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1. RESUMEN.

El objeto de este trabajo es el disefio de una caja reductora para una cinta
transportadora en un entorno industrial.

Inicialmente se han recopilado todas las necesidades y caracteristicas de la cinta
transportadora para asi abordar de una forma correcta el disefio y célculo de la caja
reductora o de las diferentes alternativas posibles.

Posteriormente se ha realizado el calculo y disefio de los ejes, asi como de los
engranajes, lubricacién, chavetas, y anillas de retencion. Todo esto se ha llevado a cabo
mediante un proceso iterativo hasta que se ha ido ajustando el disefio.

A continuacién, se ha realizado una simulacion por ordenador, concretamente
empleando el programa Autodesk Inventor, del reductor de velocidad con todos sus
componentes verificando los resultados analiticos anteriores.

Por ultimo, se han confeccionado los diferentes planos que componen los

elementos que componen dicha caja reductora.

2. INTRODUCCION.

Antes de empezar el proyecto hay que definir los condicionantes que se nos
presentan. Dentro de los diferentes sectores industriales, el sector en el que se desarrollara
el proyecto sera el de fabricacion y transformacion de papel, y concretamente en el sector

de fabricacion de embalajes de carton ondulado.

El carton en su forma mas genérica se compone por varias capas de papel,
encoladas entre si, las cuales le aplican diferente consistencia, y por tanto este posee

mayor resistencia que el papel. Es utilizado generalmente como embalaje y como envase.

Existen muchos tipos de cartén tal y como podemos ver en FIGURA 1, segun el
numero de ondas que posea. Esto también se suele llamar canal simple, canal doble o

canal triple, segun disponga de una, dos o tres ondas.

. = 7 B 7
" Cubierta interior
Capa intermedia

simple de dos ondas de tres ondas

FIGURA 1: Tipos de carton segun ondulado.



La fabricacion del carton se desarrolla en diferentes etapas (FIGURA 2). A

continuacion, se va a explicar el procesado para el caso més sencillo (canal simple).

e Proceso de ondulado: en la maquina onduladora es donde se realiza este primer
proceso. Aqui se transforma el papel el cual llega en forma de bobinas, en planchas
de cartén. Este proceso, a su vez, dispone de varias etapas:

- Corrugado: inicialmente se precalienta el papel por medio de varios rodillos y
posteriormente pasa por otros rodillos estriados que le dan la ondulacion
caracteristica.

- Encolado: la capa corrugada situada en medio se adhiere a través de varios
rodillos al papel que conforman las capas exteriores, mediante cola de almidén
en un proceso continuo.

- Corte: tras el secado del encolado se realiza el corte de las diferentes laminas
o planchas de carton y se van apilando en lo que comunmente es llamado
“paquete de carton”.

e Proceso de conversion: en este segundo proceso las planchas son trasladadas a
otras maquinas que les va dando el conformado final (impresion, troquelado,

doblado, pegado, y apilado).

Masas Corrugadoras
. Cartén Plano (Liner)

Pegante

Corrugado Medio

Cartdn Plano (Liner)

Lamina Impresién Terminado

FIGURA 2: Proceso de fabricacion de carton.

Tras el proceso de ondulado, en la salida de la maquina onduladora, es necesaria
una cinta transportadora que se vaya llevando los palés con cartén para que el proceso de
fabricacion sea continuo. A continuacion de la cinta transportadora, se dispone de una
transportadora de rodillos que va reservando los diferentes palés, y por medio de carretillas

estos son trasladados a las diferentes maquinas del proceso de conversion.



El problema se nos presenta a la hora de adecuar la velocidad de la cinta
transportadora ya que se ha mejorado el proceso productivo y se desean cumplir las metas
y objetivos fijados por la empresa.

Anteriormente se disponia de un motor eléctrico y de una caja reductora para
adecuar la velocidad de la cinta transportadora, no obstante, se deben tener presentes las
diferentes alternativas de transmision mecanica, por si existiera alguna opcion mejor a la

hora de abordar este proyecto.
Los diferentes tipos de transmisiones mecanicas que existen son:
- Transmisiones flexibles.

o Correas.
o Cables.
o Cadenas.

o Ejesflexibles.
- Transmisiones rigidas.

o Ruedas de friccion.
o Engranajes.
= Sistemas articulados compuestos por:
¢ Ciguenales.
e Bielas.
e Manivelas
e Embragues

e [renos, etc.

Antes gque nada, y por ser lo mas utilizado en un entorno industrial, se reduce la
extensa lista de transmisiones y se centra exclusivamente en tres de ellas (correas,

cadenas y engranajes).
2.1. Correas.

En este tipo de transmision la energia se transmite a través del rozamiento de una
correa con dos o mas poleas al girar estas. Por un lado, nos encontramos con que sus

principales ventajas son:

- Coste bajo.
- Proteccién ante casos puntuales de sobrecargas y posibilidad de absorcién

elastica ante estas situaciones.



- Bajos niveles de rumorosidad.
Por otra parte, sus principales inconvenientes son:

- Pueden llegar a producir deslizamiento.

- Producen una sobrecarga en los rodamientos debido a la tension a la que deben
estar sometidas dichas correas.

- Pueden verse sometidos al deterioro prematuro por el ambiente.

- Necesitan mayor mantenimiento que otros sistemas.

- Pueden llegar a estirarse.
Los principales tipos de correas que se utilizan son:
2.1.1. Correas planas.

Utilizados para disposiciones de ejes paralelos y con relaciones de transmision
altas, incluso mayores si el sistema lleva un dispositivo tensor. El principal inconveniente

es gue se puede producir deslizamiento si no se encuentra correctamente pretensada.
2.1.2. Correas trapezoidales.

Para paliar en cierta parte el problema del deslizamiento, surgieron este tipo de
correas. Estas, pueden transmitir mayor par que las planas, gracias al mayor esfuerzo de
rozamiento en las caras laterales. El rendimiento de este tipo de correas puede alcanzar el

95%, y pueden utilizarse con relaciones de transmision menores a ocho.
2.1.3. Correas dentadas.

Gracias a este tipo de correas, se evita por completo el deslizamiento. El
rendimiento de este tipo de correas puede alcanzar el 98%, y pueden utilizarse con
relaciones de transmision menores a diez. En muchos motores de combustion este tipo de
correas eran las mas usadas hasta ahora, donde las cadenas estan ganando cada vez mas

protagonismo.

(A)

FIGURA 3: Tipos de correas. A) Plana, B) Trapezoidal, C) Dentada. [8]



2.2. Cadenas.

Permiten transmitir grandes pares de fuerza en donde el régimen de giro de los ejes de
transmision se sitia en un rango medio-bajo. Son utilizadas con relaciones de transmision
inferiores a siete, incluso pudiendo llegar a relaciones de transmision de diez ante

velocidades bajas. Existen numerosos tipos de cadenas. Sus principales ventajas son:

- Coste inferior al de los engranajes, pero mayor que el de las correas.
- Eficiencia muy alta al no producirse deslizamiento.

- Larga vida util.
Por otro lado, sus principales desventajas son las siguientes:

- Necesitan lubricacion.
- Son mas ruidosas y pueden tener vibraciones por contacto metal-metal.
- Pueden llegar a estirarse.

- Tienen menos capacidad de carga que los engranajes.

FIGURA 4: Cadena de rodillos. [8]

2.3.  Engranajes.

Es el tipo de transmisiébn mas usado en la industria, debido a su gran rango de
valores de potencia, velocidad, y relaciones de transmision. Ademas, estos pueden usarse
segun el tipo, en disefios con ejes paralelos, cruzados y con ejes que se cortan. Es por
tanto que la clasificacion de los engranajes puede darse segun la posicioén de los ejes en
los que van montados los engranajes, o bien segun la forma de los dientes de estos

engranajes.
Segun la posicion de los ejes (FIGURA 5), existen tres subgrupos:

- Ejes paralelos.
- Ejes que se interceptan o se cortan.

- Ejes que no se interceptan.



El de sistema de ejes paralelos suele ser el mas comudn para reductoras de
velocidad donde se cambia la velocidad y el sentido de giro de los ejes. Es por tanto que
este es un muy buen candidato para utilizar en nuestro proyecto. En este tipo se usan
engranajes rectos, helicoidales y dobles helicoidales, los cuales son mostrados a
continuacion.

El sistema donde los ejes de los engranajes se interceptan, suele emplearse
también para cambiar la direccion del movimiento, pero los ejes de los engranajes no son
paralelos, sino que se cortan. En este tipo suelen usar engranajes conicos, tanto rectos

como helicoidales.

En el caso del sistema de ejes que no se interceptan, los ejes de los engranajes
forman entre si 90 grados y no se cortan extendiendo los ejes. Se suelen usar en este tipo
engranajes helicoidales cruzados, hipoides, de rueda y tornillo sin fin, y de cremallera y

pifon.

A)

FIGURA 5: Tipos de engranajes segun disposicion de ejes. A) Ejes paralelos, B) ejes que
se interceptan, C) ejes que no se interceptan. [8]

Para la clasificacion segun la forma de los dientes (FIGURA 6) podemos
encontrarnos con engranajes rectos, helicoidales, doble helicoidal, cdnicos rectos, cénicos

helicoidales, helicoidales cruzados, cénicos hipoides, tornillo sin fin y cremallera/pifidn.

En los engranajes rectos, los dientes son rectos y paralelos a los ejes. Pueden ser
internos o0 externos. Son mas faciles de calcular y de disefiar ya que no soportan

componente axial, en cambio son mas ruidosos.

En los engranajes helicoidales los dientes se cortan con un cierto angulo respecto
al eje (dngulo helicoidal). Estos tienen mayor capacidad de carga que los engranajes
rectos, y a su vez son mas silenciosos, pero para el célculo hay que tener en cuenta la

componente axial.



Los engranajes helicoidales dobles poseen una combinacién de lado a lado de dos
engranajes helicoidales de manos opuestas. El empuje axial que genera una mitad es
contrarrestado por el empuje axial que genera la otra mitad, por lo que gracias a esto no

existe carga axial en su conjunto.

Los engranajes cénicos rectos son similares a los engranajes rectos, pero estan

asentados en una superficie conica en lugar de en una superficie cilindrica.

Al igual que con los anteriores, los engranajes conicos helicoidales se diferencian
de los engranajes cilindricos helicoidales en que los dientes estadn asentados en una
superficie conica. Estos suelen ser utilizados para transmitir el movimiento entre ejes que

se cortan en el mismo plano. A su vez estos no generan mucho ruido.

En los engranajes helicoidales cruzados, los ejes del pifién y de la corona estan

dispuestos en angulo recto. Son utilizados para cambiar la direccién del movimiento.

FIGURA 6: Tipos de engranajes segun forma de dientes. A) Cilindricos rectos, B)
Cilindricos helicoidales, C) Dobles helicoidales, D) Cdonicos rectos, E) Cénicos helicoidales,
F) Helicoidales cruzados, G) Cénicos hipoides, H) tornillo sin fin, 1) Pifién/cremallera. [8]



Los engranajes conicos hipoides, son un tipo de engranaje cénico helicoidal, pero
con una forma caracteristica de hiperboloide girada. Se utiliza para transmitir movimiento
entre ejes cruzados una pequefa distancia. Aportan una mayor robustez en la transmision

y una gran suavidad de rodadura.

El engranaje de tornillo sin fin transmite el movimiento entre ejes que son
perpendiculares entre si y se compone basicamente por un engrane helicoidal y por un eje
roscado. Es el tipo de transmision por engranajes mas silenciosa, pero precisa de una
especial atencion a la lubricacion para mantener reducidos la perdida de potencia y

desgaste.

El sistema de cremallera/pifibn se compone por un pifién ubicado sobre una barra
dentada. La barra se desplaza longitudinalmente cuando el pifién gira, por lo que el

movimiento de rotacion es transformado en un movimiento rectilineo.

3. OBJETIVOS.

En base a lo indicado anteriormente, se observa la importancia de los sistemas de
transporte en la industria papelera. De esta manera se ha presentado que uno de los
sistemas méas empleados son los de cinta transportadora, accionados mediante motores

eléctricos por medio de una caja reductora. Asi, en concreto en este trabajo se pretende:

e Disefiar por completo un sistema de reductora de velocidad para un motor eléctrico
con el fin accionar la cinta transportadora ubicada tras el proceso de ondulado.

e Se disefiaran y calculara tanto el sistema de engranajes como todo el conjunto de
ejes y elementos de estos.

¢ Adicionalmente se abordara el disefio del plan de mantenimiento del equipo.

e Finalmente se comparardn los resultados obtenidos analiticamente con los

obtenidos mediante simulacion.
3.1. Requisitos previos.
Este sistema debe satisfacer los siguientes requisitos técnicos:

- Masa méaxima que transportara la cinta transportadora: 5 palés (Europalet Nuevo)
cargados a una altura maxima de 1,2 m.
- Velocidad lineal de la cinta transportadora: 5 km/h.

- Diametro del tambor de la cinta transportadora: 478mm.



Tras realizar unos primeros calculos, los cuales se recogen en materiales y
métodos, se ve oportuno el utilizar un motor eléctrico de 11kW y 1500 rpm, el cual ir4
acoplado, como es logico, a la entrada de la caja reductora de velocidad.

El objetivo principal de este proyecto es asegurar el correcto funcionamiento de la
caja reductora para una duracién minima de 5 afios, con el mantenimiento mas bajo posible
(solo cambios de aceite en sus respectivos intervalos de tiempo). El entorno industrial
donde ira ubicada se lleva a cabo en continuo (24h/dia) con 1 dia de descanso semanal.

3.2.  Solucién adoptada.

Después de ver todas las posibilidades nombradas anteriormente, se ha
seleccionado una transmision mediante engranajes. Gracias a esto, se consigue exactitud
en la relacion de transmision, y por tanto no se tienen apenas fluctuaciones en la velocidad
de la cinta transportadora. Por otro lado, ocupa un espacio mas reducido y tiene un bajo

mantenimiento.

Dentro de este tipo de transmision, se ha optado por engranajes cilindricos rectos,
para simplificar disefio y calculos, ya que asi se anula la componente axial en todos los
elementos (principalmente en los rodamientos). Ademas, la componente del ruido no es
relevante por encontrarse en un entorno industrial, por lo que se estima oportuno el uso de
este tipo de engranajes. A continuacion, en la FIGURA 7 se aprecia el conjunto final de la

caja reductora de este trabajo.

FIGURA 7: Conjunto final de la caja reductora.
9



4. FUNDAMENTOS TEORICOS.

En primer lugar, se explicaran los fundamentos en engranajes rectos para tener
unas nociones generales, asi como el proceso de engrane. A continuacion, se nombrara
toda la normativa utilizada para la elaboracion de este trabajo. Por otra parte, tras el
recordatorio de la rigidez torsional en ejes de seccidon circular, se expondran los
procedimientos de calculo por Lewis y segin normativa AGMA. A continuacion de esto, se
explicaran los métodos empleados para el célculo del lubricante, asi como el célculo de los
rodamientos. Por ultimo, se formulara el analisis a fatiga en ejes por el método de Goodman

modificado.

4.1. Fundamentos en engranajes rectos.

Cresta

Circulo de
la cabeza

_-Cara

_I___
|

|
Cabeza
| _-Flanco

Claro  Radio / iy S
del entalle / | g
Circulode  Circulo del
la raiz claro

FIGURA 8: Nomenclatura empleada en los engranajes rectos. [1]

4.1.1. Ley fundamental de engrane.

Cuando dos engranajes se encuentran acoplados, los diametros primitivos (circulos
de paso) ruedan uno sobre otro sin deslizamiento (por lo que las velocidades en la linea de
paso son iguales). Si se designan los radios de paso como ri1 y r y las velocidades

angulares como w1l y w2 entonces:

wq

2

=z (1)

V = |nw | = nw,| -
L1
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4.1.2. Caracteristicas generales.

El circulo de paso o diametro primitivo (d) es el diametro a lo largo del cual engranan
los dientes.

“Todas las ruedas normales que forman una misma familia estan dotadas de dientes
de perfil evolvente de circulo, con caracteristicas definidas de manera que engranen
correctamente con la cremallera tipo del sistema, y pueden considerarse engendrados por
la citada cremallera tipo en el movimiento de rodadura. La circunferencia de cada rueda,
tangente a la linea primitiva de la cremallera tipo, se llama circunferencia primitiva. Con
relacion a esta circunferencia primitiva se determinan todas las caracteristicas de los

dientes. La relacién de los diametros primitivos es igual a la de las velocidades angulares”.
[9. pag. 2]

El paso circular (pc) es la distancia medida sobre el diametro primitivo (o circulo de
paso d) desde un punto en un diente hasta el mismo punto del siguiente diente. Asi que

este paso también es igual a la suma del espesor del diente y del ancho del espacio.

m-d
pcsz (2)

s
P

El médulo (m) representa la relacion del diametro de paso (o primitivo) con el

numero de dientes. Este se expresa en [mm/diente].

®3)

d
m=N

El paso diametral (P) representa la relacion del nUmero de dientes en funcion del
didmetro de paso, por lo que es la inversa del médulo (con el cambio de unidades). Este

se expresa en [dientes/pulgada] ya que se utiliza con unidades del sistema inglés.

P = 4)

&l =

1
m

La cabeza del diente (a), también llamado addendum, se corresponde con la
distancia radial comprendida entre el circulo de cabeza (o diametro exterior) y el dimetro

primitivo.

La raiz del diente (b), también llamado dedendum, se corresponde con la distancia

radial comprendida entre el diametro primitivo y el circulo de raiz (o diametro interior).

11



La altura o profundidad total del diente (h) es por tanto la suma de cabezay raiz.

h=a+b

()

El angulo de presion (@) representa el angulo formado por la linea de accién (o linea

de presion) y la tangente comun a las circunferencias primitivas en el punto primitivo.

El circulo de claro (o diametro base) hace referencia al circulo tangente al circulo
de raiz (o didmetro interior) del engranaje acoplado:

d,=d-cosa

//

Pinon

/ (impulsor)

| ]
| |

(6)

Circulo de la raiz
Circulo base
Circulo de paso

\A/ Circulo de la cabeza

/

Linea de presion

Angulo Angulo de | -I /
de ataque salida / /
\ /] /
/
i
s/
NS
F Mgl gl _ - /
Angulo de presion (a) \"’ P
— 1 ‘_‘ bQ‘ ~
--._ ‘\- \\
HHH““--K \\ \\
AR \
\

o4
///
//f

/ / Engrane
( impulsado)

Angulo
de ataque

Angulo de
salida
‘irculo de la cabeza
Circulo de paso
Circulo base

Circulo de la raiz

0,

FIGURA 9: Accion entre dientes. [1]

El punto primitivo (P) se corresponde con el punto de tangencia de las

circunferencias primitivas, por tanto, la distancia entre centros se corresponde con la suma

de las distancias primitivas.
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La linea de accion (o linea de presion) representa la direccion en la que actua la
fuerza resultante entre los engranajes y es la tangente comun a las dos circunferencias

base.

El paso base (pv) es el arco de circunferencia base, comprendido entre las dos
evolventes homologas de los perfiles de dos dientes consecutivos. Es igual a la
circunferencia base, dividido por el nUmero de dientes.

Pp = DPc"cosa (7)

Los valores estandarizados cominmente usados para el angulo de presion y las

dimensiones del cabeza de diente y raiz de dientes se encuentran en la TABLA 1.

