + (1,5 - 3437,7)2
- 10.000 - 7t

r3 >1r3>346>1r>151cm
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19. CALCULO DEL EJE INTERMEDIARIO

En el eje intermediario, tal y como puede verse en la figura del apartado 17, estan
todas las ruedas necesarias para transmitir la potencia al eje de salida. Estas ruedas giran
solidarias con el eje que estamos tratando.

Una vez que se han analizado el eje primario y el secundario, podemos deducir, que
las méaximas fuerzas que éstos ejes transmitirdn al intermediario van a ser en la gama de
cortas y en marcha atrds. Por lo tanto, el eje que se estudia en éste apartado, s6lo se
analizarda en ésta situacion, por ser la mas desfavorable.

19.1 CALCULO REACCIONES

L

74.89cm 11.8cm ’T

=L

U=982Kg

[FY‘=357KQ

Fo=158Kg =73

[Fr:E78Kg

19.1.1 PLANO XY
ZFyzo — Ry + Rgy — 738 — 982 = 0

ZM=0 - Rp, -91,3-982-79,5-738-4,7=0
Despejando, tenemos, Rg,, = 893,1 Kg; R4y, = 826,9Kg

19.1.2 PLANO XZ
ZFZ =0 >278+357—Ry, —Rp, =0

Zmzo —357-79,5+278-4,7— R, 91,3 =0

Despejando, tenemos, Rz, = 325,2Kg; R,, = 309,8 Kg
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19.2 DIAGRAMA MOMENTOS FLECTORES

19.2.1 PLANO XY

El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s = 10538 Kg - cm.

19.2.2 PLANO XZ

El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s, = 3837 Kg - cm.

19.2.3 Mf RESULTANTE

Analizadas las secciones en las que se aplican las cargas, la mds peligrosa es la
de la rueda de retroceso con un My rora, = /105382 + (—3837)% = 11214,8Kg - cm

19.3 MOMENTO TORSOR

N
My = 71620 - s 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm
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19.4 DIAMETRO DEL EJE (CODIGO ASME)

- 4-2- \/(2 +11214,8)? 4+ (1,5 - 3437,7)?

3
r 10.000 -7

-1r3>586->r>18cm

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 92
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20. ESTUDIO DE LOS EJES DE LA MARCHA ATRAS

20.1 EJE INTERMEDIO

Coémo puede verse en el esquema general de la transmision que se estd llevando a
estudio, adjunto en el apartado 17 del presente documento, el eje que nos atafie lleva
adosado una rueda cuya unica misién es cambiar el sentido de rotacion del eje
secundario. No obstante, éste eje recibird los esfuerzos transmitidos por las ruedas que
componen la marcha atrds tal y como puede verse en el esquema siguiente. Recordar
que no existe fuerza axial por ser ruedas de dientes rectos.

La rueda girard loca respecto del eje, es decir, el eje no gira, por lo tanto los
coeficientes para el célculo por el codigo ASME cambiardn. Se tomard como eje fijo y
una carga aplicada gradualmente. El coeficiente de impacto y fatiga aplicable al
momento flector, (Cy, serd de 1 y el aplicable al torsor, (C;) también de 1.

20.1.1 CALCULO REACCIONES Y MOMENTOS FLECTORES

Fr=357Kg

U=988KQO

L

]

11,8cm
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PLANO XY
ZFyzo ~ Ry, — 982 =0

ZM=O - Ryy-11,8+ M =0

Despejando, tenemos, Ry, = 982 Kg; My = —11587,6 Kg - cm

N
N
)
----.
---n--n.‘_--
-h.--.I|I|
n...--
ok |
PLANO XZ
ZFZ=0 - Ry, —357=0
ZM=0 - 357-11,8+M =0

Despejando, tenemos, Ry, = 357Kg; My = —4213 Kg - cm
I
M
[

ol
-.--.
hnuh-nh.‘--.
-h.--..
n...--
ok |

Mf RESULTANTE
Analizada la secciéon mds peligrosa, que serd la del empotramiento, tenemos

M rorar = /(—=11587,6)2 + (—4213)2 = 12329,7Kg - cm.