Sistema Angulo de presién

de dientes ¢, grados Cabeza a

Profundidad total 20 1/P;0 bien Tm 1.25/P40 bien 1.25m
1.35/P;0 bien 1.35m
221 1/P, 0 bien 1m 1.25/P, 0 bien 1.25m
1.35/P,0 bien 1.35m
25 1/P, 0 bien Tm 1.25/P;0 bien 1.25m
1.35/P4 0 bien 1.35m
Dientes recortados 20 0.8/P, o bien 0.8m 1/P4 0 bien Tm

TABLA 1: Sistemas de dientes estandar para engranajes rectos. [1]

4.2. Relacién de engrane.

La relacion de engrane indica el nUmero promedio de pares de dientes en contacto.
Una relacion de engrane mayor tendra menor vibracion y menos carga por diente, en

contra, la picadura sera mas acusada. La ecuacion que determina dicha relacién es:

+
ﬁ — Qa Qr (8)

m, =
¢ Pc Pc

Donde:

- Qa Se corresponde con el arco de aproximacion (arco AP de la FIGURA 10)
- O se corresponde con el arco de retroceso (arco PB de la FIGURA 10)
- pc se corresponde con el paso circular (2).

Por otro lado, observamos que la longitud de la trayectoria de contacto es:

13



u=1u, +u, (9)
A su vez, el paso base es la distancia entre los perfiles de diente correspondiente
medida sobre la linea de accién, por lo que la relacién de engrane puede escribirse también
de la siguiente manera:

Ug + Uy

me = (10)
¢ Pp

Por trigonometria podemos obtener los valores de ua y ur observando los triangulos
rectangulos O,AC y OsDB (FIGURA 11), donde:

Uy =+/(rs + @)% — 132 — 13 - sin(6) 1)

U, = \/(rz + a)? — 1,2 — 1, - sin(H)

Por otro lado, sabemos que la distancia entre centros (C) en funcion de los
diametros primitivos o bien en funcién del nimero de dientes y modulo es:
dp, +dg (Np + Ng)-m

C= 2 =7'3+7‘2= 2

(12)

También sabemos recordando (7) que el paso base se relaciona con el paso

circular, asi como con el médulo de la siguiente forma:

Pp = P - cos(@) = - m - cos(6) (13)

Afadiendo (11) y (13) a (10) y simplificando la expresion, la relaciéon de engrane

gueda de la siguiente forma:

_ V12 — 132 + 1,2 — 152 — C - sin(H) (14)
-m- cos (@)

Cc

Donde:

- rs3 Yy rz son los radios exteriores de corona y pifidén respectivamente [mm], estos en
funcién del nimero de dientes y del médulo:
L Wit2)-m (15)
l
2
- T3 Y I'n2 SON los radios de base de corona y pifidn respectivamente [mm], estos en

funcién del nimero de dientes y del médulo son:
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2

Tpi =

Arco de aproximacion g

N
,./5:;”‘

e
Puntode
interferencia

‘L—-n_.w_\”_L”__.__'—
Circulo de addendum

=
Movimiento

- cos (@) (16)

C se corresponde con la distancia entre centros de cada tren [mm].
@ se corresponde con el &ngulo de presion.

m se corresponde con el médulo [mm/diente].

Arco de retroceso, 4, &
22
Ry

Engrane

/ impulsado 3

Circulo de
//'F_ addendum

Circulo de paso

Circulo de bass

Contacto

bl Clrculo de
/ 4 \amc;ai \ addendum
/ Angulo de ' Circulo
L\ aproximacion e de paso
a Circulo
/ . Anguio de ¢ar de base
presién
f ! . \t’ 2 i Engrane
‘ ; r b, A impuisor 2
02

FIGURA 11: Detalle para obtencién de distancias de aproximacién y de retroceso. [2]
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4.3. Interferencia.

Se llama interferencia al contacto de partes de los perfiles de dientes no conjugados.
El namero minimo de dientes del pifidn (para dientes rectos donde la corona posee mayor
numero de dientes que el pifidén) para evitar dicha interferencia es: [1 pag.666]

T 2k
Pmin ™ (1 + 2i) sin2 @

(i +i2 + (1 + 2i) sin? (z)) a7
De donde:
- k=1 en dientes de altura completa y k=0.8 para dientes cortos.

- @ es el angulo de presion.

- mes el médulo.

Por otro lado, el mayor numero de dientes de un engrane con un pifién que se encuentra
libre de interferencia es: [1 pag.667]
Np? sin? @ — 4k?

_ 18
Nomax 4k — 2N, sin2 @ (18)

4.4. Normativa empleada.

Todo proyecto debe regirse por normas y estandares que lo hagan verificable,
viable, sostenible y seguro. Es por esto por lo que, se procede a enumerar la normativa

principal aplicada para la elaboracion de este proyecto.

- UNE 18066. Engranajes. Rectos y helicoidales

- UNE-EN 10027. Sistemas de designacion de aceros.

- UNE-EN 1560. Sistema de designacién para fundiciones de hierro.

- UNE-18005. Engranajes cilindricos para mecanica general. Modulos y
diametrales Pitch.

- UNE-18018. Arboles para transmisiones.

- ISO 281. Rodamientos — indices de carga dinamica y vida nominal.

- AGMA 2001. Parametros fundamentales y métodos de célculo para engranajes
de dientes rectos y helicoidales.

- AGMA 2002-B88. Tooth Thickness Specification and Measurements.

- DIN 6885-A. Chaveta paralela forma A.

- DIN 471. Anillos elasticos para ejes.

- UNE-EN ISO 2203. Dibujos técnicos. Signos convencionales para engranajes.

16



- UNE-ISO 690:2013. Informacion y documentacion. Directrices para la
redaccion de referencias bibliogréficas y de citas de recursos de informacion.

4.5. Rigidez torsional en ejes.

El &ngulo de giro por unidad de longitud que produce un momento torsor en una

seccion circular de un determinado material viene definido por: [6]
Q: T _ 32-T =>d=4 32-T-L (19)
L G-J] G-m-d* m-G-0

- L eslalongitud del eje [m].

Donde:

- T esel par torsor [Nm].
- G es el mddulo de elasticidad trasversal, para el acero, 8,1-101° [N/m?].

- O es el giro maximo del arbol.
4.6. Lewis.

Como primera etapa en el disefio de una caja reductora para la obtencion del

modulo minimo requerido se realiza un predisefio mediante el método de Lewis.

Primero se ha de introducir la formulacién del método de Lewis utilizado para la
obtencion del modulo minimo, teniendo en cuenta el factor de esfuerzo dinamico (Kv)

introducido por AGMA, y el factor de guiado (V).

Por un lado, el ancho de cara (F) expresado en funcion del médulo (m), y el factor

de guiado (W) se puede expresar de la siguiente forma: [22]

F=¥-m (20)

El factor de guiado es un pardmetro que se relaciona con la precision necesaria
segun la aplicacién. Con relacién a la funcién de aplicacion del engranaje el factor de

guiado toma los valores de la TABLA 2.

FACTOR DE GUIADO W

Flancos en bruto, poca velocidad y montaje deficiente |5

Calidad y condiciones normales 10

Tallado muy exacto, montaje muy preciso y buen 15-20 (casos excepcionales
asiento de cojinetes y apoyo rigido de estos hasta 30)

TABLA 2: Factor de guiado (¥). [22]
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Por otro lado, la ecuaciéon de Lewis teniendo en cuenta el factor de esfuerzo

dinamico (K,) extraida de [1. p4dg.719] se define como:

WT'KV (21)
Oadm = F-m-Y

Introduciendo (20) en (21) y despejando W' se obtiene que:

_ Ogam ¥ -m?*-Y (22)

wT =
KV

Donde:

- WT es la fuerza tangencial del engranaje.

- Ky es el factor de esfuerzo dindmico agregado por AGMA segun la ec (24).
- WY es el factor de guiado, en nuestro caso, 10, segun la TABLA 2.

- m es el modulo normalizado (UNE 18005), de la TABLA 3. [14]

- Y es el factor de forma de Lewis, segun la TABLA 4.

- Oam €S la tension admisible que depende del material, segun la TABLA 5.

Maodulos m Modulos m
I " I 1

1 8
1.125 9

125 10
1,375 1"

15 12
1,75 14

2 16
2,25 18

25 20
2,75 22

3 25
35 28

4 32
36

. a5 40
45

] 55 50

(6.5)

TABLA 3: Mddulos normalizados segun UNE 18005. [14]
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n o
MNimers Mimere

de dientes Y de dientes b i
12 0.245 28 (.353
13 0261 a0 0.359
14 Q277 KF | 0.371
15 3.290 38 {.384
1 & 0208 43 0,307
17 0.303 50 0. A0
18 0.309 0 0472
19 0314 75 {0,435
0 03272 1030 0447
21 0.328 50 0. 460
22 .33 300 0.472
24 0337 ACO 0. A80
24 0.344 Cremalkero 0.485%
TABLA 4: Factor de forma de Lewis. [1]
TENSION
ADMISIBLE
TAD DUREZA O Fadm(Mpa)
MATERIAL ;g{;&ﬂ CI ;}ENTD RESISTENCIA Recto,
MINIMA Helicoidal ..
Conico
v Doble
helicoidal
Normalizado 140 BHN 130-172 76
Temple y revenido 180 BHN 172-227 26
Temple y revenido 300 BHN 243-323 131
Temple y revenido 450 BHN 303-406 172
Carbunzado 55 Rc 375-447 189
Acero Carbunzado 60 Re 413-482 207
Temple por induccion
o alallama Patronde |54 Re 310-375
dureza 1%
Patron de dureza 1* 54 Rc en la superficie | 151 93
_ ) 53Rc en la superficie y
AIST 4140 Nitrurado 300 BHN en el niicleo 254289 138

TABLA 5: Tension admisible segun el tipo de acero empleado [22].

Para obtener el factor de esfuerzo dinAmico primeramente debemos de calcular la
velocidad del pifién (por ser la mayor). La ecuacion de la velocidad lineal en funcion de la

velocidad angular y el radio (con sus correspondientes unidades) es la siguiente:

rev] _2m[rad] [min] rp[mm] [m] (23)

[Fl=wre=n[E
VISI =W e =005 [rev] 60 [s] 1000 [mm]
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El pardmetro del factor de esfuerzo dinamico por AGMA segun el tipo de fabricacion

del engranaje lo determina la siguiente ecuacion:

(3.05+V . . .
=05 hierro fundido, perfil moldeado
61+V .
61 perfil cortado o fresado
K, =:3.56 +/V _ (24)
3t perfil generado con fresa madre
5.56 +VV I .
St perfil cepillado o esmerilado

La fuerza tangencial (W') expresada en funcién de la potencia (H) y la velocidad

lineal (v) queda de la siguiente forma:

H

W Tp

H=WT-v=WT-w-r,=nWT = (25)

Ademads, en base a (3) se conoce que el didmetro expresado en funcidon del modulo

(m) y el nUmero de dientes (Z) es:

m-Z
dpzm'Zp_)Z'rp=m'Zp_>rp= 2P (26)

Introduciendo (26) en (25) se obtiene:

Wwre_2H @27
w-m-Zp

Igualando (27) y (22), y despejando m:

. 2-H-Ky

= (28)
Ogam V'Y Zp-w

m

Por definicién, la relacion de transmision expresada en funcion del niamero de
dientes de la rueda y del pifidn, la cual debe ser mayor o igual a la unidad por ser una

relacion de reduccién se puede expresar de la siguiente forma:

i=—=—>1 (29)



Por otro lado, la distancia entre ejes (a) en funcién del médulo (m), el nimero de
dientes del pifidn (Zp) y de la relacién de transmision (i):

m

> Zpe ((+1) (30)

a=C=rp+r1;=

De forma que de la ecuacion anterior el nimero de dientes del pifiébn queda de la
siguiente forma:

2-a

@) 1

Zp

Finalmente, introduciendo (31) en (28), y teniendo en cuenta que la tension ha de
ser menor a la tensiéon admisible (por lo que no se produce fallo si el médulo esta por encima
de un minimo), el médulo minimo para el procedimiento de disefio por Lewis, teniendo en

cuenta el factor de guiado y K, finalmente queda de la siguiente forma:

mZ\/JH-(i+1)-KV (32)

adm P Y -a-w
Donde:

- Heslapotencia en [mMW=Nmm/s]

- ieslarelacion de transmision.

- Ky es el factor de esfuerzo dinamico.

- Oadm €S la tension admisible en [MPa=N/mm?].
- W es el factor de guiado.

- aes ladistancia entre centros en [mm].

- w es lavelocidad angular en [rad/s].

Cabe destacar que este método de Lewis para el célculo del médulo minimo es
aproximado ya que se basa en las siguientes simplificaciones:
- No esta considerado el coeficiente de engrane.
- Se considera una distribucién de la fuerza uniforme a lo largo del ancho del diente,
sin embargo, esta no es uniforme.
- No se consideran las variaciones de las fuerzas producidas por choques,
sobrecargas, etc.

- No se considera la concentracion de tensiones en la base del diente.

21



4.7. Metodologia AGMA.

Con este procedimiento se comprueba la resistencia a fatiga por flexion y a fatiga
por picadura de los dientes de engranajes en gran profundidad. Ademas, se obtienen los
factores de seguridad a flexion y a picadura. Todo ello es necesario realizarlo para todos
los engranajes, aunque como se ve mas adelante, los valores criticos por flexion se
encuentran en los pifiones de cada etapa (por su menor dimension), y los criticos por
picadura en las coronas (por su mayor tamafio ademas de un elevado coeficiente de

engrane).
4.7.1. Comprobacion a flexion (o).

Para flexion, la ecuacién principal para la resistencia a flexién en unidades del

sistema internacional segun se recoge en [7] y en [1, capitulo 14] es la siguiente:

K 1 KH'KB
s b-mT Yl

G=WT'K0-KV (33)

Donde:

- Ky es el factor dindmico.

- Ks es el factor de tamafio.

- b eselancho de cara en mm.

- mry es el médulo métrico transversal.

- Ku es el factor de distribucién de la carga.
- Kg es el factor de espesor del aro.

- Y;es el factor geométrico de resistencia a la flexion.
A continuacion, se detallan cada uno de los parametros de la ecuacion.
4.7.1.1. Cargatangencial transmitida (W").

Esta componente tangencial se identifica con la componente Util, ya que la
componente radial no transmite potencia. El par de torsién que se aplica y la componente

tangencial de la carga se relaciona mediante la ecuacion:

T==-WwT (34)

Por otro lado, la potencia transmitida expresado en funcién del par y de la velocidad

angular es:

H=T-w (35)



Introduciendo (34) en (35), obtenemos que:

v

T . .
_Wd 22 (36)

H
2 d-w

De otra forma y simplificando la ecuacion, la fuerza tangencial [KN] expresada en
funcién de la potencia [kW], diametro del engrane [mm] y velocidad [rpm] [1 pag.687] es:

60000 - H
 med'n

T

(37)

4.7.1.2. Factor de sobrecarga (Ko).

Este factor tiene en cuenta todas las cargas externas en exceso de la componente
tangencial producidas principalmente por las variaciones del par de torsion y por tanto a
las fluctuaciones. Para escoger el factor de sobrecarga apropiado se utilizan las tablas

siguientes:

Tabla de factores de sobrecarga, K,

Maquina impulsada

Fuente de Uniforme Impacto Impacto
potencia moderado pesado
Uniforme 1.00 1.25 1.75
Impacto ligero 1.25 1.50 2.00
Impacto medio  1.50 1.75 2.25

TABLA 6: Factor de sobrecarga (Ko). [1]

Caracteristicas de 1a miquina motriz Maquina
Uniforme Motor eléctrico, Turbina de vapor, Turbina
de gas
Choques ligeros Motor de combustién interna de varios
cilmdros
Choques moderados Maotor de combustion interna
monoeilindrico

TABLA 7: Factor de sobrecarga (eleccion de fuente de potencia). [1]
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Caracteristicas de la maquina arrastrada Maquina

Uniforme Alternador, elevadores ligeros,
mecanismos de avance de maquinas
herramienta, ventiladores, turbo
compresores

Choques moderados Mecanismos de rotacién de grias,
ventiladores de mineria, mezcladoras de
materias no homogéneas, compresores de
cilindros multiples

Choques importantes Prensas, cizallas, accionamiento de
laminadoras

TABLA 8: Factor de sobrecarga (eleccién de maquina impulsada). [1]

4.7.1.3. Factor dinamico (K,).

Permite tener en cuenta las imprecisiones en la fabricacion de los engranajes y el

acoplamiento de los dientes en movimiento. Para ello se recurren a las siguientes

ecuaciones:
A++200-V
—, Venm/s
KV = A
A+\V o (38)
a1 V en pie/min

B =025(12-0Q,)"/3 ; A=50+56(1—B)

Dicho parametro se corresponde con la FIGURA 12 en funcion de la velocidad en
la linea de paso y el indice de calidad del engranaje (Qv). El indice de calidad va en orden
creciente de menor a mayor precision y determina el nivel de exactitud de la transmision
(normativa AGMA 2015-1-A01).

Factor dindmico, K

“Engranaje muy preciso”™

2000 4000 6 000 8 000 10 000

Velocidad en la linea de paso, V,, pie/min

FIGURA 12: Factor dinamico (Kv) en funcion del indice de calidad (Qv) y V5. [1]
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4.7.1.4. Factor de tamafio (Ks).

Este parametro permite compensar la falta de homogeneidad en las propiedades
del material debido al tamafio. Este, a su vez, depende del tamafio del diente, diametro,

ancho de cara, tratamiento térmico, etc.

Las expresiones que determinan este pardmetro expresadas en unidades del
sistema estadounidense y en unidades del sistema internacional, en funcién del paso
diametral (P) y del médulo (m), ademas del factor de forma (Y) y el ancho de cara (F) son:

0.0535

F-\/Y(lewi
Ks = 1,192 - <$> = 0,8433 - (m - F - /Y (lewis))?0535 (39)

En el caso de que Ks fuera inferior a la unidad, se emplearia siempre Ks=1.

4.7.1.5. Factor de distribucion de la carga (Kn).

Es un parametro que compensa el hecho de que la carga no se distribuye
uniformemente a lo largo del diente debido a la desalineacion axial de los engranes y a la

desviacion axial en la forma del diente.

Si se encuentra bajo ciertas condiciones (F/d<2, F<40 in, engranajes montados
entre cojinetes y contacto bajo carga a lo largo del ancho de cara) el factor de distribuciéon

de la carga se corresponde con el factor de distribucién de la carga en la cara C:

Ky = Gy = 1+ Cre(Cop Com + CnaCe) (40)

A continuacion, se detallan todos los parametros que componen dicha ecuacion.

C. = {1 para dientes sin coronar (41)
me 10,8 para dientes coronados
ol 0,025 F <25
10d = oo mm
F
Cpr = Toq ~ 00375 +0,000492F 25 < F <432 mm (42)
F
———0,1109 + 0,000815F — 0,000000353F% 432 <F <1020 mm

10d
Para valores de F/(10d) < 0,05 se usa F/(10d) = 0,05.

C. = {1 para pinén montado separado con S;/S < 0,175 (43)
pm 1,1 para pinén montado separado con S;/S = 0,175
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Centerline

of gear face
Centerline Centerline
of bearing | of beaging
N -I- | I-TJ
| A
i L 51 3 J
— 5 al

FIGURA 13: Definicion de distancias S1y S para la elecciéon de Cpm. [7]

Cma = A+ BF + CF? (44)
Los parametros A, By C se recogen en la TABLA 9, y las curvas que representan
este parametro (con relacion al tipo de engranaje y en ancho de cara en pulgadas) estan

representadas en la FIGURA 14.

Curve A B C
Curve 1 Open gearing 2,47 x 1071 0.657 x 1073 -1.186 x 1077
Curve 2 Commercial enclosed gear units 1.27 x 101 0.622 x 10-2 -1.68x 107
Curve 3 Precision enclosed gear units 0.675 x 1071 0.504 x 1073 -1.44 x 1077
Curve 4 Extra precision enclosed gear units 0.380 x 107 0.402 x 10-3 -1.27 x 107

TABLA 9: Parametros para Cma para factor de distribucion de la carga (Kn) en unidades
del sistema internacional. [7]

(45)

C. = {0,8 para engranajes ajustados en ensamblaje, lapeado, etc

€ 1 para el resto de condiciones

0.90

0.80 Engranaje abierto
00
E 0.60 Unidades cerradas de engranes comerciales
k|
g 0.50
%J Unidades cerradas de engranes de precisién
T 040
- Unidades cerradas de engranes
g 0.30 de precision extra)
=
7 020
L% 0.10

Para determinar C, . vea la ecuacidn (14-34)

0.0

0

]

10 15 20 25 30 a5

Ancho de la cara, F, pulgadas

FIGURA 14: Factor de alineacién de acoplamiento (Cma). [1]
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4.7.1.6. Factor de espesor del aro (Ksg).

Cuando el espesor del aro no es suficiente para dar soporte completo a la raiz del
diente, el fallo por flexion puede ser a través del aro en lugar del entalle de la raiz. Es por
ello por lo que se usa un factor de concentrador de esfuerzo del espesor del aro Kg. Las
ecuaciones para determinar dicho factor son:

tr
=— 46
mp h, (46)
Donde:
- tr se corresponde con el espesor del aro debajo del diente.
- htse corresponde con la profundidad total del diente.
KB = mpg (47)

La curva que determina la ecuacion para este parametro aparece representada en
la FIGURA 15.

24 L
Param, <12 "k
22 :
& 22 Ky=161n (3;}’143) h
B \
s 20 51_
é 1.8 — ’i
g |4 Paramp = 1.2 /_j.x,,ff‘ , _fg
5 1ol Ky=10 B= R,
=z /
T Lo
3
=
0 I I N I | | I I I T
0.5 0.6 0.8 1.0 1.2 2 3 4 5 6 7 8 910

Relacion de apoyo, my,

FIGURA 15: Factor de espesor de aro (Kg). [1]
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4.7.1.7.  Factor geométrico de resistencia a flexion (Y).

El factor Y; de AGMA emplea un valor modificado del factor de forma de Lewis. Este
introduce el efecto de la forma del diente en la ecuacion del esfuerzo. Es un factor de
concentrador de esfuerzo por fatiga en funcion de la reparticion de la carga my del diente.

La ecuacion resultante para engranes rectos y helicoidales es:

Y

__r (48)
Kf My

1=y,

Donde:

- Y no es el factor de forma de Lewis, es el obtenido a partir de AGMA 908. [23]

- Kres el factor de correccién de esfuerzo segun AGMA.

A continuacion, en la FIGURA 16 se puede obtener dicho parametro (para engranajes
rectos, de altura completa, y angulo de presién de 20°) en funcién de la disposicion del

namero de dientes (de pifién y corona).

i~ — Cabeza del pifion 1.000
Cabeza del engrane 1.000
0.60 0.60
o
5]
s B
0.55 =3 0.55
Lo B
5
=<
0.50 0.50
2
:% 0.45 — 0.45
E Paso 1 en la cremallera de generacidn Niimero de dientes
g del engrane de
5 040 acoplamiento 0.40
9
£
0.35 0.35
0.30 0.30
0.25 ~+ Carga que se aplica en la punta del diente 025
0.20 0.20
12 15 17 20 24 30 35 40 4550 60 80 125 275 =

Numero de dientes para el que se busca el factor geométrico

FIGURA 16: Factor geométrico J para engranajes rectos, altura completa y 6=20°. [1]
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4.7.2. Factor de seguridad a flexion (Sg).

Es el factor que protege a fallo por fatiga por flexién. De otra forma se puede definir

como el cociente entre la resistencia a flexion completamente corregida y el esfuerzo de

flexion: [1 capitulo 14]

Donde:

F

_ (S¢-Yn)/(Kr-Kg) (49)

g

- Stes el esfuerzo de flexion permisible

- Yn es el factor de ciclos de esfuerzo a flexion.

- Ky es el factor de temperatura.

- Kg es el factor de confiabilidad.

- o es el esfuerzo a flexion calculado en (33).

A continuacion, se detallan los parametros correspondientes a la ecuacion.

4.7.2.1.

Numero de esfuerzo de flexién permisible (Sy).

Este pardmetro equivale a decir resistencia de engrane. Segun el tipo de aceroy su

dureza Brinell, las ecuaciones que gobiernan este parametro aparecen reflejadas en las
FIGURA 17, FIGURA 18 y FIGURA 19. Para unidades del sistema internacional, se aplican

las ecuaciones que aparecen en el texto de cada figura.

Nomero de esfuerzo de
flexion permisible de aceros
completamente endurecidos.
Las ecuaciones en unidades
Slson 5= 0.533Hy +

88.3 MPg, grado 1y S, =
0.703Hz + 113 MPq, grc:do
2. (Fuente: ANSI/AGMA
2001-D04y 2101-D04.)

Nimero de esfuerzo de flexion permisible, S, kpsi

40

30

Se requieren procedimientos
de control metalirgico y de calidad

Grado 2
§,=102 Hp + 16 400 psi

\
N

Grado 1
§;=77.3 Hy+ 12 800 psi

200

=]
n
=]

300 350 400 450
Dureza Brinell, H

FIGURA 17: Numero de esfuerzo de flexiéon permisible (S:) para acero endurecido. [1]
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Nomero de esfuerzo de
flexién permisible de engranes
de acero nitrurado endurecido
completamente [es decir, AlS|
4140, 4340), 5. las ecua-
ciones en unidades Sl son S
= 0.568 Hy + 83.8 MPq,
grado 1y §=0.749 H; +
110 MPa, grado 2. (Fuente:
ANSI/AGMA 2001-D04 y
2101-D04.)

FIGURA 18: Numero de esfuerzo de flexion permisible (S:) para acero nitrurado
endurecido. [1]

Nomeros de esfuerzo de
flexion permisible de engranes
de acero nitrurado S, Las
ecuaciones en unidades S|
son 5, = 0.594H; + 87.76
MPa, Nitralloy, grado 1;

5 =0.784Hy + 114.81
MPa, Nitralloy, grado 2;

5= 0.7255H; + 63.89
MPa, 2.5% cromo, grudo 1;
S5=07255H; + 153.63
MPa, 2.5% cromo, grodo 2;
5= 0.7255Hs + 201.91
MPa, 2.5% cromo, grudo 3.
(Fuente: ANSI/AGMA 2001-
D04y 2101-D04.)

Nimero de esfuerzo de flexion permisible, S, kpsi

Niimeros de esfuerzo de flexion permisible, S, kpsi

80

70

60

50

30

20

Se requieren procedimientos de control metaliirgico y de calidad

Grado 2
S,=108.6Hy + 15 890 psi

e
_

Grado 1
S, =823Hy+ 12 150 psi

250

70

275 300 325

Dureza del niicleo, H,

350

50

Se requieren procedimientos de control metaliirgico y de calidad

Grado 3 - 2.5% de cromo
§,=105.2H + 29 280 psi

Grado 2 - 2.5% de cromo

5,=105.2H, + 22 280 pi
Gradoz—_jtimi//

S, = 113.8Hy + 16 650 psi

Grado 1 — 2.5% de cromo

5, =105.2H, + 9 280 psi

Grado 1 — Nitralloy
§,=86.2H,+ 12730 psi

0
250

275 300 325

Dureza del nicleo, Hy

350

FIGURA 19: Numero de esfuerzo de flexiéon permisible (S:) para acero nitrurado. [1]

4.7.2.2.

Factor de ciclos de esfuerzo a flexion (Yn).

El método AGMA, para fatiga por flexion, se basa en la aplicaciéon de 107 ciclos de

las ruedas dentadas, ya que no giran ambos a las mismas revoluciones.

carga. El propésito de este factor es el de modificar esta vida deseada al que se requiera.

Se debe tener en cuenta que no son los mismos ciclos de esfuerzo en los pifiones que en

Con relacion al tipo de acero utilizado, asi como el nimero de ciclos que se deseen,

las ecuaciones que determinan este parametro se recogen en la FIGURA 20.
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5.0
NOTA: La eleccion de ¥, en el drea

4.0 Yy =9.4518 N0148 sombreada se ve influida por:
400 HB

: Superficie _ 4 A0.1192 Velocidad en la linea de paso

30 | carburizada Vy=6.1514N Limpieza de los materiales de los engranes

<] 250 HB |~ Y, =4.9404 N-0.1045 Esfuerzo residual

3 0 Nitrurada : Ductilidad y tenacidad del material a la fractura

5 - ¥y =3.517 N 05T

P ]

'—j‘ ¥, = 1.3558 N00I78

3

5 10 ’/ 1.0

E 0.9 g 0.9
0.8 A . 0.8
0.7 Y, = 1.6831 N 035 0.7
0.6 0.6
0.5 — : - 0.5

10° 10° 10* 10° 10° 10’ 10° 10° 10

Nuamero de ciclos de carga, N

FIGURA 20: Factor de ciclos de esfuerzo a flexion (Yn). [1]

4.7.2.3. Factor de temperatura (Kr).

Para temperaturas del aceite de hasta 120°C se emplea un Ki=1. Para

temperaturas mayores habria que mayorar ligeramente dicho parametro.

4.7.2.4. Factor de confiabilidad (KRg).

Este factor tiene en cuenta el efecto de las distribuciones estadisticas de las fallas
por fatiga del material. Para AGMA este parametro para una confiabilidad del 99% tiene un
valor de la unidad. Si se quiere aplicar otra confiabilidad hay que aplicar la ecuacién (50):

o {0.658 ~0.07591In(1 — R) 0.5 < R < 0.99 (50)
R=1 05-0.109In(1 —R) 0.99 < R < 0.9999

4.7.3. Comprobacion a picadura (oc).

Es importante analizar el desgaste de los dientes por picadura. Este es un tipo de
fallo superficial por fatiga debido a la repeticion de un esfuerzo de contacto elevado. La

ecuacion fundamental de resistencia a picadura (en unidades del Sl) es: [1 capitulo 14]

Ky Zg

ZR (51)
dwl " b Z[

O'C:ZE WT'KO'KV'KS'

31



Donde:

- Ze es el coeficiente elastico en YMPa.

- Zgr es el factor de condicion superficial.

- dwa es el diametro de paso del pifion en mm.

- b eselancho de cara en mm.

- Z_ es el factor geométrico de resistencia a picadura.

- El resto de los pardmetros son los calculados anteriormente.

A continuacién, se detallan los parametros nuevos. El resto de los parametros, son los

explicados anteriormente.

4.7.3.1. Coeficiente elastico (Zg).

Este valor se puede obtener de la TABLA 10 o de la siguiente ecuacion:

[

1
7. =C = (52)
E p 1-v2 1-v,2
"\"E& "7E I

Esta ecuacion es una simplificacion de las dos constantes elasticas para el pifién y
la corona (vp, vg, Ep Y Eg) que aparecen en la ecuacion del esfuerzo hertziano o esfuerzo

de compresion en la superficie.

Material y médulo de elasticidad
de la corona Eg, Ibf/pulg? (MPa)*

Hierro Hierre Hierro Bronce Bronce
Médulo de elasticidad  Acero maleable nodular fundide al aluminio al estaino
Material del pifén E, 30 x 10 25 x 104 24 x 10° 22 x 1048 17.5 x 10* 16 x 10%
del pifién psi (MPa)* (2 x 10%) (1.7 x 10%) (1.7 x10% (1.5 x10%) (1.2 x 10%) (1.1 x 10%)
Acero 30 = 10° 2300 2180 2160 2100 1950 1900
12 % 109) [191) [181) [179) [174) [162) [158)
Hiere maleable 25 » 10% 2 180 2090 2070 2020 1900 1 850
[1.7 = 109 [181) [174) [172) [1&8) [158) [154)
Hiemro nodular 24 = 0% 2160 2070 2050 2000 1 880 1 830
(1.7 % 107 (179 172) (170] [1&4] (158 [152)
Hierre fundide 22 ¢ 10% 2100 2020 2000 1 960 1 850 1 800
1.5 = 107 [174) [168) (148 [1&3) [154] (149
Bronce al aluminic 17.5 s 108 1 Q50 1 900 1 880 1 850 1 750 1700
(1.2 % 107 1&62) [158) [158] [154) [145] [147)
Bronce al egafio 16 = 10° 1900 1 850 1 830 1 800 1700 1650
1.1 % 109 1158) 1154 1152 1149 141 1137]

Relucica de Poison = 0.30.
*(uando s cbfienen valores del médulo de ela dicidad mi s exactos medionte pruebos de contacto con rodillo, se pod i ufliz or

TABLA 10: Coeficiente elastico (Ze=Cp). [1]
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4.7.3.2.  Factor de la condicion superficial (Zr).

Este factor Unicamente se emplea en la ecuacién a resistencia a picadura y

depende de diferentes factores tales como:

- El acabado superficial.
- Las tensiones residuales superficiales.
- Los efectos plasticos (principalmente endurecimiento por acritud).

Dichas condiciones superficiales ain no han sido establecidas por el método AGMA
(por lo que en la mayoria de los casos se usa un Zg igual a la unidad), no obstante, cuando
se tenga constancia de que existe un efecto perjudicial por el acabado superficial hay que

mayorar dicho parametro (a un valor de Zg por encima de la unidad).

4.7.3.3. Factor geométrico de resistencia a picadura (Z.).

El factor geométrico de resistencia a picadura para dientes rectos y helicoidales

viene determinado por la ecuacion siguiente:

cos ¢;sinp; mg engranes externos
Zmn meg + 1 (53)

cos ¢, sin¢p, mg
2m, me—1

Zl=

engranes internos

Donde:

- mn en dientes rectos es igual a la unidad.
- ¢r es el angulo de presién transversal (en nuestro caso 20°).

- mges larelacion de velocidades. mg=Ng/Np=dc/dp.

4.7.4. Factor de seguridad a picadura (Sh).

Es el factor que protege a fallo por fatiga por picadura. De otra forma se puede
definir como el cociente entre la resistencia al contacto completamente corregida y el

esfuerzo de contacto. La ecuacién que determina este factor es: [1 capitulo 14]

_(S¢-Zy-Cy)/(Kr - Kpg) (54)
= o~

Sh
Donde:

- Sc eslaresistencia a fatiga por contacto permisible.
- Zn es el factor de ciclos de esfuerzo a picadura.
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- Ch es el factor de relacion de la dureza.

- Ky es el factor de temperatura.

- Kr es el factor de confiabilidad.

- Oc es el esfuerzo a picadura calculado en (51).

4.7.4.1. Resistencia a fatiga por contacto permisible (Sc).

Segun el tipo de acero y su dureza Brinell, los dientes de los engranajes tendran
una resistencia a fatiga por contacto permisible u otra. Las ecuaciones que gobiernan este

parametro para acero completamente endurecido aparecen reflejadas en la FIGURA 21.

Para unidades del sistema internacional, se aplican las ecuaciones del texto de la figura.

o 2
=

Resistencia a la fatiga por
confacio S.a 107 ciclos y
confiabilidad de 0.99 de
engranes de acero completa-
mente endurecido. Las ecua-
ciones en unidades Sl son
S. = 2.22 Hy + 200 MPa,
grado 1y S.=2.41 Hy +
237 MPa, grado 2. (Fuente:
ANSI/AGMA 2001-D04 y
2101-D04.)

Se requieren procedimientos de control metalirgico y de calidad

1 000 1b/pul

~1
N

Grado 2
§. =349 Hp + 34 300 psi

Grado |
S.=322 Hy +29 100 psi

100

Numero de esfuerzo de contacto permisible, S,

50 200 250 300 350 400 450
Dureza Brinell, Hp

FIGURA 21: Numero de esfuerzo de contacto permisible (S¢). [1]

4.7.4.2. Factor de ciclos de esfuerzo a picadura (Zn).

El método AGMA, para fatiga por picadura, se basa en la aplicaciéon de 107 ciclos
de carga. El propésito de este factor es el de modificar esta vida a la que se requiera. Se
debe tener en cuenta que no son los mismos ciclos de esfuerzo en los pifiones que en las

ruedas dentadas, ya que no giran ambos a las mismas revoluciones.

Con relacién al tipo de acero utilizado, asi como el nimero de ciclos, las ecuaciones

gue determinan este parametro se recogen en la FIGURA 22.
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5.0

4.0

20

NOTA: La eleccidn de Z,; en el drea
sombreada se ve influida por:

Régimen de lubricacion

Criterios de falla

Uniformidad requerida de la operacion
Velocidad en la linea de paso

Limpieza de los materiales de los engranes
Ductilidad y tenacidad a la fractura del material

1 agp 0056
Zy=2.466N Esfuerzo residual

Zy=1.4488 N-00H

Factor de ciclos de esfuerzo, Zy

- —
/-l———-._-___'__

Nitrurado
Zy=1.249 N00138

10 10* 10° 10° 107 108 10° 10'°
Numero de ciclos de carga, ¥

FIGURA 22: Factor de ciclos de esfuerzo a picadura (Zn). [1]

4.7.4.3. Factor de relacion de dureza (Cn).

Ya que el pifidbn presenta un menor nimero de dientes que la corona, este tiene que

someterse a mas ciclos de esfuerzo de contacto. Si se endurecen ambos completamente,

se obtiene una resistencia superficial uniforme al hacer el pifion mas duro que la rueda. El

factor de la relacion de la dureza (Cx) se obtienen mediante la ecuacion:

Donde:

Cy = 1.0 + A'(mg — 1.0)

H
SLAPE W)
Hgg A'=0 (55)
H H
12<-2 <17 4 =898(10"3)—22 —8.29(1073)
Hpg Hpg
H A’ =0.00698
L >17
HBG

me es la relacion de velocidades.

Hec Y Hep son las durezas Brinell del pifion y de la corona.
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4.8. Fundamentos de lubricacion.

Ya que todos los elementos moviles que conforman la caja reductora estan sometidos a
friccién y por tanto a desgaste, es necesario incorporar un correcto sistema de lubricacion

gue ayude a reducir los efectos de:

- Lafriccion y el desgaste prematuro de los diferentes elementos méviles.
- El calor generado.
- El ruido de friccion.

- La corrosion por picadura, ademas del aislamiento de contaminantes.

Ademés de todo esto, aumenta el rendimiento general de la maquina, mejora la precision
de esta, aumenta su vida util, y reduce los costes de mantenimiento y tiempos de

inactividad.

Los diferentes tipos de lubricantes mas usados en la actualidad son las grasas y los aceites.
También existen lubricantes sélidos como el disulfuro de molibdeno, grafito, teflon, nylon,

o poliamidas, no obstante, para nuestro proyecto usaremaos aceite.
Los principales sistemas de lubricacién que existen en entorno industrial son:

- Engrasadores: pequefos depdésitos con lubricante de accionamiento manual los
cuales permiten llevar el lubricante a las partes necesarias.

- Por bafio de aceite: caja donde va el mecanismo a lubricar sumergido de forma

parcial en el lubricante. Las piezas al girar recogen el lubricante y lo transmite a
otros elementos. Su uso es muy comun en cajas de velocidades.

- Por bomba de aceite: deposito con lubricante apoyado por un sistema de bomba y

conductos, el cual permite la circulacion del lubricante.
- Por barboteo: cucharas que al girar recogen el lubricante de una bandeja y lo

introducen en el mecanismo que requiere ser lubricado.

- Por nube de aceite: el lubricante es pulverizado sobre los equipos gracias a

inyectores o a sistemas que aplican el efecto Venturi.

Con relacién a la lubricacién en engranajes los principales sistemas de lubricacion

empleados son:

- Engranajes en carter cerrado lubricados por bafio de aceite.
- Engranajes con lubricacién continua

- Engranajes abiertos con lubricacion intermitente.

Para la eleccion del lubricante en engranajes se pueden emplear dos métodos de

calculo, segun recomendacion AGMA para lubricantes de engranajes o bien por
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metodologia UNITED. Con el primero de ellos se determina el lubricante segun unas tablas
de recomendacion y con el segundo de ellos se lleva a cabo una formulacion mas
especifica en base a multiples parametros para determinar la viscosidad minima que ha de

tener el lubricante.