20.1.2 MOMENTO TORSOR

Este eje no tiene solicitaciones debidas al momento torsor, ya que la rueda gira
loca respecto del eje y el momento que recibe en el eje primario lo transmite al
secundario en sentido contrario, por lo tanto, para el eje, se anulan.
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20.1.3 DIAMETRO DEL EJE (CODIGO ASME)

42 J(1-12329,7)2
- 10.000 - 7t

3 -»1r3>313-5r>146cm

20.2 EJE SECUNDARIO

Es el mismo eje que se ha estudiado en el apartado 18, pero es mas conveniente
estudiarlo dentro de éste apartado para comprobar conjuntamente la marcha atrds,
ademds, el sentido de las fuerzas es contrario, por ser la rotacién del eje también
contraria al estudiado en otros apartados; de ahi, la marcha de retroceso.

20.2.1 CALCULO REACCIONES

l!—'r‘:SS?Kg
u=9se+<g_6<>_
/
L X L
I rbg%_gsam
U=930Kg
45,6cm 10,3cm | 6.7cm
PLANO XY
ZFy =0 —982—139 +Ryy + Rp, = 0
ZM= 0 —>RBy-55,9+982-45,6—139-62,6= 0
Despejando, tenemos, Rg,, = —645,4 Kg; R4y, =197,6 Kg

PLANO XZ

ZFzzo —> Ry, + Rp, — 357 +930 =0

ZM=0 — Rp, 559 —357-45,6+930-62,6 =0

Despejando, tenemos, Rg, = —750; Ry, = 177 Kg
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20.2.2 DIAGRAMA DE MOMENTOS FLECTORES

PLANO XY
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s = —9010 Kg - cm.

PLANO XZ
El diagrama de momentos en dicho plano es el que se muestra, con un momento
maximo, Mg s, = 8082 Kg - cm.

&

Mf RESULTANTE
Analizadas las dos secciones en las que se aplican las cargas, la més peligrosa es

la de la rueda con un My rora, = /(—9019)2 + (8082)2 = 12103,7Kg - cm

20.2.3 MOMENTO TORSOR

N
My = 71620 - s 71620 - = 3437,7Kg - cm

2000 rpm
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20.2.4 DIAMETRO DEL EJE (CODIGO ASME)

42 V(2+-12103,7)2 + (1,5 - 3437,7)2
- 10.000 - 7

T'3

-1r3>630->1r>184cm

A continuacién, se muestran tablas con todos los DIAMETROS calculados y los
que finalmente tendrd cada eje.

EJE /GAMA CORTAS MEDIAS LARGAS

PRIMARIO 26,48 mm 28,31 mm 24,47 mm 30 mm

EJE /GAMA 1¢ 2¢ 3¢ 44 M.A.
SECUNDARIO | 30,27 mm | 31,60 mm | 30,97 mm | 30,27 mm | 36,94 mm 40 mm
EJE CALCULADO
INTERMEDIARIO 36,06 mm 40 mm
EJE CALCULADO
INTERMEDIO DE MARCHA
ATRAS 29,28 mm 35 mm
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21. SELECCION DE RODAMIENTOS

En éste apartado estudiaremos los rodamientos que han de instalarse en la
transmisién para soportar las solicitaciones que se presentan en ellos. Este
dimensionado se hard segun la teoria de seleccion del tamafio de rodamiento utilizando
la férmula de la vida expuesta en el “Catdlogo general” de rodamientos SKF.

La férmula ISO de la vida nominal es la que se muestra:

C\' . C oy
Lo=(5) 65=1

Donde:

L1o: Vida nominal, en millones de revoluciones.
C: Capacidad de carga dindmica, en N.

P: Carga dindmica equivalente, en N.

p: Exponente de la férmula de la vida.

p = 3 para rodamientos de bolas

b= 10/ 3 para rodamientos de rodillos

Segtn la guia de valores requeridos de vida nominal para diferentes clases de
mdquinas mostrada en la bibliografia ya mencionada, para una transmisién por
engranajes para uso general, estima de 10.000 a 25.000 horas de servicio.

De los datos del motor, sabemos que las revoluciones maximas son 2600 rpm,
tomaremos 3000 rpm como dato.

Con las horas de servicio (25.000 h) y las rpm méximas (3000 rpm), obtenemos, de
la bibliografia nombrada, para rodamientos de rodillos, la relacion C/ p =12,5.
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21.1 EJE PRIMARIO

Recordar que éste eje esta situado en el reductor y recibe directamente el par del
motor, asi mismo, se calculd un diametro de 30 mm.

Las maximas fuerzas que han de soportar los rodamientos en cada apoyo se
muestran en la siguiente tabla.