4.8.1. Lubricaciéon segun recomendaciéon AGMA.

Para ello, AGMA proporciona unas tablas de recomendacion de lubricante para
engranajes con relacion al tipo de lubricacién, en funcién del tipo de engranajes, de la
distancia entre ejes, y de la temperatura de funcionamiento. Todo ello se encuentra
recogido en la normativa AGMA 9005. [24]

A continuacion, se presentan una serie de tablas que recogen recomendaciones
AGMA para los distintos casos de lubricacion en engranajes. Estas tablas han sido

extraidas de [3 pag. 322-324] y estan basadas en dicha normativa.

Con relacion al sistema de lubricacion se ha de seleccionar la tabla correcta. Por
otro lado, segun el tipo de engranajes, la distancia entre ejes del engranaje de menor
velocidad, asi como de la temperatura de funcionamiento, se proporciona el lubricante

recomendado segin AGMA.

Por ultimo, en la TABLA 15 extraida de [21] pueden observarse las equivalencias
de viscosidades a 40°C y 100°C entre las diferentes normativas existentes para la
lubricacién de engranajes (ISO, AGMA, SAE MOTOR, y SAE ENGRANAJES).
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N°AGMA

TIPOS DE DISTANCIA ENTRE EJES (mm)
ENGRANAJES N TEMPERATURA AMBIENTE
-10°CA 10°C +10°C a+50°C
A <200 2-3 3-4
E“?“‘;"’;"’“‘.’:‘” 200 a 500 2-3 4-5
simple reducci6n > 500 3_4 4-5
2-3 3-4
Engranajes paralelos doble 20;200 2_3 4-5
. a 500
reduccion > 500 3-4 4-5
. . <200 2-3 3-4
Engmna;eapat?lelosmple 200 a 500 2_-3 4-5
reduccion > 500 4-5 5-6
Di4metro exterior de cirter (mm)
jes planetarios <400 2-3 4-5
Engramies > 400 3-4 4-5
Generatriz (mm)
Gl 68 <300 2-3 4-5
>300 3-4 5-6
Motor reductores Todos los tamafios 2-3 4-5
Engranajes répidos
n > 3600 rpm Todos los tamafios 1 2
V>20m/s

TABLA 11: Recomendaciones AGMA para engranajes en carter cerrado. [3]

LUBRICACION POR | BARBOTAJEDELA | BARBOTAIJE POR
caRAETIGS PRESION RUEDA INTERMEDIARIA
TEMPERATURA %ELATICAS
AMBIENTE TRANSMISION VELOCIDAD VELOCIDAD VELOCIDAD
TANGENCIAL TANGENCIAL TANGENCIAL
<5m/s >5m/s <5m/s >S5m/s >15m/s
8-9
Continua 5-SEP | 44EP | 5-5EP | 44FEP S EP
-10°C 9EP
a
+15°C : 8-9
Toversiones o frecuentes | 5 _sgp | 44Ep | 7-78P | 6-6EP SEP
arranques
9EP
+10°C Continua 7-7EP | 6-6EP | 7-7EP | 6-6EP 11-11EP
a : 9-10 8-9
+50°C I‘“"s’°“°s°f;°“‘""°s 7-7EP | 6-6EP | 9EP 3 EP 11-11EP
g 10 EP 9EP

TABLA 12: Recomendacién AGMA para engranajes con lubricacién continua. [3]
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TEMPERATURA | SISTEMA DE PULVERIZACION MECANICA | (1o o4 nop VEDAD O
AMBIENTE Lubricante EP. Compuesto Residual POR PRESION
-10°Ca+15°C ———— 14R

+5°C 2+38°C 12EP 15R 12 EP ’
+20°Ca+50°C 13 EP 15R 13EP

TABLA 13: Recomendacion AGMA para engranajes abiertos con lubricacion intermitente.

3]

MASA EN GRAMOS POR APLICACION

DIAMETRO | INTERVALO % HORA INTERVALO 1 HORA INTERVALO 4 HORAS
DELA LONGITUD DENTADURA | LONGITUD DENTADURA | LONGITUD DENTADURA

RUEDA (m) (mm) (mm) (mm)
200400600800180200400600800180200400600800180
3 56 85 |115| 14| 17 | 23 | 34 | 45 | 57 | 68 | 140 | 170 | 225 | 285 | 340
36 85|85 |115| 14| 17 | 34 | 40 [ 51| 62| 74 | 170|195 255|310 370
42 95 |115| 14 | 17| 20 | 40 | 45 | 57 | 68 | 80 | 195 | 225 | 285 | 340 | 395
48 11514 |17 | 20| 23 | 45 | 57 | 68 | 80 | 90 | 225285 | 340|395 450
54 141172023 26| 57| 68|80 9 [100]285]340]395|450] 510
6 1712023 26| 29 | 68| 8 | 90 | 100 125 | 340 | 395 | 450 | 510 | 570
66 20| 23] 26| 29| 31 | 8 | 90 [100]115| 135|395 | 450 | 510 | 570 | 620
72 23 | 26 | 29 | 31 | 34 | 90 | 100|115 | 125 | 145 | 450 | 510 | 570 | 620 | 680
78 26 | 20 | 31 | 34 | 37 | 100|115 | 125|135 160 | 510 | 570 | 620 | 680 | 740
8.4 29 | 37 | 34 | 37 | 40 | 115|125 [ 135 | 150 | 170 | 570 | 620 | 680 | 740 | 800

TABLA 14: Recomendaciéon AGMA para la frecuencia y cuantia de las pulverizaciones en
engranajes con lubricacion intermitente. [3]

Sus cSt AGMA SAE St SuUs
100°F a0°c ol SAEMOTOR WY enGRANAJES 100°C 210°F
3000 4
2000 -
() =
9000 4
¥ 1500 - 300
7000 -1 -+ 60
6000 -4 i T
5000 - 1000:=r= 1000 1
800 +- Lo
4000 4
680 1T 40 i
& 680 T
3000 = [
500 4
2000 4 400 4
300 - 320 = [
1500 -
-1+ 20 -4 100
1000 _} 200 1 ~+-90
i 150 - 13
600 | -t
‘
400 3 80 4+ —+ 10 —+-s0
70 4- —5 3
300 L 60 - = 5
-l R A i
46
200 | a0 4 18
150 | 50 £ T
2 1
%0 + 204 44 B
80T e

TABLA 15: Equivalencia entre ISO, AGMA, SAE MOTOR y SAE ENGRANAJES. [21]
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4.8.2. Lubricacion segun metodologia UNITED.

Este método se utiliza en engranajes de ejes paralelos o concurrentes de mecénica
general y con velocidades medias y bajas. Este método ha sido extraido de [3] (pag. 321-
322).

(56)
Donde:

- Ftse corresponde con la fuerza tangencial en daN.
- F=Db es el ancho de cara del pifion en mm.

- dp es el diametro del pifion en mm.

- ieslarelacion de transmision de esa etapa.

- Ko es el factor de sobrecarga para AGMA.

Para ello, se debe de comprobar que se encuentran dentro de los siguientes valores:
K
25-107*<—<2
v (57)

v <20

- Vi se corresponde con la velocidad tangencial del pifibn en esa etapa.
Por otra parte, se calcula la viscosidad cinematica del lubricante a una temperatura
de 38°C mediante las siguientes ecuaciones.

3 2

K K K
log(vsg) = —0,02767 - (log (v_)) —0,10865 - (log (U—>> + 0,3263 - log <v_> +3,0079 (58)
t t t

V3g = 10l08(v3g)

Por altimo, si la viscosidad a 38°C calculada es menor a la viscosidad del lubricante elegido,

este es valido. Este procedimiento tiene que repetirse para cada una de las etapas.
4.9. Célculo de rodamientos.
4.9.1. Metodologia segun Shigley.

Para el calculo de los rodamientos a carga dinAmica con una confiabilidad igual o
superior al 90% se utiliza la ecuacion (59), en la cual Shigley relaciona la carga, la vida y

la confiabilidad. Este procedimiento se ha extraido de [1] (pags. 557-558).
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Yy
X
Cro = a5 Fp - 2 ] R=>09 (59)

%o+ (8 —x) - (1 —Rp) /o

Donde:

- ases referido al factor de multiplicacién de carga segun la TABLA 16.

Tipo de aplicacién Factor de carga

Engranajes de precision 1.0-1.1
Engranajes comerciales 1.1-1.3
Aplicaciones con sellos deficientes en los cojinefes 1.2

Magquinaria sin impactos 1.0-1.2
Magquinaria con impacios ligeros 1.2-1.5
Maguinaria con impacfos moderados 1.53.0

TABLA 16: Factores de aplicacion de carga (ar). [1]

- Xp es referido al multiplo de vida donde xp=Lp/Lr.
o Lp son los ciclos de disefio que se han de cumplir).
- Fp se corresponde con la fuerza de disefio, en nuestro caso, se correspondera con
la reaccidn total tangencial obtenida en los apoyos.
- Los parametros de Weibull han sido extraidos de [1] (pag. 591) y se corresponden
con la TABLA 17. El fabricante 1 se corresponde con cojinetes cilindricos y conicos,

y el fabricante 2 con cojinetes de bolas.

Paréametros de Weibull
Vida nominal, de vidas nominales
Fabricante revoluciones X9 (] b
1 Q0(10%) 0 4.48 1.5
2 1{10°) 0.02 4459 1.483

TABLA 17: Parametros Weibull. [1]

- Rop es la confiabilidad deseada en tanto por uno.

- a=3 para cojinetes de bolas y a=10/3 para cojinetes de rodillos. [1].

Una vez se calcula la capacidad de carga dindmica (C1o) se escoge el rodamiento con

superior carga dinamica segun la TABLA 18.
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Diametro Radio del Diametro Clasificaciones de carga, kN

interior, DE, Ancho, entalle, del hombro, mm Ranura profunda Contacto angular
mm dy Cio Cio Co
10 30 9 0.6 12.5 27 507 2.24 494 2.12
12 32 10 0.6 14.5 28 6.89 3.10 7.02 3.05
15 35 11 0.6 17.5 31 7.80 3.55 8.06 3.65
17 40 12 0.6 195 34 256 4.50 295 475
20 47 14 1.0 25 41 12.7 6.20 13.3 6.55
25 52 15 1.0 30 47 14.0 6.95 14.8 765
30 62 16 1.0 35 55 19.5 10.0 20.3 11.0
35 72 17 1.0 41 65 255 13.7 27.0 15.0
40 80 18 1.0 46 72 307 16.6 319 18.6
45 85 19 1.0 52 77 33.2 18.6 358 21.2
50 Q0 20 1.0 56 82 35.1 19.6 3/.7 22.8
55 100 21 1.5 63 Q0 43.6 250 46.2 28.5
60 110 22 1.5 70 o9 47.5 28.0 559 35.5
65 120 23 1.5 74 109 559 34.0 63.7 41.5
70 125 24 1.5 79 114 61.8 37.5 68.9 455
75 130 25 1.5 86 119 66.3 40.5 71.5 49.0
80 140 26 2.0 23 127 70.2 45.0 80.6 550
85 150 28 2.0 90 136 83.2 53.0 Q0.4 63.0
Q0 160 30 2.0 104 146 R5.6 62.0 106 73.5
25 170 32 20 110 156 108 695 121 850

TABLA 18: Dimensiones y clasificaciones de carga para cojinetes de bolas de una fila, de
ranura profunda. [1]

4.9.2. Metodologia segun fabricante SKF.

En primer lugar, las duraciones de vida nominal basica para una confiabilidad del
90%, en 10° revoluciones y en horas vienen determinadas por las siguientes expresiones:
[19 pag. 89]

=)
10h = %' (%)p (61)

Donde:

- Lio es la duracién de vida nominal en millones de revoluciones (10°), de un 90% de
rodamientos iguales, antes de que aparezcan los primeros indicios de fatiga.

- Lion es la duracién de vida nominal en horas de funcionamiento bajo las mismas
condiciones indicadas en Lio.

- Ceslacapacidad de carga dindmica. [KN]

- P esla carga dinamica equivalente. [KN].

- El exponente de duracién de vida (p), si se trata de rodamientos de bolas (p=3), y
si se trata de cojinetes de rodillos (p=10/3).
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- neslavelocidad de funcionamiento en revoluciones por minuto.
Por otro lado, la vida nominal SKF, la cual se basa en [18], difiere de la béasica
explicada anteriormente ya que aqui se tiene en cuenta la carga, el didmetro del
rodamiento, la lubricacion, el grado de contaminaciéon, montaje y otras condiciones del

entorno. Es por eso por lo que las ecuaciones anteriores quedan de la siguiente forma:

C p

Lym = a1 - asgr - (F) = a1 " asgr * Lo (62)
106

bnmi = G0 e

Donde los parametros nuevos (respecto a la vida nominal basica) son:

- ax es el factor de ajuste de la vida Gtil segun [18], ver TABLA 19.

Valores del factor de ajuste de la vida util a;

Confiabilidad Probabilidad Vida nominal SKF Factor
de falla
n Lom aq
% % millones de revoluciones -
90 10 Liom 1
95 5 Lem 0,64
96 4 Lym 0,55
97 3 L3m 0,47
98 2 Lom 0,37
99 1 Lim 0,25

TABLA 19: Factor de ajuste de la vida util (a1). [19]

- askr es el factor de modificacion de la vida Util, ver FIGURA 24. En esta tabla:
o k es la relacion de viscosidad entre el lubricante v [cSt] y la viscosidad
nominal v1 (en funcién del didmetro medio del rodamiento y velocidad

de giro [cSt]. Para la viscosidad nominal se utilizara la FIGURA 23.

k=— (64)
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Viscosidad nominal v, [mm2/s]
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FIGURA 23: Viscosidad nominal (v1) en funcién del diametro medio (dm) y régimen de giro
(n). [19]
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FIGURA 24: Factor de modificacion de la vida Gtil (askge) para rodamientos radiales de

bolas. [19]
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o nces el efecto de nivel de contaminacién en el rodamiento. Para ello se
recurre a la TABLA 20.

Valores orientativos para el factor n_para distintos niveles de contaminacion

Condiciones Factorn

para rodamientos con diametro

d, <100 d, 22100 mm
Limpieza extrema 1 1

e Tamano de las particulas del orden del espesor de la pelicula de lubricante
* Condiciones de laboratorio

Gran limpieza 08..06 0,9..08
e Aceite lubricante con filtracion muy fina
e Condiciones tipicas: rodamientos sellados lubricados con grasa de por vida

Limpieza normal 0,6..05 08..0,6
* Aceite lubricante con filtracion fina
« Condiciones tipicas: rodamientos con placas de proteccion lubricados con

grasa de por vida

Contaminacion ligera 0,5..0,3 0,6..04
« Condiciones tipicas: rodamientos sin sello integral, filtrado grueso, particulas
de desgaste y leve ingreso de contaminantes
Contaminacion tipica 0,3..01 0,4..02
« Condiciones tipicas: rodamientos sin sello integral, filtrado grueso, particulas
de desgaste e ingreso de particulas desde el exterior
Contaminacion severa 01..0 01..0
« Condiciones tipicas: altos niveles de contaminacion debido a desgaste exce-
sivo o sellos ineficaces
» Disposicion de los rodamientos con sellos ineficaces o dafados
Contaminacion muy severa 0 0
« (Condiciones tipicas: niveles de contaminacion tan severas que los valores de

N estan fuera de escala, lo que reduce significativamente la vida Gtil del
rodamiento

TABLA 20: Efecto del nivel de contaminacion en el rodamiento (n¢). [19]

o Pueslacarga limite de fatiga segun catélogo.
- Elfactor n (de Lom Y Lamn) representa la probabilidad de falla en porcentaje (por

ejemplo, para L10 la probabilidad de fallo es de un 10%).

Despejando de (62) el coeficiente de carga dinamico (C), afiadiendo un coeficiente

de seguridad as e introduciendo la vida minima requerida (Lnm=Xp):

<
=
=]

P a (65)
a; " Asgr

Por dltimo, se elige un rodamiento segun catalogo con valor superior a carga
dinamica, asi se asegura que dicho rodamiento aguanta como minimo el nimero de ciclos

necesarios (C10>Cioc).
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4.10. Comprobacion de los ejes a fatigay a fluencia.

Para calcular los coeficientes de seguridad a fatiga, empleando el método de
Goodman modificado, se emplea la siguiente ecuacion, extraida de [1 pag. 356]:

% = %{S—t [J4(KfMa)2 + 3(KfsTa)2] +Siut [J4(Kme)2 + 3(KfsTm)2]} (66)

Por tener exclusivamente componente media del torsor (Tm) y componente

alternante del flector (Ma), la ecuacion simplificada que se usa es la siguiente:
1 16 (1 1
—=—1—| [4(KM 2] —[3KT 2]} 67
= e [ 4K M?| + | [30T) (67)

Ya que el método de Goodman no protege contra fluencia, se requiere una

verificacion adicional, calculando el esfuerzo méaximo de von Mises [1 pag 358]:
Omax = [(Om + 02)% + 3(ty + 10)%]V2

32K (My, + M,) 16Krs (T + To)\
+3
d3 d3

1/2 (68)

Simplificando nuevamente la ecuacion por tener solo componente media del torsor (Tm) Y

alternante del flector (M,):

~ (32Kf(Ma)>2 '3 <16Kfs(Tm)>2 v (69)

O- =
max nd3 nd3

Por altimo, para verificar la fluencia, se compara el esfuerzo maximo de von Mises con la

resistencia a fluencia:

(70)

4.10.1. Resistencia a fatiga (Se).

Segun se extrae de [1 pags. 279-286], para el célculo de resistencia a fatiga
corregida (Se) se emplea la siguiente ecuacion que engloba todos los coeficientes de Marin,

y el limite de resistencia a fatiga en viga rotatoria (S¢’):
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Se =Ky Ky K.-Kq-Ko-Kp-S,' (71)

Donde:

- Kaes el factor de superficie de Marin.

- Ky es el factor de tamafio de Marin.

- K es el factor de carga de Marin.

- Kq es el factor de temperatura de Marin.
- Ke es el factor de confiabilidad de Marin.
- Kres el factor de efectos varios de Marin.

- S¢' es el limite de resistencia a fatiga en viga rotatoria.

El limite de resistencia a fatiga en viga rotatoria, segun se recoge en [1] (pag. 274)
se determina de la siguiente forma:
g = {0,504-Sut Syt < 1400 MPa (72)
e~ 700 MPa Sy > 1400 MPa

St se corresponde con el limite a tensién ultima, que depende del material.

4.10.1.1. Factor de superficie de Marin (Ka).

Dicho parametro depende del material utilizado y de la calidad superficial (por tanto,

del proceso de acabado en la fabricacion), y la ecuacién que rige dicho pardmetro es:

K,=a-S," (73)

Los parametros a y b del factor de la condicién superficial de Marin aparecen en la
TABLA 21.

Acabado Factor a Exponente
superficial S, kpsi S, MPa b
Esmerilado 1.34 1.58 —0.085
Maguinado o laminado en fio  2.70 4.5] —0.265
Llaminado en caliente 14.4 577 -0.718
Como sale de la forja 39.9 272, -0.995

TABLA 21: Parametros del factor de condicion superficial de Marin. [1]
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4.10.1.2. Factor de tamafio de Marin (Kb).

Dicho parametro (tras diferentes ensayos experimentales) para flexion y torsion en
funcién del didmetro es el siguiente:

_ {1,24 d=%197 279 <d <51mm (74)
>~ 11,51d7%157 51 <d <254mm

4.10.1.3. Factor de confiabilidad de Marin (Ke).

Este parametro se relaciona con la dispersiobn de los datos experimentales
obtenidos en el limite de resistencia a fatiga en vida rotatoria. La TABLA 22 se ha extraido
de [1] (pag. 285) y determina los factores de confiabilidad correspondientes a 8

desviaciones estandar porcentuales del limite de resistencia a la fatiga en viga rotatoria.