A B
Max F, 238,3Kg 158,6 Kg
Max F, 198 Kg -

21.1.1 APOYO A

Puesto que en éste apoyo tenemos carga combinada, un rodamiento de rodillos
conicos es el mds apropiado.

Utilizamos un rodamiento de 30 mm tipo 33206, cuyos datos son:

C =64.400 N e=0,35
C,=76.500 N Y=1,7
Y,=0,9

Carga dinamica equivalente

Para rodamientos de una hilera de rodillos conicos:

fa 98 083 >e=0355P=04F +VE - P =432K
—_—= — = = d = d =
E ~ 2383 07 ¢TY 2T e g

De la relacion C/P = 12,5, obtenemos que C = 5400 Kg

C = 5400 Kg = 54000N < 64400N — VALIDO
Carga estatica equivalente
Para rodamientos de una hilera de rodillos cénicos:

P,=05E +Y,F, > P, =2973Kg

De la relacion CO/P = 12,5, obtenemos que C, = 3716,9 Kg
(0]

C, =3716,9Kg = 37169N < 76500N — VALIDO

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 99




TRANSMISION DE UN VEHICULO AGRICOLA ANEXO DE CALCULOS

21.1.2 APOYO B

En ése apoyo instalaremos un rodamiento de rodillos cilindricos puesto que no
existe fuerza axial en éste apoyo. Concretamente, montaremos un rodamiento de
rodillos cilindricos tipo N, que permite cierto desplazamiento axial (s) para compensar
p.€j. las dilataciones térmicas, aunque en nuestro caso serdn muy pequeias.

Utilizamos un rodamiento de 30 mm tipo N2206, cuyos datos son:

C=48.400 N s= 1,8 mm

C,=49.000 N

Carga dinamica equivalente

Cuando éstos rodamientos se usan como rodamientos libres y sélo tienen que soportar
cargas radiales, la carga dindmica equivalente es:

P =FE =158,6Kg
De la relacion C/P = 12,5, obtenemos que C = 1982,5 Kg

C =1982,5Kg = 19825N < 48400N — VALIDO
Carga estatica equivalente
Para rodamientos de rodillos cilindricos sometidos a carga estatica:

P, = F. = 158,6Kg

De la relacion CO/P = 12,5, obtenemos que C, = 1982,5 Kg
o

C, = 1982,5 Kg = 19825N < 49000N — VALIDO
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21.2 EJE SECUNDARIO

Este eje estd situado en la caja principal y entrega el par del motor al grupo
cénico, asi mismo, se calculd un diametro de 40 mm.

Las maximas fuerzas que han de soportar los rodamientos en cada apoyo se
muestran en la siguiente tabla.

A B
Max F, 47 Kg 1155 Kg
Max F, 198 Kg 632 Kg

21.2.1 APOYO A

Puesto que en éste apoyo tenemos carga combinada, un rodamiento de rodillos
conicos es el mds apropiado.

Utilizamos un rodamiento de 40 mm tipo 30208, cuyos datos son:

C=61.600 N e=0,37
C,=68.000 N Y=1,6
Y,=0,9

Carga dinamica equivalente

Para rodamientos de una hilera de rodillos conicos:

a—198—08> =037->P=04F+YF P =415,6 K
— - = = - = EN =
FE. 247 ’ € ’ T @ O RY

De la relacion C/P = 12,5, obtenemos que C = 5195 Kg

C = 5195 Kg = 51950N < 61600N — VALIDO
Carga estatica equivalente
Para rodamientos de una hilera de rodillos cénicos:

P,=05E +Y,F, > P, =301,7Kg

De la relacion CO/P = 12,5, obtenemos que C, = 3771,25 Kg
(0]

C, =3771,25 Kg = 37712,5N < 68000N — VALIDO
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21.2.2 APOYO B

Para éste apoyo montaremos dos rodamientos conicos de una hilera apareados
frente a frente. Esto se hace puesto que con un rodamiento solo no se consigue soportar
las reacciones del apoyo, y ademds tenemos fuerzas axiales en los dos sentidos, ya que
el sentido de esas fuerzas cambia al engranar la marcha de retroceso.

Este rodamiento serd de la casa FAG, con su método de cdlculo, ya que en el
catdlogo SKF no se pudo encontrar un rodamiento apropiado para éste apoyo.