Confiabilidad, %  Variacién de transformacién z,  Factor de confiabilidad k_

50 0 1.000
Q0 1.288 0.897
Q5 1.645 0.868
Qe 2.326 0.814
Q0.9 3.091 0.753
Q0.99 3.719 0.702
90.900 4.265 0.659
99.9999 4.753 0.620

TABLA 22: Factores de confiabilidad de Marin. [1]

4.10.2. Concentradores de tension.

El tema de los concentradores de tensidon es muy importante ya que estos pueden
afectar considerablemente a la resistencia a fatiga respecto al valor teérico. A continuacion,

se explican los concentradores de tensién para 3 casos diferentes:

- Cambios de seccion.
- Chaveteros.

- Ranuras para anilla de retencion.
4.10.2.1. Cambios de seccion.

Para calcular los concentradores de tensién reales producidos por los cambios de
seccién en primer lugar se procede a calcular los concentradores tedricos. En las tablas
gue aparecen a continuacion se muestran los concentradores de tension tedricos en ejes

redondos sometidos a torsion (Krs) y a flexion (Kr).
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TABLA 23: Concentrador de esfuerzo de torsiéon (Krs) en eje redondo. [1]
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TABLA 24: Concentrador de esfuerzo de flexiéon (K1) en eje redondo. [1]

Por otro lado, los concentradores de esfuerzo reales teniendo en cuenta la

sensibilidad a la entalla (q y gs) se corresponden con las siguientes ecuaciones: [1]

Kr=1+q(K, —1) (75)
Kfs =1+ qs(Kes — 1) (76)

50



Donde:

g se corresponde con la sensibilidad a la entalla (0 muesca) para aceros y
aluminios forjados sometidos a flexién inversa de cargas axiales inversas. Para
este pardmetro se recurre a la TABLA 25.

gs se corresponde con la sensibilidad la entalla (0 muesca) de materiales
sometidos a torsion inversa. Para este parametro se recurre a la TABLA 26.

Radio de muesca r, mm

10 0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5 4.0
. 5 (1.4 GPa)
00 kps!
S
0.8 )
s
&
E 06
;".d
o
=
_;"jd
= 04
ra
g Aceros
@ ====Aleaciones de aluminio
0.2
0
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16

Radio de muesca r, pulg

TABLA 25: Sensibilidad a la entalla para aceros y aluminios forjados sometidos a flexion

inversa de cargas axiales inversas. [1]

Radio de muesca r. mm
0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5 4.0

e
o

\
' Aceros templados vy estirados (Bhn > 200)

Aceros recocidos (Bhn < 200)

e
=)

e
s

~——— Aleaciones de aluminio

Sensibilidad a la muesca g, ne

o
i

0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16
Radio de muesca r, pulg

TABLA 26: Sensibilidad a la entalla de materiales sometidos a torsion inversa. [1]
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4.10.2.2. Chavetero.

Para calcular los concentradores de tension teéricos para los chaveteros se recurre
ala TABLA 27, con la opcion elegida (donde cufiero se corresponde con chavetero).

Al igual que antes, una vez seleccionados los valores teéricos se aplican las
ecuaciones (75) y (76) para determinar los concentradores de esfuerzo reales teniendo en

cuenta las sensibilidades a la entalla.
4.10.2.3. Ranura para anilla de retencion.

Nuevamente se emplea la TABLA 27, con la opcién elegida. Al igual que antes, una
vez seleccionados los valores tedricos se aplican las ecuaciones (75) y (76) para
determinar los concentradores de esfuerzo reales teniendo nuevamente en cuenta las

sensibilidades a la entalla.

Flexion Torsién Axial
Filete de hombro: agudo (r/d = 0.02) 2.7 2.2 3.0
Filefe de hombro: bien redondeado (r/d = 0.1) 1.7 1.5 1.9
Cunero fresado (r/d = 0.02) 2.2 3.0 —
Cufiero de patin o frapezoidal 1.7 — —
Ranura para anillo de retencion 50 3.0 5.0

TABLA 27: Concentradores de esfuerzo tedéricos para diferentes opciones en ejes. [1]

Ademds de esto, para las ranuras se pueden obtener los factores de concentrador

de tensiones tedricos con otras tablas mas aproximadas.
Las tablas que definen estos parametros son:

- TABLA 28: Concentrador de tensién teérico de ranura plana para eje redondo
sometido a flexion y/o tension. [1]
- TABLA 29: Concentrador de tensién ted6rico de ranura plana para eje redondo

sometido a torsion. [1]

Al igual que en todos los casos anteriores, para determinar los concentradores de
esfuerzo reales se aplican las ecuaciones (75) y (76) teniendo en cuenta la sensibilidad a

la entalla del material empleado.
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TABLA 28: Concentrador de tensién tedrico de ranura plana para eje redondo sometido a
flexion y/o tension. [1]
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TABLA 29: Concentrador de tension teérico de ranura plana para eje redondo sometido a
torsion. [1]
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5. MATERIALES Y METODOS.

Para facilitar la fabricacion se ha seleccionado el mismo material tanto para los ejes
como para los engranajes.

El material escogido tanto para los ejes como para los engranajes ha sido un acero
de baja aleacién 4140 (EN 1.7225, F-1252) tratado térmicamente con temple y posterior
revenido (bonificado) a 425°C.

Tal y como podemos apreciar en la TABLA 31 para ese acero escogido, la
resistencia a fluencia es de 1140 MPa, la resistencia a tensién ultima es de 1250 Mpa, y la
dureza Brinell es de 370. Por otro lado, la composicién de este acero es:

C: 0,38-0,45%, Cr: 0,9-1,2%, Mo: 0,15-0,3 %, Si: 0,2%, Mn: 0,6-0,9%.

Se ha elegido este ya que es muy resistente a la traccion, torsion, y flexién, y esta

especialmente indicado para engranajes, pernos, arboles de transmision, motores, etc.

El material elegido para la carcasa es de fundicién gris ASTM 40 donde tal y como
se puede apreciar en la tabla 11, tiene una resistencia a la traccion de 42,5 kpsi (293 Mpa),
resistencia a la compresién de 140 kpsi (965Mpa) y una dureza Brinell de 235. Por otro

lado, la composicién de esta fundicion es de:

C: 3,25-3,5%, Cr: 0,05-0,45%, Cu: 0,15-0,4%, Fe: 91,9-94,2%, Mn: 0,5-0,9%, Mo:
0,05-0,1%, Ni: 0,05-0,2%, P: <0,12%, Si: 1,8-2,3%, S: <0,15%.

Se ha elegido este material debido a la buena fluidez para la colada y por su buena
maquinabilidad. La carcasa va a realizarse por moldeo de arena y ha de soportar
principalmente los esfuerzos cortantes de los rodamientos. Por otro lado, los alojamientos
para los rodamientos seran mecanizados para aplicarles el ajuste apropiado, por lo que es

interesante también que este material tenga buena maquinabilidad.

Las propiedades mecéanicas pueden observarse en las siguientes tablas.

Factor de
Médulo de - concentracion
Resistencia  Resistencia ruptura por Médulo de Limite de Dureza al esfuerzo a
Numero a la tensién a la compresién  cortante elasticidad, Mpsi  resistencia ala  Brinell la fatiga
ASTM S, kpsi S,.. kpsi S,.. kpsi Tensiént Torsion fatiga® S,, kpsi Hp K;
20 22 83 26 9.614 3.9-5.6 10 156 1.00
25 26 Q7 32 11.5-14.8 4.66.0 Fl:5 174 1.05
30 31 109 40 13-16.4 5.26.6 14 201 1.10
35 36.5 124 48.5 14.5-17.2 5.86.9 16 212 1.15
40 42.5 140 57 1620 6.4-7.8 18.5 235 1.25
50 52.5 164 73 18.8-22.8 7.2-8.0 21.5 262 1.35
60 62.5 187.5 88.5 20.4-23.5 7.8-8.5 24.5 302 1.50

TABLA 30: Propiedades tipicas del hierro fundido gris. [1]
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3 4 5 6 7 8
Resistencia Resistencia a

Temperatura, a la tensién la fluencia, Elongacién, Reduccién Dureza
Tratamiento °C (°F) MPa (kpsi) MPa (kpsi) del area, %  Brinell
4130 TyR* 205 (400) 1630 (236) 1460 (212) 10 4] 467
TyR* 315 (600) 1500 (217) 1380 (200) 1 43 435
TyR* 425 (800) 1280 (186) 1190 (173) 13 49 380
TyR* 540 (1000) 1030 (1500 910 (132) 17 57 315
TyR* 650 (1200) 814 (118) 703 (102) 22 64 245
Normdlizado 870 (1 600 670 (97) 436 (63) 25 59 197
Recocido 865 (1585 560 (81) 361 (52) 28 56 156
4140 TyR 205 (400) 1770 (257) 1 640 (238) 8 38 510
TyR 315 (600) 1550 (225) 1430 (208 9 43 445
TyR 425 (800) 1250 (181) 1140 (165) 13 49 370
TyR 540 (1000) 951 (138) 834 [121) 18 58 285
TyR 650 (1200 758 (110) 655 (95) 22 63 230
Nomalizado 870 (1600) 1020 (148) 655 (95) 18 47 302
Recocido 815 (1500) 655 (95) 417 (61) 26 57 197
4340 TyR 315 (600) 1720 (250) 1590 (230) 10 40 486
TyR 425 (800) 1470 (213) 1360 (198) 10 44 430
TyR 540 (1000) 1170 (170) 1080 [156) 13 51 360
TyR 650 (1200) 965 (140) 855 (124) 19 60 280

*Templado en agua.

TABLA 31: Propiedades mecanicas de algunos aceros tratados térmicamente. [1]

A continuacion, se define el camino que llevado a cabo para la elaboracién de este

proyecto. Este ha sido el siguiente:
5.1. Comprobacién de requerimientos iniciales.

Inicialmente se comprueba que la carga maxima que debe transportar la cinta se

corresponde con los requisitos previos, y se escoge el motor apropiado para el proyecto.
5.1.1. Masa maxima para transportar por la cinta.

Tomando como referencia industrias similares dedicadas al sector del cartén, y
conociendo que, en el primer tramo correspondiente a la salida de la onduladora,
circularan, como maximo, 5 palés con carton, se procede a la comprobacion de la masa

maxima que transportara la cinta.

Encima de cada palé se apilan las planchas de cartén corrugado (llamado también
“paquete de cartdn”) y este posee unas dimensiones maximas de 1.2x0.8x1.2 [m?]. Las

dimensiones de “Europalet Nuevo” son de 1,2mx0,8m y la altura maxima es conocida. [11]

Se conoce ademds que la densidad (mas desfavorable) del cartén es de: p=80
kg/m?3. [10]
55



El volumen de 1 paquete de cartdn se corresponde con:

V=12m-08m-12m=1,152m3 (77)

Por tanto, la masa de un paquete de carton es de:

kg

Mipag = d-V = 80— 1,152m® = 92,2 kg (78)

Teniendo en cuenta el peso del palé (que segun catalogo es de 27kg), la masa de
5 palés de cartén sera de:

Ms5pALET CARTON = S(mlPAQ + Mparer) = 5(92,2 + 27) = 596 kg ~ 600 kg (79)

Este valor se corresponde con la masa maxima que debe transportar la cinta.
5.1.2. Potencia eléctrica del motor.

La velocidad a la que se moverd la cinta transportadora sera de 5km/h=1.3889m/s,
por lo que la potencia eléctrica necesaria en el motor (sin pérdidas), para mover la masa

maxima a la velocidad de trabajo de la cinta transportadora es de:

J

m m
P =MW =mspagrs * g *v =5958kg-9.81 13889 — = 8117.84 (80)

= 8,12 kW

Teniendo en cuenta que el rendimiento estimado de la reductora es de 0,95, y la
eficiencia de friccion de la cinta transportadora de 0,84, la potencia necesaria (total) de

accionamiento del motor eléctrico es de:

P _ 812kW
Nreductora " Nfriccion 0,95 -0,84

Py = =10,2 kW (81)

Para el disefio de la caja reductora se escogera por tanto un motor de 11kW y
1500rpm. En nuestro caso segun el configurador del catalogo de motores de Siemens
tenemos 3 posibilidades. Para nuestro propdsito se estima oportuno el motor 1LE1003-
1DB2-4AA4 [20] por cuestiones econdmicas, por estar autoventilado, por el sistema de
acoplamiento y por su alta eficiencia energética. El eje de dicho motor es de 42mm, el cual
ird acoplado a la caja reductora por el eje de entrada por medio de una brida comercial.
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Por otro lado, el eje de salida de la caja reductora se acoplara al tambor motriz de
la cinta transportadora, cuyo diametro es de 478mm. Como se necesita una velocidad lineal
en la cinta transportadora de 5km/h o lo que es lo mismo, 1.3889m/s, la velocidad angular
de la cinta transportadora en el tambor se corresponde con:

m
v v 1.3889 ? rad
17=W‘R—>Wcinta=E=F=m=5.81137=55.57‘pm (82)
7 )

5.2. Relacion de transmision.

Una vez conocidas las velocidades angulares del motor eléctrico y del tambor de la

cinta transportadora, se puede determinar la relacion de transmision total:

| _ Wmotor _ 1500

= =27.03 ~ 27 (83)
Weinta  55.5

Como podemos ver, al ser superior a la unidad esta relaciéon de transmision, nos
encontramos ante una relacion de reduccion. Como esa relacion de transmision es tan
elevada, implica un engranaje mucho mayor que el otro, y por tanto una caja reductora muy
grande. Por todo esto se opta por el disefio de una caja reductora de 3 fases, donde la
relacion de transmision es (considerando a todas las fases con la misma relacion de

transmision):

ipina = Vi=327=3 (84)

En este caso se ha determinado el usar 3 trenes de engranajes cuyas relaciones

de transmision, por simplicidad en la fabricacion y tamafio, son:

ltotat = 27 = irren1 " Irren2 " irrens = 342,25 (85)

Se ha dispuesto la relacion de transmision mayor (la de 4) en el segundo tren para

gue no choquen el primer y el tercer tren al encontrarse ambos alineados entre si.
5.3.  Régimen de giro y torsores en cada eje.

En primer lugar, se procede a calcular las velocidades angulares y los pares

torsores de cada eje de la siguiente forma:

Wentrada (8 6)

Weje .
/ ltren
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H

Teje = (87)
Weje
Con el correspondiente cambio de unidades, la ecuaciéon queda:
H[W]-30
T[Nm] = AW~ 30 (88)
7 - n{rpm]

5.4. Calculo de ejes arigidez torsional.

Para una primera estimacion en el dimensionado de los arboles, se han de realizar
los célculos correspondientes a rigidez torsional. Esto permite que la potencia se transmita
adecuadamente y que no se produzcan anomalias torsionales las cuales puedan producir

un elevado desgaste en los engranajes. Para ello se recurre a la ecuacion (19).

5.5. Procedimiento iterativo de calculo por Lewis.

Una vez obtenido el didmetro minimo de los ejes para que estos cumplan a rigidez
torsional, se realiza un procedimiento iterativo para el predisefio por Lewis.

En dicho proceso iterativo se escoge inicialmente un didmetro primitivo del pifién
suficiente para que cumpla a rigidez torsional y que a su vez permita el mecanizado de los
dientes, asi como un valor de forma de Lewis para la primera iteracién de 0.322
(correspondiente a 20 dientes) por ser un nimero de dientes para el pifién suficientemente
grande para que no exista interferencia, y a su vez sin ser excesivo para que el médulo
converja con un menor numero de iteraciones. Para la distancia entre centros (a), se aplica
(30). El valor de 0.dm depende del material y se obtiene de la TABLA 5. El resto de las
variables son ya conocidas (H, ¥, i, 0a, n, Dy).

De ahi, el proceso se realiza siempre igual, se determina el médulo segun (32), con
dicho médulo se calcula el nUmero de dientes del pifidn segun (31), y finalmente se calcula
interpolando de la TABLA 4 el factor de forma de Lewis. Esto se realiza hasta que converge
el médulo. Por ultimo, se redondea al superior médulo normalizado de la TABLA 3

correspondiente a la normativa 18005. [5]

5.6. Disposicion de la caja reductora.

Se dimensiona la artesa o caja que conformara la reductora en base a unas cotas
coherentes a eleccion del disefiador y que se ajuste a los condicionantes del proyecto. Esto
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se realiza en este punto ya que hay un pardmetro que depende de la geometria para AGMA
como se ha visto anteriormente (concretamente el factor de distribucion de la carga Ku).

5.7. Comprobacién por metodologia AGMA.

Para la comprobacion segun metodologia AGMA se procede con todo lo explicado
anteriormente en su apartado correspondiente de fundamentos tedéricos 4.7. Se obtienen
todos los parametros caracteristicos y se aplican las ecuaciones correspondientes a fatiga
por flexion (33) y a fatiga por picadura (51). Tras esto se comprueba que los factores de
seguridad obtenidos a flexion (49) y a picadura (54) se corresponden con un disefio de
engranajes valido (se consideran adecuados si estos factores de seguridad son superiores

a la unidad).
5.8. Obtencién de diagramas para cada uno de los ejes.

Conaciendo ya las dimensiones de los ejes se procede a calcular los diagramas
para cada uno de los ejes en cada uno de los dos planos, asi como las diferentes

ecuaciones por tramos, que rigen estos diagramas.

En primer lugar, debemos de conocer las fuerzas resultantes en cada uno de los
engranajes, teniendo en cuenta que, en nuestro proyecto, los dientes tienen altura

completa y un angulo de presion de 20° (@) por ser el estandarizado mas comun.

La componente tangencial es la obtenida anteriormente en (37). Para la

componente radial, asi como el médulo total, las férmulas son las siguientes:

WR — WT - tan @ (89)

W= W+ wr? (90)

Para la obtencién de las reacciones en los apoyos se debe de distinguir entre dos
casos, en los ejes de entrada y salida los cuales se encuentran sometidos por una Unica
fuerza (un engranaje), y en los ejes intermedios, sometidos por dos fuerzas (dos

engranajes).

Para el primer caso:
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di__, d2 | v A

T X
Ra Rb

FIGURA 25: Reacciones para viga biapoyada sometida a una carga puntual.

FT'dZ

ZMB=O_’_RA(d1+d2)+FTd2=0_’RA=m
(91)

zFY=O_)RA+RB_FT=O_)RB=FT_RA

Para el segundo caso:
di d2 d3
| E I | v A
‘ LFtl lth |
—»

Tlh RBT X

FIGURA 26: Reacciones para viga biapoyada sometida a dos cargas puntuales.

ZMB=O; _RA'(dl+d2+d3)+FT1'(d2+d3)+FT2'd3=0

_ —Fry1-(dz+d3)+Fry-ds

_ 92
- R4 d, +d, +d; (92)

> Fy=0; Ry+ Ry — Fry + Fry = 0 Ry = Fry — Frz — Ry

Se realizan estos célculos para los dos planos sometidos a esfuerzo (plano XY y

plano XZ), teniendo cuidado con los sentidos. Para el calculo de las reacciones totales, al

igual que con la ecuacion (90):

|R;| = /Ryl.z +R,’ (93)

Una vez se tienen las reacciones en los apoyos ya se pueden calcular los momentos

existentes en cada uno de los dos planos.

Los momentos maximos de cada plano (correspondientes los engranajes) se obtienen

multiplicando las fuerzas correspondientes a las reacciones por las distancias.

Para el primer caso (donde solo actla una fuerza):
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M=R, d,=Ry,-d, (94)

Para el segundo caso (con dos fuerzas):

M; =Rg-dy
M; =Ry - d;
Para la obtencion de los momentos totales de igual forma que con (93):

M| = /MZZ + M, (96)

5.9. Célculo del lubricante.

(95)

En este punto se selecciona el lubricante adecuado para la caja reductora, ya que
este condiciona el céalculo de la vida de los rodamientos. Esto se realiza con los métodos

explicados anteriormente en el apartado correspondiente de fundamentos teoricos 4.8.

5.10. Calculo de rodamientos.

Se calculan los rodamientos minimos que conforman este proyecto para la vida
requerida y se eligen los que se consideren mas apropiados segun lo explicado en 4.9.

Para ello se aplica la siguiente consideracion:

- Para el factor de multiplicacién de carga se aplica un a=1.2.