Utilizamos un rodamiento ajustado FAG de 30 mm tipo, 31308 A cuyos datos son:

C =160.000 N e=0,83
C,=166.000 N Y=0,82
Y0:0,8

Carga dinamica equivalente

o _ 632 0,55 < 083—->P=FE =1155K
_——=—— = e d = =
E 1155 2> S€T Y r g

De la relacion C/P = 12,5, obtenemos que C = 14437,5 Kg

C = 14437,5 Kg = 144375N < 160000N — VALIDO

Carga estatica equivalente

1
= = 0,625

2:Y, 2-08

o _ 632 0,55 < 0,625 > P, = E.=1155K

_—=— e d = =

E 1155 ’ o= fr g

De la relacion CO/P = 12,5, obtenemos que C, = 14437,5 Kg
(0]

C, = 14437,5 Kg = 144375N < 166000N — VALIDO
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21.3 EJE INTERMEDIARIO

Este eje, como ya se ha dicho a lo largo de éste documento transmite el
movimiento del primario al secundario, y se ha calculado un didmetro de 40 mm.

Las maximas fuerzas que han de soportar los rodamientos en cada apoyo se
muestran en la siguiente tabla.

A B
Max F, 326,6 Kg 308,4 Kg
Max F, - 198 Kg

21.3.1 APOYO A

En ése apoyo instalaremos un rodamiento de rodillos cilindricos puesto que no
existe fuerza axial en éste apoyo. Concretamente, montaremos un rodamiento de
rodillos cilindricos tipo N, que permite cierto desplazamiento axial (s) para compensar
p.€j. las dilataciones térmicas, aunque en nuestro caso serdn muy pequeias.

Utilizamos un rodamiento de 40 mm tipo N208EC, cuyos datos son:

C=53900 N s= 1,4 mm

C,=53.000 N

Carga dinamica equivalente

Cuando éstos rodamientos se usan como rodamientos libres y sélo tienen que soportar
cargas radiales, la carga dindmica equivalente es:

P =F =326,6Kg
De la relacion C/P = 12,5, obtenemos que C = 4082,5 Kg

C = 4082,5 Kg = 40825N < 53900N — VALIDO
Carga estatica equivalente
Para rodamientos de rodillos cilindricos sometidos a carga estatica:

P, = F. = 158,6Kg

De la relacion CO/P = 12,5, obtenemos que C, = 4082,5 Kg
o

C, = 4082,5 Kg = 40825N < 53000N — VALIDO
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21.3.2 APOYO B

Puesto que en éste apoyo tenemos carga combinada, un rodamiento de rodillos

conicos es el mas apropiado.

Utilizamos un rodamiento de 40 mm tipo 30208, cuyos datos son:

C=61.600 N e=0,37
C,=68.000 N Y=1,6
Y,=0,9

Carga dinamica equivalente

Para rodamientos de una hilera de rodillos conicos:

F, 198

L —064>e=037>P=04F +YF, > P =4402Kg

F. 3084

De la relacion C/P = 12,5, obtenemos que C = 5502 Kg

C = 5502 Kg = 55020N < 61600N — VALIDO
Carga estatica equivalente

Para rodamientos de una hilera de rodillos cénicos:

P,=05E +Y,F, > P, =3324Kg

De la relacion CO/P = 12,5, obtenemos que C, = 4155 Kg
o

C, = 4155 Kg = 41550N < 68000N — VALIDO
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21.4 EJE INTERMEDIO DE LA MARCHA ATRAS

Este es el eje que alberga la rueda que cambia el sentido de giro para obtener de
ésta manera la marcha de retroceso; se le ha calculado un diametro de 45 mm.

Como las ruedas son de dentado recto, no van a existir fuerzas axiales.

A diferencia de casos anteriores, la rueda girard loca respecto al eje, por lo que
montaremos rodamiento de rodillos.

La maxima fuerza radial que soportaré el rodamiento serd de 357 Kg.

Utilizamos un rodamiento de 35 mm tipo N2207EC, cuyos datos son:

C=59400 N s= 2,8 mm

C,=63.000 N

Carga dinamica equivalente

Cuando éstos rodamientos se usan como rodamientos libres y sélo tienen que soportar
cargas radiales, la carga dindmica equivalente es:

P=F =357Kg
De la relacion C/P = 12,5, obtenemos que C = 4462,5 Kg

C = 4462,5 Kg = 44625N < 59400N — VALIDO
Carga estatica equivalente
Para rodamientos de rodillos cilindricos sometidos a carga estatica:

P, =F =357Kg

De la relacion CO/P = 12,5, obtenemos que C, = 4462,5 Kg
(o]

C, = 4462,5 Kg = 44625N < 63000N — VALIDO
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