5.11. Disefio de los ejes.
Se procede a realizar el disefio de los ejes tras conocer el ancho de los rodamientos.

Para ello, se dimensionan los didmetros en cada una de las caras teniendo en cuenta las

ranuras para las anillas de retencién y diferentes resaltes de los rodamientos.

5.12. Concentradores de tension.

Se calculan los diferentes concentradores de tensién segun 4.10.2 para nuestro
disefio propuesto para los diferentes ejes, en todas las secciones criticas formadas

provocadas por cambios de seccion, chaveteros y anillas de retencion.

Para los cambios de seccion, se realiza la siguiente consideracion:
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- Para la obtencién de los valores de esfuerzo teoricos se ha aplicado un r/d=0,02

correspondiente a arista viva.

5.13. Comprobacién afatigay fluencia en secciones criticas

Se comprueban los factores de seguridad a fatiga (en este caso por Goodman,
aunque se podia haber elegido cualquier otro) en cada una de las zonas criticas para ver
si cumplen o no y por si hubiera que modificar el disefio. Para ello se aplica (67).

En este caso, Unicamente se tendran en cuenta como factores de Marin el factor de
tamafio, el de carga y el de confiabilidad. Esto es debido a que como nuestros ejes estan
sometidos a flexion y a torsion el factor de carga se corresponde con la unidad. Por otro

lado, el factor de temperatura en condiciones estandar se puede aproximar a la unidad.

5.14. Elecciony céalculo de chavetas.

Se procede a calcular la longitud minima para que cumplan a cizalladura y a

aplastamiento y se seleccionan los mas apropiados.
5.14.1. Comprobacioén a cizalladura.

Para la comprobacion a cizalladura se emplean las siguientes ecuaciones. Por un

lado, se conoce que el torsor en funcion del cortante y del diametro del eje es:

T=V- (97)

N

Por otro lado, el cortante en funcién de la tension a cortante y del area de la seccién

transversal de la chaveta bxL es:

V=r1,-b-L (98)

Uniendo ambas ecuaciones, afiadiendo un factor de seguridad (n) y despejando L

se obtiene la siguiente expresion:

L= n—. (99)
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Por otro lado, el criterio de Tresca o del cortante maximo nos dice que:

Sy (100)

Tmax = 7

Aplicando el criterio de Tresca a (99), la longitud minima de la chaveta para que

esta cumpla a cizalladura ha de ser de:

4-T
(101)
S, b-d

Lpin =1

5.14.2. Comprobacion a aplastamiento.

Para la comprobacion a aplastamiento se emplean las siguientes ecuaciones. Por

un lado, se conoce que el torsor en funcion de la fuerza de aplastamiento y del diametro

del eje es:

d 2-T
T=F 2—>F P

Por otro lado, la tension de aplastamiento sobre las caras laterales de la chaveta:

F 2:T

Japl =Aapl =d.ﬁ.
2

(103)
L

Afadiendo al igual que antes un factor de seguridad (n) y despejando L se obtiene

la siguiente expresion:

AT (104)
Uapl . d . h

Ya que esta tensién de aplastamiento no debe superar la tension admisible a

L=n

compresion, la longitud minima requerida ha de ser por tanto de:

nin =12 4dT - (105)
_\\}\ \‘::/ L ---------- —I_hfz

FIGURA 27: Calculo resistente de chavetas. [30]
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5.15. Eleccidon de anillas de retencion.

Se seleccionan de catalogo segun el didmetro donde van a ir ubicadas y para que
estas cumplan la funcion de fijar axialmente los componentes. Se debe tener en cuenta la

carga axial maxima que estas pueden soportar.
5.16. Deflexién en ejes.

Se calcula la deflexion en cada uno de los ejes y se comprueba que estan dentro

de las deflexiones méaximas permitidas.
5.17. Determinacion del juego lateral o backlash.

En el caso de que se quiera fabricar y que los engranajes sean lo mas precisos
posibles, en base a la normativa correspondiente se calculan los juegos laterales minimos

recomendados.
5.18. Ajustes.

De nuevo si se va a proceder a su fabricacién, se requiere que sean tomados en
cuenta los diferentes ajustes que se han de aplicar a los ejes, chaveteros de los engranajes,

carcasa, etc.

6. RESULTADOS Y DISCUSION.

6.1. Velocidad y par torsor de cada eje

Conociendo las relaciones de transmisién, asi como la potencia transmitida y la
velocidad del motor eléctrico, se procede a obtener segun (86) y (88) el régimen de giro y

el torsor de cada uno de los ejes.

EJE REGIMl[ErL\)InE)]E GIRO PAR TORSOR [Nm]
1 1500 70,0282=70
2 500 210,0845=210
3 125 840,3381=840
4 55,555 1890,7607=1890

TABLA 32: Régimen de giro y par torsor en cada eje.

6.2. Calculo de ejes arigidez torsional.

A continuacién, se hace un primer calculo de los ejes a rigidez torsional. Para ello,
y por decision personal, se ha escogido un giro maximo de 1 grados por cada metro, o lo

que es lo mismo, 11/180 radianes por cada metro.
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Aplicando en cada uno de los arboles la ecuacion (19) para obtener el diametro
minimo necesario, asi como los didmetros normalizados segun UNE 18018 [15], se
obtienen los siguientes resultados:

EJE dmin [M] dhormalizado [MM]
1 0.026652 30
2 0.035076 40
3 0.049605 50
4 0.060753 70

TABLA 33: Didmetros minimos y normalizado en ejes para rigidez torsional.

Mencionar también aqui que habra tramos en los que no existira momento torsor,

por lo que el diametro en estos tramos de los ejes se podrian reducir alin mas los diametros.

6.3. Interferencia.

Con dientes de altura completa y angulo de presion de 20°, el minimo numero de
dientes de pifibn que se necesitan para evitar interferencia, asi como el nimero maximo

de dientes acoplados (con ese minimo) utilizando (17) y (18) para este caso es de:

TREN Npmin Nomax

1 (i=3) 14,98~15 45,49~46
2 (i=4) 15,44~16 101,1=102
3 (i=2,25) 14,42~15 45,49~46

TABLA 34: Numero minimo de dientes y maximos acoplados para evitar interferencia.

6.4. Predisefio con Lewis.

A continuacién, en las siguientes tablas, se recoge un resumen del proceso iterativo
explicado anteriormente en 5.5 para cada uno de los trenes.

En la parte superior, se encuentran las dimensiones inicialmente estimadas, en la
primera columna las variables constantes, y en cada tabla las diferentes iteraciones que se
han ido realizando.

A la vez que se iban obteniendo los diferentes resultados se iba comparando por

AGMA ya que se tenia programado en una hoja de Excel.
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Para este proyecto, siendo acero 4140 TyR con dureza Brinell de 370, se escoge
una tensioén admisible de 260Mpa de acuerdo con la TABLA 5.

TREN DE ENTRADA (con Dp=50mm, Dg=150mm, a=Dp/2+Dg/2=100mm)

Var.Conocidas | ITERACION 1 ITERACION 2 ITERACION 3 | ITERACION 4
H=11000W
Y1=0,3220 Y?=0,3290 Y3=0,3296 Y*4=0,3297
Y=10
i=3
m'=2,345 m?22,320 m322,318 m*22,318
0a=260Mpa
n=1500rpm Zp'=21,32 Zp?=21,55 Zp°=21,57 Zp*=21,57
V=3,927m/s Interpolando Interpolando de | Interpolando de Interpolando
de tabla-> tabla-> tabla-> de tabla->
Kv=1,6438
Y=0,3290 Y=0,3296 Y=0,3297 Y=0,3297

TABLA 35: Proceso iterativo por Lewis incluyendo K, para el tren de entrada.

Escogiendo de la TABLA 3 el moédulo superior normalizado, y teniendo en cuenta
gue por recomendacién el ancho de cara debe estar comprendido entre 3y 5 veces el paso
(donde p=1'm), se decide escoger 5 veces el paso y redondear al superior par. Por otro
lado, para que salgan unos didmetros sin decimales, se escoge un numero de dientes

apropiados (en este caso Zp=24). Los datos finales para el tren 1 son:

m=2,5 Zp= 24 dientes | Zg= 72 dientes
F=39,27mm ->
_ ) dp= 60mm de= 180mm
i=3 F(ajustado)=40mm
np= 1500rpm Ne= 500rpm

TABLA 36: Resultados finales de predisefio para tren de entrada.

TREN INTERMEDIO (con Dp=60mm, Dg=240mm, a=Dp/2+Dg/2=150mm)

Var.Conocidas | ITERACION 1 ITERACION 2 ITERACION 3 | ITERACION 4

H=L1P1:O1%OW Y1=0,322 Y2=0,3115 Y3=0,3100 Y*4=0,3098
i=4 1 2 3 4

GA=260Mpa m*23,243 m?23,297 m>23,306 m*23,307
n=500rpm Zp'=18,500 Zr*=18,196 Zp°=18,152 Zp*=18,145
V=1,5708m/s Interpolando Interpolando de | Interpolando de Interpolando
Ky=1 2575 de tabla-> tabla-> tabla-> de tabla->
V== Y=0,3115 Y=0,3100 Y=0,3098 Y=0,3097

TABLA 37: Proceso iterativo por Lewis incluyendo K, para el tren intermedio.
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Finalmente, nuestros datos finales, haciendo el mismo procedimiento que antes, (y

aumentando el modulo para que cumpla por AGMA), para el tren intermedio son:

m=4 Zp= 20 dientes | Zg= 80 dientes
F=62,83mm ->
_ ) dp= 80 mm de= 320 mm
i=4 F(ajustado)=64mm
np= 500 rpm Ne= 125 rpm

TABLA 38: Resultados finales de predisefio para tren intermedio.

TREN DE SALIDA (con Dp=90mm, Dg=202,5mm, a=Dp/2+Dg/2=146,25mm)

Var.Conocidas | ITERACION 1 ITERACION 2 ITERACION 3 ITERACION 4

H=11000W
Y1=0,322 Y?=0,3100 Y3=0,3081 Y4=0,3078
Y=10
i=3
m'>4,946 m?25,041 m325,056 m“25,058
0p=260Mpa
Nn=166.667rpm Zp'=18,198 Zp?=17,856 Zp°=17,802 Zp*=17,792
V=0,58905m/s | Interpolando Interpolando de | Interpolando de Interpolando
de tabla-> tabla-> tabla-> de tabla->
Kv=1.0966
Y=0,3100 Y=0,3081 Y=0,3078 Y=0,3078

TABLA 39: Proceso iterativo por Lewis incluyendo K, para tren de salida.

En este caso se vuelve a aumentar el nUmero de dientes para que cumpla por
AGMA. Nuestros datos finales para el tren de salida son:
m=5,5 Zp= 24 dientes | Zgc= 54 dientes

F=86,39mm ->
_ ) dp= 132 mm de= 297 mm
i=2,25 F(ajustado)=88mm

ne= 125 rpm Ne=55,556 rpm

TABLA 40: Resultados finales de predisefio para tren de salida.

6.4.1. Disposicién de la caja reductora.

En este caso, siguiendo con la metodologia descrita, se ha dejado una distancia
longitudinal entre engranaje y carcasa de 50mm, y una distancia transversal entre
didmetros primitivos y carcasa de 50mm. Por otro lado, también se ha dejado una distancia
longitudinal entre trenes 2 y 3 de 50mm. En la imagen 17 se puede apreciar la disposicion

de los ejes de la caja reductora, asi como las diferentes distancias, vistas desde planta.
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Por ultimo, se ve adecuado que el eje de entrada sobresalga 80mm y el de salida

120mm. Todos estos paradmetros geométricos han sido tomados por decision personal.

ENTRADA

i

50

50,

50

SALIDA

50,

FIGURA 28: Vista en planta de la disposicidn de la caja reductora y distancias.

6.5. Resultados por metodologia AGMA.

Los siguientes cuadros recogen los coeficientes para la comprobacién mediante el

método AGMA de cada tren con el procedimiento explicado en 4.7 y a continuacion las

ecuaciones para flexiéon y picadura junto a los resultados obtenidos. Como se comento

anteriormente, se fue comprobando simultaneamente Lewis por este método.

Ademads, se han empleado las siguientes consideraciones:

- Para este proyecto, se ha considerado oportuno el aplicar un indice de calidad

de 6, para la obtencion del factor dinamico (K,).

- Para el factor geométrico de resistencia a flexion (J) se ha usado la FIGURA 16,

la cual representa dicho parametro para dientes con angulo de presién de 20°y

de altura completa:

- Para el factor de ciclos de esfuerzo (a flexiébn y a picadura), los ciclos segun

requisitos iniciales (5 afios), para cada engranaje han sido los siguientes:

o Para el engranaje 1 (1500 rpm) los ciclos son los siguientes:
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1500 rev ciclo 60min 24h 6dias 52 semanas

. 5 o
min rev dia semana afo anos (106)
= 3369,6 - 10°ciclos ~ 3370 - 10%ciclos
o Paralos engranajes 2 y 3 dividiendo por la relacién de engrane del tren

1 (i1=3);

3369,6 - 10°ciclos

O

1123,2 - 10%ciclos

3

= 1123,2 - 10%ciclos = 1120 - 10°ciclos

(107)

Para los engranajes 4 y 5 dividiendo por la relacion de engrane del tren

2 (i2=4):

O

4

= 280,8- 10°ciclos = 281 - 10°ciclos

(108)

Para el engranaje 6 dividiendo por la relacién de engrane del tren 3

(i5=2,25):

280,8 - 10°ciclos

2,25

= 124,8 - 10°ciclos =~ 125 - 10°ciclos

(109)

- Para el factor de temperatura se ha considerado un Kr=1 por ser la temperatura
de trabajo inferior a 120°C.

- El coeficiente elastico, por ser pifiones y coronas del mismo material (acero), es
de C,=191 Mpavm.

- Elfactor de relacion de dureza (Cw) considerado ha sido de la unidad por ser del

mismo material pifiones y coronas (y misma dureza Brinell).

6.5.1. Tren de entrada.

RESISTENCIA A FLEXION EN TREN DE ENTRADA (i=3, dp=60 mm, Np= 24, dg=180
mm, Ng=72, m=2,5, H= 11kW, F=b=40mm)

WT=2334,27N
Ko=1,25
Kv=1,4080 V=4,712 Qv=6 B=0,8255 A=59,773
m/s
Ksp=1,0480 Kss=1,0550 | yp =0,337 ye =0,4324
Ku=1,1643 Cmc=0,8 S1=57mm | Cx=0,0488 A=1,27-10" | Ce=1
S=302 mm B=622-10°
S1/S= C=1,69-10""
0,1887 Cma=0,1516
Cpm=1,1
Ks=1 trp= 11,875 | trg= 16,875 | hr=m = mgp=2,11 Mgg=3
mm mm 5,625 mm
b=F=40mm
mt=2,5mm

Yr (AGMA, FIG. 5) = 0,34

| Yo (AGMA, FIG. 5) = 0,45

TABLA 41: Célculo AGMA para resistencia a flexiéon de tren de entrada.
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1

KH'KB
sP b-my

op1=W" KoKy Yp

=2334,27N-1,25-1,4080-1,0480 -

= 147 MPa

=2334,27N-1,25-1,4080-1,0550"-

= 112 MPa

1

1,1643-1

40mm-2,5mm .

1

0,34

1,1643-1

40mm-2,5mm

0,45

24, dg=180 mm, Ng=72, m=2,5, H= 11kW, F=b=40mm)

FACTOR DE SEGURIDAD A FLEXION DE TREN DE ENTRADA (i=3, dp=60 mm, Np=

Stp= S16=293,96 Mpa HBr=370 Mpa HBz=370 Mpa

Np(ciclos)= 3369600000 Ng(ciclos)= 1123200000 Ynp=0,9175 | Yne=0,9356
ciclos ciclos

Kr=1

Kr=1,0075 R=0,99

TABLA 42: Calculo AGMA para factor de seguridad a flexion de tren de entrada.

(S:Yy)/(Kr-Kg) (293,96 MPa-0,9175)/(1-1,0075)

Sep1 = op 147,44 MPa =182
(S¢-Yy)/(Kr-Kg) (293,96 MPa-0,9356)/(1-1,0075)

Fe1 = oc - 112,14 MPa =243
RESISTENCIA A PICADURA DE TREN DE ENTRADA (i=3, dp=60 mm, Np= 24,
dg=180 mm, Ng=72, m=2,5, H= 11kW, F=b=40mm)

Ze= 191,65 Vp= Vg= 0,3 Ep= Eq= Ze (TABLA 8) = 191VMpa
VMpa 210-103Mpa

WT= 2334,27N

Ko=1,25

Kv=1,4080

Ksp=1,0480 Kss=1,0550

Kn=1,1643

Zr=1 Aln no establecido por AGMA

dwi= 60 mm

F=b=40 mm

Z.=0,1205 mg=3 dr=20° Engrane externo

TABLA 43: Célculo AGMA para resistencia a picadura de tren de entrada.
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O'CP1=ZE\/WT'K0'KV'KSP'd

Ky Zg
wil 'bzl

= 191\/MPa\/2334—,27N +1,25-1,4080-1,0480 -

1,1643

oc61 :ZE\/WT'KO'KV'KSG'

Ky Zg
dyi-bZ

60mm-40mm 0,1205

= 191\/MP(1\/2334—,27N +1,25-1,4080-1,0550 -

1,1643 1

60mm-40mm 0,1205

=795 MPa.

= 798 MPa.

FACTOR DE SEGURIDAD A PICADURA DE TREN DE ENTRADA (i=3, dp=60 mm,
Np= 24, dg=180 mm, Ng=72, m=2,5, H= 11kW, F=b=40mm)

Sc=1021,4 Mpa HBp= 370 Mpa HBe= 370 Mpa

N,(ciclos)= 3369600000 Ngy(ciclos)= 1123200000 ZNp=0,8747 | ZNs=0,8971
ciclos ciclos

Ch=1 A'=0 me=3

Kr=1 Temperatura de trabajo inferior a 120°C

Kr=1,0075 R=0,99

TABLA 44: Calculo AGMA para factor de seguridad a picadura de tren de entrada.

(Sc-Zy- Cy)/(Kr-Kg) (1021,4 MPa-0,8747-1)/(1-1,0075)

=1,12

Sup1 =
Ocp

795

,21 MPa

_ (Sc-Zy-Cy)/(Kr-Kg) _(1021,4 MPa-0,8971-1)/(1-1,0075)

She1 =
Ocg

797,86 MPa
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6.5.2. Tren intermedio.

RESISTENCIA A FLEXION EN TREN INTERMEDIO (i=4, dp=80 mm, Np= 20, dg=320
mm, Ng=80, m=4, H=11kW, F=b=64mm)
WT=5252,11N
Ko=1,25
Kv=1,2752 V=2,094 m/s | Qv=6 B=0,8255 A=59,773
Ksp=1,1007 Kse=1,1097 | yp=0,322 |yc =0,4374
Kx=1,1980 Cmc=0,8 S1=69 Cp=0,07399 | A=1,27-10" | Ce=1
mm B=622:10"°
S= 302 C=1,69-10"
mm Cma=0,1661
S1/s=
0,2285
Cpm=1,1
Ke=1 trp= 15 mm trg= 35 hr=9 mm mep= 1,66 Mpy=3,88
mm
b=F=64mm
mr=4mm
Yr (AGMA, FIG. 5) = 0,32 Ye (AGMA, FIG. 5)= 0,46
TABLA 45: Calculo AGMA para resistencia a flexion de tren intermedio.
opy = WT K, .KV.KSP.b.tnT_Kny'PKB
=5252,11N-1,25-1,2752-1,1007 - ! -1'1980.1
’ ’ ’ ’ 64mm-4mm 0,32
=135 MPa
0oy = WT-KO-KV-KSG.b-;T'KHYIGKB
=5252,11N-1,25-1,2752-1,1097 - ! -1'1980.1
’ ’ ’ ’ 64mm - 4mm 0,46

=95 MPa
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H= 11kW, F=b=64mm)

FACTOR DE SEGURIDAD A FLEXION DE TREN INTERMEDIO (i=4, dp= 80 mm, Np=
20, dg= 320 mm, Ng=80, m=4,

Stp= S16=293,96 Mpa

HBp=370 Mpa

HBc=370 Mpa

Np(ciclos)= 1123200000
ciclos

Ny(ciclos)= 280800000
ciclos

YNP=0,9356

YNG=0,9590

KT=1

Kr=1,0075

R=0,99

TABLA 46: Calculo AGMA para factor de seguridad a flexion de tren intermedio.

(S¢-Yy)/(Kr-Kg) (293,96 MPa-0,9356)/(1-1,0075)

FP2 =
Op

134,76 MPa

(S¢-Yy)/(Kr-Kg) (293,96 MPa-0,9590)/(1-1,0075)

Sre2 =
(¢

94,51 MPa

2,03

= 2,96

RESISTENCIA A PICADURA DE TREN INTERMEDIO (i=4, dp= 80 mm, Np= 20,
dg= 320 mm, Ng=80, m=4, H= 11kW, F=b=64mm)

Ze= 191,65 Vo= Vg= 0,3 Ep= Eg= Ze (TABLA 8) = 191VMpa
VMpa 210-103Mpa

WT=5252,11 N

Ko=1,25

Kv=1,2752

Ksp=1,1007 Kse=1,1097

Kx=1,1980

Zr=1 Aln no establecido por AGMA

dwi= 80 mm

F=b= 64 mm

Z,=0,1286 my=4 dr=20° Engrane externo

TABLA 47: Célculo AGMA para resistencia a picadura de tren intermedio.

Ocpz = ZE\/WT'KO Ky - Kgp 'di bZ,
w

Ky Zg

= 191\/MPa\/5252,11 N-1,25-1,2752-1,1007 -

1,1980 1
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Ky Zg
Oc62 = ZE\/WT'KO'KV'KSG mz—l
w

1,1980
80mm-64mm 0,1286

= 191\/MPa\/5252,11 N-1,25-1,2752-1,1097 - = 785 MPa.

FACTOR DE SEGURIDAD A PICADURA DE TREN INTERMEDIO (i=4, dp= 80 mm,
Np= 20, dg= 320 mm, Ng=80, m=4, H= 11kW, F=b=64mm)

Sc=1021,4 MPa HBp= 370 MPa HB¢= 370 MPa
Np(ciclos)= 1123200000 Ng(ciclos)= 280800000 ZNp=0,8971 | ZNg=0,9262
ciclos ciclos

Cv=1 A'=0 me=4

Kr=1 Temperatura de trabajo inferior a 120°C

Kr=1,0075 R=0,99

TABLA 48: Calculo AGMA para factor de seguridad a picadura de tren intermedio.

(Sc-Zy-Cu)/(Kr-Kg) _(1021,4 MPa-0,8971-1)/(1-1,0075)

Sup2 =
Ocp

782,08 MPa

(ScZy- Cy)/(Kr-Kg) (1021,4 MPa-0,9262-1)/(1-1,0075)

=1,16

She2 =
Ocg

785,27 MPa
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6.5.3. Tren de salida.

RESISTENCIA A FLEXION EN TREN DE SALIDA (i=2,25, dp=132 mm, Np= 24,
dg=297 mm, Ng=54, m=5,5, H= 11kW, F=b=88mm)

WT'=12732,40N

= 122 MPa

75

Ko=1,25
Kv=1,1783 V=0,8639 Qv=6 B=0,8255 A=59,773
m/s
Ksp=1,1402 Kss=1,1465 | yp =0,337 |ys =0,4142
Kn=1,2081 Cmc=0,8 S1=57 Cp=0,07246 | A=1,27-10" | Ce=1
mm B=622:10"°
S= 302 C=1,69-10"
mm Cma=0,1804
S1/s=
0,1887
Cpm=1,1
Ke=1 trp= 34,125 | trg= hr=12,375 Mep= 2,76 meg=2,56
mm 31,625 mm
mm
b=F=88mm
mt=5,5 mm
Yr (AGMA, FIG. 5) = 0,34 Ye (AGMA, FIG. 5)=0,44
TABLA 49: Calculo AGMA para resistencia a flexion de tren de salida.
ops =WT Ky Ky Kgp - — Kﬂy'PKB
=12732,4N-1,25-1,1783-1,1402- ! -1'2081.1
’ ’ ’ ’ 88mm - 5,5mm 0,34
= 157 MPa
Tes = W' Ko Ky Ksg 5o -K"Y'GKB
=12732,4N-1,25-1,1783-1,1465"- ! 1,2081:1
’ ’ ’ ’ 88mm - 5,5mm 0,44




FACTOR DE SEGURIDAD A FLEXION DE TREN DE SALIDA (i=2,25, dp=132 mm,
Np= 24, dg=297 mm, Ng=54, m=5,5, H= 11kW, F=b=88mm)

Stp= S16=293,96 MPa HBpr=370 MPa HBs=370 MPa
N,(ciclos)= 280800000 Ng(ciclos)= 124800000 Ynp=0,9590 | Yne=0,9729
ciclos ciclos

Kr=1

Kr=1,0075 R=0,99

TABLA 50: Calculo AGMA para factor de seguridad a flexion de tren de salida.

(S¢-Yy)/(Kr-Kg) (293,96 MPa-0,9590)/(1-1,0075)

Srp3 =

Op

156,98 MPa

(S¢-Yy)/(Kr-Kg) (293,96 MPa-0,9729)/(1-1,0075)

Sre3 =

(¢

121,97 MPa

1,78

=2,33

RESISTENCIA A PICADURA DE TREN DE SALIDA (i=2,25, dp=132 mm, Np= 24,
dg=297 mm, Ng=54, m=5,5, H= 11kW, F=b=88mm)

Ze= 191,65 Vo= Vg= 0,3 Ep= Eg= Ze (TABLA 8) = 191WVMPa
YMPa 210-10°MPa

WT=12732,40N

Ko= 1,25

Kv=1,1783

Ksp=1,1402 Kse=1,1465

Kx=1,2081

Zr=1 Aln no establecido por AGMA

dwi= 132 mm

F=b= 88 mm

Z,=0,11125 mgy=2,25 dr=20° Engrane externo

TABLA 51 Calculo AGMA para resistencia a picadura de tren de salida.

Ocp3 =ZE\/WT'K0 'KV'KSP'd—

= 191\/MPa\/12732,4- N-1,25-1,1783-1,1402 -

=854 MPa.

Ky Zg
wi'b Z
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1,2081

1

132mm - 88mm 0,11125




O0cG3 =ZE\/WT'K0'KV'KSG'd

Ky Zg
wil 'bzl

= 191VMPa\/12732,4 N-1,25-1,1783-1,1465-

=856 MPa.

1,2081

1

132mm-88mm 0,11125

FACTOR DE SEGURIDAD A PICADURA DE TREN DE SALIDA (i=2,25, dp=132 mm,
Np= 24, dg=297 mm, Ng=54, m=5,5, H= 11kW, F=b=88mm)

Sc=1021,4 MPa HBp= 370 MPa HB¢= 370 MPa

Np(ciclos)= 280800000 Ng(ciclos)= 124800000 ZNp=0,9262 | ZNg=0,9436
ciclos ciclos

Cu=1 A'=0 me=2,25

Kr=1 Temperatura de trabajo inferior a 120°C

Kr=1,0075 R=0,99

TABLA 52: Calculo AGMA para factor de seguridad a picadura de tren de salida.

(Sc-Zy-Cy)/(Kr-Kg) _(1021,4 MPa-0,9262-1)/(1-1,0075)

Sup3 =

Ocp

853,96 MPa

(Sc-Zy- Cy)/(Kr-Kg) (1021,4 MPa-0,9436-1)/(1-1,0075)

=111

She3 =

Ocg

856,31 MPa

=1,12

Como podemos apreciar, los factores de seguridad a picadura son muchos mas criticos

gue los de flexion.

6.6.

Relacién de engrane.

A continuacién, se procede a calcular la relacién de engrane segun (14). En general

no se deben disefiar engranajes con relaciones de contacto menores a 1.2. Una relacion
de contacto mayor tendr4 menos vibracion y menor carga por diente. En la siguiente tabla

se muestran las relaciones de engrane para cada tren de nuestro proyecto:

TREN C I3 Mo3 r Mo2 m me
1 120 92,5 | 84,5723359 | 32,5 | 28,1907786 | 2,5 1,707
2 200 164 | 150,350819 | 44 | 37,5877048 4 1,691
3 2145 154 | 139,544354 | 71.5 | 62,019713 5,5 1,685

TABLA 53: Relacién de engrane en cada uno de los trenes.
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Por otro lado, se puede comprobar que los resultados son los mismos en base al
informe obtenido con el médulo de engranajes de Inventor. En la siguiente figura se pueden

apreciar los diferentes parametros comunes para cada tren:

Coeficiente de engranaje i 3.0000 su 4.0000 su 2.2500 su
Coeficiente de engranaje deseado lin | 3.0000 su 4.,0000 su 2.2500 su
Madulo m | 2.500 mm 4.000 mm 5.500 mm
Angulo de hélice B | 0.0000 gr 0.0000 gr 0.0000 gr
Angulo de presidén a | 20.0000 gr (| 20.0000 gr || 20.0000 gr
Distancia al centro dy |120.000 mm |(200.000 mm||214.500 mm
Distancia al centro del producto a |120.000 mm||200.000 mm||214.500 mm
Correccidn unitaria total Zx | 0.0000 su 0.0000 su 0.0000 su
Separacidn circular p | 783 mm || 12.566 mm || 17.279 mm
Separacidn circular base Pth| 7.380 mm 11.809 mm || 16.237 mm
Angulo de presién de funcionamiento d,, | 20.0000 gr || 20.0000 gr || 20.0000 gr
Coeficiente de contacto E C:-_I_T_?TDEB 5u 1.6913 su 1.684@
Desviacidn limite del paralelismo entre ejes|f, | 0.0120 mm || 0.0140 mm || 0.0170 mm
Desviacién limite del paralelismo entre ejes|f, | 0.0060 mm || 0.0070 mm || 0.0085 mm

FIGURA 29: Parametros comunes del informe obtenido con Autodesk Inventor.

6.7.

Diagramas para cada uno de los ejes.

En el caso de los ejes de entrada y salida sometidos por 1 fuerza (concretamente

en los engranajes 1y 6), y aplicando el procedimiento descrito en 5.8:

[My]ENGl' [My]ENG6 = Ray "dy = Rpy * d;

[MZ]ENGl: [MZ]ENG6 =Ryz dy =Rpz-d;

(110)

Para los ejes intermedios sometidos por 2 fuerzas (para los engranajes 2, 3, 4 y 5):

[My]ENGZ' [My]ENG4 = Ray - dy
M) [My] s = Rov - da
[M;]enG2, [Mz]EnGgs = Raz - dq
[MZ]ENGBv [MZ]ENGS = Rpz - d3

(111)

A continuacién, se detallan en ambos planos (XY y XZ) los diferentes diagramas

obtenidos para nuestros cuatro ejes, asi como las diferentes ecuaciones obtenidas para

cada tramo en [N] y [Nmm].

Como se puede apreciar en las ecuaciones, el cortante se corresponde con la

derivada de los momentos.
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6.7.1. Eje de entrada (eje 1).

l l

585159 N 264.44TN

349606 N

I I > (mm)

T
174

fo—
2

S Bending Moment in Z (N-m)

] shear Forcein Y (N)

300
200

100

0 0<x<80 0 0<x<80
M =4 —58516x +46812,8 80 <x <174 V=1-58516 80<x<174
—264,446x +101018,644 174 < x < 382 —264,446 174 < x <382
EC 112: Momento en EJE 1 (PLANO XY) EC 113: Cortante en EJE 1 (PLANO XY).
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l

1607711 N

2334.272H

l

726561 N

R

T
174

T (mm)

[
-10
-20
-30
-40
-50
60
70

[ Bending Moment in Z (N-m)

0 4

20

-40

-60

E)
=100
120 I I
140

50 1 m 1 .';D ZIIJD 25.0 !C‘)ﬂ lf;ﬂ 400

[ shear Forcein Y (N)

500
0
-500
-1000
-1500

50 100 150 200 250 300 350 400
0 0<x<80 0 0<x<80
M =4 —1607,7x + 128616 80<x <174 V=4-1607,7 80<x<174

726,572x — 277547,328 174 < x < 382
EC 114: Momento en EJE 1 (PLANO XZ).

726,572 174 < x < 382
EC 115: Cortante en EJE 1 (PLANO XZ2).




6.7.2. Eje intermedio 1 (eje 2).

B49.606 N

l

T l

86112 N 128 119N

1911613 N

r T T T
0 94 220 302

100 150 200

[EEE] Bending Moment in Z (N-m)

04
-10
-20
-3
-40
-50
-60
70
-0
-90
50 100 150 200 250 300 350

200

150

100

50

250 300 350

o ] shear Forcein ¥ (N)
66,112x 0<x<94 66,112 0<x<94
M =1{—783,494x + 79862,964 94 < x < 220 V =1-783,494 94 <x <220
1128,119x — 340691,896 220 < x < 302 1128,119 220 < x <302
EC 116: Momento en EJE 2 (PLANO XY). EC 117: Cortante en EJE 2 (PLANO XY).




2334272H

T l

18164 N 3099 481 N

5252 13N

1 I 1
T T T T
o 94 220 302

x (mm)

250

200

150

100

50

0
100 150 200

[E== Bending Moment in Z (N-m)

250 300 350

g

50

04
-50
-100
-150
-200
-250

om0 [ shear Forcein Y (N)
181,64x 0<x<94 181,64 0<x<94
M ={—2152,632x + 219421,568 94 < x < 220 V =1-2152,632 94 <x <220
3099,481x — 936043,292 220 < x < 302 3099,481 220 <x <302
EC 118: Momento en EJE 2 (PLANO XZ). EC 119: Cortante en EJE 2 (PLANO XZ2).




6.7.3. Eje intermedio 2 (eje 3).

191 613N

|

2672728 N 498T1N

4634212N

(mm)

r T T T
0 94 220 302

100 150 200

200

-300

-400

50 250 300 350
[EEE Bending Moment in Z (N-m)
-300
50 100 150 200 250 300 350

] Shear Forcein Y (N)

—2672,7x 0<x<94 —2672,7 0<x<94
M =31961,512x — 435615,928 94 < x < 220 V =41961,512 94 < x < 220
49,899x — 15061,068 220 < x < 302 49,899 220 <x <382
EC 120: Momento en EJE 3 (PLANO XY). EC 121: Cortante en EJE 3 (PLANO XY).

83




5252 113N

_l
| l

7343.261N 137.021 N

12732395 N

| t } f— i mm)
-300
-500
== Bending Moment in Z (N-m)
50 100 150 200 250 300 350
== shear Forcein Y (N)
—7343,3x 0<x<94 —73433 0<x<9%4
M = {5389,095x — 1196845,13 94 < x < 220 V' =45389,095 94 < x < 220
136,982x —41380,27 220 < x < 302 136,982 220 <x <382
EC 122: Momento en EJE 3 (PLANO XZ). EC 123: Cortante en EJE 3 (PLANO XZ2).




6.7.4. Eje de salida (eje 4).

4634212 N

T T

31917752 N 1442.4363 N

X (mm)

1800
1600
1400
1200
1000
800
500
400
200
0 4
50 100 150 200 250 300 350 400 450

[ Bending Moment in Z (N-m)

350

300

250

200

150

100

50

[}
50 100 150 200 250 300 350 400 450

[ shear Forcein Y (N)

3191,775x 0<x<94 3191,775 0<x<94
M =1-1442,437x + 435615,928 94 < x < 302 V =7-1442,437 94 <x <302
0 302 < x <422 0 302 < x <422
EC 124: Momento en EJE 4 (PLANO XY). EC 125: Cortante en EJE 4 (PLANO XY).
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T

8769.3317TN

T

3963.0633N

2000
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1800
1600
1400
1200
1000
800
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400
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0 4
50 100 150 200 250 300 350 400 450

B Bending Moment in Z (N-m)

900

50 100 150 200 250 300 350 400

B shear Force in ¥ (N)

10000

8000
6000
4000
2000

o
-2000
-4000

50 100 150 200 250 300

350 400 450

8769,332x 0<x<94 8769,332 0<x<94
M ={-3963,063x + 1196845,13 94 < x < 302 V' =1-3963,063 94 <x <302
0 302 <x <422 0 302 < x <422

EC 126: Momento en EJE 4 (PLANO XZ).

EC 127: Cortante en EJE 4 (PLANO XZ2).




A continuacién, en los siguientes cuadros, se muestran a modo de resumen las

fuerzas resultantes obtenidas en los engranajes, en los apoyos, y los momentos maximos

en los engranajes.

CUADRO RESUMEN DE FUERZAS RESULTANTES EN ENGRANAJES

WT12= WT21= 2330 N

WT34= WT43= 5250 N

WTs6= WTgs= 12730 N

WR,= WR;= 850 N

WR34= WR43= 1912 N

WR56= WR65= 4630 N

|W12|= 2480 N

|[Wa4|= 5590 N

|W56|= 13550 N

TABLA 54: Fuerzas en engranajes.

CUADRO RESUMEN DE REACCIONES EN APOYOS
PLANO XY PLANO XZ REACCIONES
EJE RADIALES TOTALES
Rav [N] Rev [N] Raz [N] Rez [N] IRl [N] |Rs| [N]
1 -585,159 -264,447 -1607,711 -726,561 1711 773
2 66,112 -1128,119 181,64 -3099,48 193,3 3300
3 -2672,728 -49,871 -7343,261 -137,021 7810 145,8
4 3191,7752 | 1442,4368 | 8769,332 3963,063 9330 4220

TABLA 55: Reacciones en apoyos.

CUADRO RESUMEN DE MOMENTOS EN ENGRANAJES
ENG | PLANO XY (Mz) [Nm] | PLANO XZ (My) [Nm] | MOMENTOS TOTALES

[Nm]
1 -55,005 -151,1248 161
2 6,2145 17,0742 18,2
3 -92,5057 -254,1575 270
4 -4,0894 -11,2357 12,0
5 -251,2364 -690,2666 735
6 300,0269 824,3172 877

TABLA 56: Momentos en engranajes.
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6.8. Seleccién del lubricante.

Consultando con diferentes fabricantes el aceite que se elige inicialmente es el Shell
Spirax S2 A 85W90, por ser especifico para la lubricacion de engranajes industriales con
servicio severo. Ademas, también es valido para cojinetes, por lo que se estima apropiado
para nuestro proposito.

Esta formulado con bésicos parafinicos altamente refinados con el afiadido de un
aditivo azufre-fosforo el cual le proporciona un mejor desempefio para engranajes. La

normativa usada para la viscosidad del lubricante es la ISO 3448. [26]

Las principales caracteristicas de este aceite son:

Shell Spirax S2 A 80W90
Viscosidad cinematica a 40°C 146 [mm?/s]=[cSt]
Viscosidad cinematica a 100°C | 14.7 [mm?/s]=[cSt]
Punto de inflamacion 175 [°C]

TABLA 57: Caracteristicas principales del lubricante inicialmente elegido. [27]

Tras elegir un lubricante inicial, se escoge el tipo de lubricacién mas apropiado.

Dentro de los diferentes tipos de sistemas de lubricacion, se usara por simplicidad
en la fabricacién, ademas de ser el mas recomendado para este proposito, el de lubricacion
por bafio de aceite. Los engranajes estaran parcialmente sumergidos y gracias al

movimiento de estos, hara que se transmita dicho aceite al resto de componentes.

El nivel de aceite se comprobara con un visor y serd de 120mm. También existira

un orificio de vaciado en la parte inferior de la caja reductora.

Por otra parte, no se considera necesario el uso de retenes por la disposicion
horizontal de la reductora, por el posterior disefio de alojamientos sellados para los
rodamientos, asi como la utilizacién de rodamientos sellados en los ejes de entrada y

salida.

A continuacién, se comprueba el lubricante seleccionado para las diferentes etapas.
Para la comprobacién del lubricante se emplean dos métodos, por recomendacion seguln

AGMA para lubricantes de engranajes o bien por método UNITED.
6.8.1. Recomendacion AGMA.

Segun el primer método, observando la tabla 16, para triple reduccion, temperatura
+10°C/50°C y con una distancia entre ejes del engranaje de menor velocidad de 214,5mm:
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El lubricante recomendado segun AGMA es 4-5, el cual segun la tabla 17 se
corresponde con un SAE 90/110, o un ISO 150/200, cuyas viscosidades aproximadas son:

Vage = 200 cSt
Vloog = 20 CSt

Tal y como podemos apreciar, el lubricante seleccionado inicialmente no es valido
segun recomendacion AGMA, y por tanto se necesita un lubricante mas viscoso.

6.8.2. Método UNITED.

A continuacion, se comprueba el lubricante seleccionado mediante el método

UNITED, para cada una de las diferentes etapas.

Para este caso, la viscosidad para el Gltimo tren es el valor critico por ser el de
menor velocidad tangencial y por tanto ser el requirente de una mayor viscosidad como es
l6gico. A continuacion, en el cuadro siguiente se recogen los diferentes resultados

obtenidos para cada tren segun el procedimiento descrito en 4.8.2.

TREN | Ft[daN] K Vi [m/s] K/t Log(K/vy) | Log(vss) | vas[CSt]
1 233,43 |0,1621 | 4,712 0,0344 | -1,4634 2,384 242
2 525,21 |0,1603 | 2,094 0,0766 | -1,1158 2,547 352
3 1273,24 | 0,1979 | 0,8639 0,2291 | -0,6400 2,762 578

TABLA 58: Resultados para método UNITED en cada tren.

Como podemos apreciar en base a los resultados, la viscosidad requerida para el
tercer tren debe de ser superior a 578 ¢St por lo que, con relacidn a este método y de igual
forma que antes, se necesita un lubricante mas viscoso que el escogido inicialmente, por

lo que el lubricante seleccionado finalmente es:

Shell Omala S2 G 680

680 [mm?/s]=[cSt]
Viscosidad cinematica a 100°C | 38 [mm?/s]=[cSt]
270 [°C]

TABLA 59: Caracteristicas principales del lubricante finalmente elegido.

Viscosidad cinematica a 40°C

Punto de inflamacioén

Este aceite segun el fabricante, y gracias a los aditivos que posee, ha de sustituirse
cada 3 afios. Ademas de eso, por decision personal, se decide fijar la revision del nivel de

aceite a un intervalo anual.
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6.9. Elecciéon de rodamientos.

Una vez tenemos las reacciones en los apoyos y el lubricante apropiado se procede
a calcular los rodamientos necesarios para esta caja reductora. Para ello se tiene en cuenta
gue el niumero de ciclos ha de ser el mismo que el calculado para los ciclos de esfuerzo y
picadura por el método AGMA. Con esto se asegurara que los rodamientos funcionen al
menos durante los cinco afos requeridos, sin ningun tipo de mantenimiento.

El nimero de ciclos de esfuerzo requerido, igual que el calculado anteriormente
para esfuerzo y picadura, asi como el multiplo de vida (o millén de ciclos), para los distintos

rodamientos, se recogen en la siguiente tabla:

Multiplo de vida (xp)
ENGRANAJE EJE RODAMIENTO CICLOS )
[10°ciclos]
Entrada 1
1 3369600000 3369,6=3370
1) 2
2 Intermedio 3
1123200000 1123,2=1120
3 1(2) 4
4 Intermedio 5
280800000 280,8=281
5 2 (3) 6
7
6 Salida (4) 5 124800000 124,8=125

TABLA 60: Numero de ciclos y multiplo de vida para cada rodamiento.

A continuacion, se muestra el procedimiento calculado por Shigley, asi como del

fabricante seleccionado segin normativa ISO 281. [18]

6.9.1. Shigley.

Con relacién a lo descrito en 4.9.1 y como primera estimacion, se escogen de la

TABLA 18, los rodamientos con superior carga dinamica (Cio) obtenidas de (59).

En TABLA 61 se muestran los rodamientos inicialmente seleccionados segun

Shigley como primera estimacion.
Para este caso, se han aplicado las siguientes consideraciones:

- Se haaplicado un factor de multiplicacion de carga (as) de 1.2 segun TABLA 16.
- Lafuerza de disefio para cada rodamiento se corresponde con la reaccion total

tangencial obtenida en cada uno de los apoyos de la TABLA 55.
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- Se ha determinado que los rodamientos mas oportunos para este caso son de

bolas de ranura profunda por soportar exclusivamente componente radial.

RODAMIENTO TABLA 11-2 SHIGLEY

ROD. Fo [N] Cio [N] Ciwo[kN] | Co [KN] Di De B
[mm] | [mm] | [mm]

1 1710,89 36316 436 25.0 55 100 21

2 773,19 16412 195 10.0 30 62 16

3 193,297 2845 5.07 2.24 10 30 9

4 3298,399 48545 55.9 34.0 65 120 23

5 7814,535 72452 83.2 53.0 85 150 28

6 145,815 1352 5.07 2.24 30 62 16

7 9332,128 66029 66.3 405 75 130 25

8 4217,404 29840 30.7 16.6 40 80 18

TABLA 61: Rodamientos inicialmente seleccionados segun Shigley.

6.9.2. SKF.

Como en este caso, se usan rodamientos del fabricante SKF, se buscan los
rodamientos equivalentes en su catédlogo, para determinar los que mejor se ajustan a este

proyecto.

La carga dindmica equivalente P se corresponde nuevamente con las reacciones
de los apoyos de la TABLA 55.

Por otra parte, ya que se desea que los rodamientos tengan una confiabilidad
superior al 90% (95%), se procede con relacion al procedimiento que aparece en el

catalogo del fabricante. [19]

En los ejes de entrada y salida, concretamente con los rodamientos 1 y 8, se ha
optado por un tipo de rodamiento sellado por uno de los lados. Gracias a esto se evitara
gue entre suciedad. Hay que tener especial cuidado en su instalacién colocando el lado

sellado para el exterior. El factor de contaminaciéon considerado (nc) sera de la unidad.

El fabricante elegido (SKF) posee en su pagina web un configurador de rodamientos
en el que se muestran los diferentes resultados, el cual se corresponde con las tablas

indicadas anteriormente, pero con valores exactos.

A continuacion, se recogen en los siguientes cuadros, las diferentes posibilidades

de rodamientos, para cada eje, asi como sus diferentes pardmetros de célculo, y su validez.
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EJE DE ENTRADA (EJE 1).

ROD. d |D Cwo [Co |Pu Dm | v K Pu/P aske | Cioc | VAL.
16002-Z 1532 |8 [585]285|012 |235 201|336 00701 |533 |2045 | NO
6302-RSH | 15 | 42 | 13 | 11.9 [ 5.4 | 0.228 | 28.5 | 18.2 | 37.3 | 0.1333 | 18.88 | 14.28 | NO
6204-RSH | 20 | 47 | 14 | 13.5 | 6.55 | 0.28 | 33.5 | 16.8 | 40.4 | 0.1636 | 31.53 | 11.04 | SI
6205-RSH | 25 | 52 | 15 | 14.8 | 7.8 | 0.335 | 33.5 | 15.5 | 43.7 | 0.1958 | 50 9.68 | Sl
TABLA 62: Calculo para rodamiento 1 segun catalogo SKF para eje de entrada.
ROD. |[d |[D [B [Cw [GCo Pu Dm | v k Pu/P askr | Cioc | VAL
6000 | 10 | 26 475 | 1.96 | 0.083 | 18 [23.3 |29.1 |0.1073 | 11.73 | 7.104 | NO
6200 | 10 | 30 54 |236 |0.1 20 [ 21.9 [ 309 |0.1293 | 17.63 | 6.204 | NO
6300 |10 [ 35 |11 [ 852 [ 3.4 [0.143 |225 | 20.7 | 32.6 | 0.1849 | 44.23 | 4565 | SI
16002 |15 [ 32 |8 [585 285 | 012 [235 |20.1 |33.6 [0.1552 | 27.47 | 5.352 | SI
TABLA 63: Calculo para rodamiento 2 segun catalogo SKF para eje de entrada.
EJE INTERMEDIO 1 (EJE 2).
ROD. |[d |[D |[B [Cw | Co Pu Dm | v K Pu/P askr | Cioc VAL.
625 5|16 |5 | 1.14 | 0.38 | 0.016 | 105 | 69.6 | 9.76 | 0.0828 | 7.11 | 1.344 | NO
635 519 |6 |234 [ 095 | 0.04 |12 61.4 | 11 0.2069 | 50 0.7596 | SI
626 6 |19 |6 | 234 [ 095 [ 0.04 |125 |614 |11 0.2069 | 50 0.7596 | SI
634 4 116 |5 | 1.11 | 0.38 | 0.016 | 10 70.3 | 9.66 | 0.0828 |52 |1.615 | NO
TABLA 64: Calculo para rodamiento 3 segun catalogo SKF para eje intermedio 1.
ROD. |d |D |B [Cw |Co Pu Dm | wv; K Pu/P askk | Cioc | VAL
6304 |20 |52 |15 |16.8 | 7.8 |0.335 | 36 36.2 | 18.7 | 0.1016 | 10.47 | 21.83 | NO
6305 |25 |62 |17 |23.4 | 116 | 049 | 435|328 | 20.6 | 0.1486 | 24.58 | 16.42 | SI
6205 |25 |52 |15 | 148 | 7.8 |0.335 | 335 | 347 | 19.5 | 0.1016 | 10.47 | 21.83 | NO
6206 |30 |62 |16 |20.3 | 11.2 | 0.475 | 46 31.9 | 21.2 | 0.1440 | 22.76 | 16.85 | SI
TABLA 65: Calculo para rodamiento 4 segun catalogo SKF para eje intermedio 1.
EJE INTERMEDIO 2 (EJE 3).
ROD. |[d |D B [Cw |Co Pu Dm | v K Pu/P askk | Ciwoc | VAL.
6211 |55 | 100 | 21 | 46.2 |29 125 | 775|812 | 837 [0.1599 |29.7 |23 S
6009 |45 |75 |16 |22.1 |146 |0.64 |60 |928 |7.33 [0.0819 |6.96 |37.32 [ NO
6209 |45 |85 |19 [351 [216 [0915 |65 |89 |[7.64 01171 |141 |295 |SI
6210 |50 [ 90 |20 [37.1 [232 |098 [70 |856 |7.94 |0.1254 | 16.42 | 28.03 | SI
TABLA 66: Célculo para rodamiento 5 segun catalogo SKF para eje intermedio 2.

92




ROD. [d [D [ B | Cyw Co Py Dm |vi |k Pu/P aske | Cioc VAL.
625 |5 |16 |5 | 114 |0.38 [0.016 | 10.5 | 231 [ 2.944 | 0.1097 | 9.82 | 0.6204 | SI
623 [3 |10 |4 |054 |0.18 [0.007 |65 [303 | 2244 [0.048 |1.78 |1.097 | NO
624 |4 |13 |5[0936 | 029 [0.012 [ 85 |[250 271 |[0.0823 | 4.09 | 0.8314 | SI
634 |4 |16 |5 |1.11 | 038 [0.016 [ 10 |233 |2918 |0.1097 | 6.91 | 0.6980 | SI
TABLA 67: Calculo para rodamiento 6 segun catalogo SKF para eje intermedio 2.
EJE DE SALIDA (EJE 4).
ROD. |[d |[D [B [Cw | Co Py Dm |[vi |k Pu/P askr | Cioc | VAL
6208 |40 (80 |18 [ 325 |19 | 0.8 60 188 | 3.62 | 0.0857 | 7.13 | 33.74 | NO
16008 |40 |68 |9 | 13.8 | 10.2 [ 044 |54 [198 |3.42 |0.0472 |[2.74 | 46.40 | NO
6308 |40 [90 |23 [ 423 |24 |1.02 |65 180 | 3.77 | 0.1093 | 11.71 | 28.60 | SI
6307 |35 |80 |21 |351 |19 |0.815 |57.5 |192 |3.53 | 0.0873 | 7.28 | 33.50 | SI
TABLA 68: Calculo para rodamiento 7 segun catalogo SKF para eje de salida.
ROD. d [D[B [Cw [Co [Pu Dm [vi [k Pu/P askr | Ciwoc | VAL
6205-RSH | 25 | 52 | 15 | 14.8 | 7.8 | 0.335 | 38.5 | 234 | 2.89 | 0.0794 | 5.41 | 16.72 | NO
6305-RSH | 25 | 62 | 17 | 23.4 | 11.6 | 0.49 | 435 | 222 | 3.06 | 0.1162 | 11.41 | 13.03 | SI
6204-RSH | 20 | 47 | 14 | 13.5 | 6.55 | 0.28 | 33.5 | 254 | 2.67 | 0.0664 | 3.87 | 18.68 | NO
6304-RSH | 20 | 52 | 15 | 16.8 | 7.8 | 0.335 | 36 | 244 | 2.77 | 0.0794 | 5.26 | 16.87 | NO

TABLA 69: Calculo para rodamiento 8 segun catalogo SKF para eje de salida.

Dentro de las diferentes alternativas, se seleccionan inicialmente los siguientes

rodamientos. Los resultados en millones de ciclos para rodamientos y manteniendo la

confiabilidad del 95% (Ls) son los siguientes:

RODAMIENTOS INICIALMENTE ELEGIDOS DE SKF
Lio=
Fo=P | C=Cw | Co Di De B Pu (C/p)? Ls
Modelo askF )
[kN] [kN] [kN] | [mm] | [mm] | [mm] | [KN] [108 [ciclos]
ciclos]
6205-
1] 1.711 14.8 7.8 25 52 15 | 0.335 647 50 | 207-108
RSH
2107732 | 852 3.4 10 35 11 | 0.143 | 6300 1338 | 44.23 | 379108
3101933 | 2.34 | 0.95 6 19 6 0.04 626 1774 50 | 568-108
432984 | 234 | 116 | 25 62 17 0.49 6305 357 | 24.58 | 562-107
5| 7.8145 | 37.1 |23.2| 50 90 20 0.98 6210 107 | 16.42 | 112-107
6| 0.1458 | 1.14 | 0.38 5 16 5 0.016 625 478 9.82 | 300-107
7193321 | 423 24 40 90 23 1.02 6308 93.1 | 11.71 | 698-10°
6305-
8| 42174 | 234 | 116 | 25 62 17 0.49 RSH 170.8 | 11.41 | 125-107

TABLA 70: Rodamientos inicialmente elegidos del fabricante SKF.
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Como se puede apreciar, estos rodamientos superan holgadamente los ciclos
necesarios (Ls>Xxp). Estos rodamientos en comparacion con los obtenidos segun Shigley,
cumplen siendo méas pequefios. Esto es debido a que por Shigley no se tiene en cuenta el
lubricante, pero si con el catalogo de SKF (segun normativa 1ISO 281). A pesar de haber

calculado estos rodamientos no serian los mas adecuados para este caso.

Por condiciones de montaje y fabricacion, se han seleccionado diferentes
rodamientos. Si hay menos tipos de rodamientos existe mejor disponibilidad de reemplazo,

y, por otro lado, se desperdicia menos material en la fabricaciéon de los ejes.

Finalmente, los rodamientos elegidos, asi como las esperanzas de vida (en millones

de ciclos) con una confiabilidad del 95% (Ls) se recoge en la tabla siguiente:

RODAMIENTOS FINALES DE SKF

Lio=
Fo=P | C=Cwo | Co Di De B Pu (C/IP)? Ls
Modelo askr )
[kN] [KN] | [KN] | [mm] | [mm] | [mm] | [KN] [108 [ciclos]
ciclos]
6007-
1| 1711 | 16.8 |10.2| 35 62 14 0.44 RS1 946.6 50 303-108
2107732 | 148 | 7.8 25 52 15 | 0.335| 6205 7013 50 224-10°
3101933 | 16.8 |10.2| 35 62 14 0.44 6007 | 656500 50 | 210-10%°
4132984 | 16.8 |10.2| 35 62 14 0.44 6007 132.1 | 18.94 | 125-10°
5|7.8145| 37.1 |23.2| 50 90 20 0.98 6210 107 16.42 | 112-107
601458 | 37.1 |23.2| 50 90 20 0.98 6210 | 165-10% 50 527-10°
719.3321 | 39.7 31 70 110 20 1.32 6014 76.99 | 21.77 | 107-107
6014-
8| 4.2174 | 39.7 31 70 110 20 1.32 RS1 834 50 267-108

TABLA 71: Rodamiento finalmente elegidos del fabricante SKF.

6.10. Disefio de los ejes.

En esta fase, ya se puede realizar un predisefio de cada uno de los ejes, con sus

didmetros correspondientes, chavetas y anillos de retencién segun la normativa aplicada.

En primer lugar, se definen los casquillos utilizados y a continuacién se muestra la

propuesta de disefio para cada uno de los ejes.
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6.10.1. Casquillos.

Se ha optado por afiadir un casquillo en el eje 2 (entre los engranajes 2 y 3) y otro
casquillo en el eje 3 (entre los engranajes 4 y 5), para asi reducir los concentradores de
esfuerzo (al ahorrarnos los anillos de retencion correspondientes) y para facilitar el

mecanizado de los ejes en su fabricacion. Las dimensiones de dichos casquillos son las
siguientes:

Casquillo 1:

- Diametro interior: 41mm.
- Diametro exterior: 50mm.
- Longitud total: 74mm.

Casquillo 2:

- Didmetro interior: 51mm.
- Didametro exterior: 60mm.

) FIGURA 30: Detalle del casquillo 1.
- Longitud total: 50mm.

6.10.2. Propuesta de disefio para los ejes.

A continuacion, se muestran los disefios elegidos para cada uno de los ejes, asi

como las diferentes secciones criticas marcadas y enumeradas en rojo:

1 2 3 4 5 [
I LY _ R Ty —
X
[

FIGURA 31: Eje de entrada (eje 1).

i
i
j

FIGURA 32: Eje intermedio 1 (eje 2).
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FIGURA 33: Eje intermedio 2 (eje 3).

[

]

FIGURA 34: Eje de salida (eje 4).

A continuacion, se calculan los momentos para cada una de las secciones criticas.

En la siguiente tabla se muestran las distancias a dicha secciones criticas (d), asi como los

flectores y torsores existentes en base a las ecuaciones por tramos de cada eje.

CUADRO RESUMEN DE MOMENTOS CRITICOS EN EJE DE ENTRADA (EJE 1)

SECCION | d [mm] Mz [Nmm] My [Nmm] Mt [Nmm] Tx[Nm]
1 0 0 0 0 -70,0
2 72,2 0 0 0 -70,0
3 154 -43301,8 -118969,8 127000 -70,0
4 174 -55005 -151123,8 161000 -70,0
5 194 -49716,1 -136592,4 145000 0
6 364,5 -4628,1 -12711,8 13500 0

TABLA 72: Momentos criticos en eje de entrada.
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CUADRO RESUMEN DE MOMENTOS CRITICOS EN EJE INTERMEDIO 1 (EJE 2)

SECCION | d [mm] Mz [Nmm] My [Nmm] Mt [Nmm] Tx[Nm]
1 17 11239 3087,9 3290 0
2 73,075 4831,5 13274,3 14100 0
3 94 62145 17074,2 18200 210
4 220 -92505,7 -254157,5 270000 210
5 252,925 -55356,8 -152091,6 162000 0
6 285 -19178,0 -52691,2 56100 0

TABLA 73: Momentos criticos en eje intermedio 1.

CUADRO RESUMEN DE MOMENTOS CRITICOS EN EJE INTERMEDIO 2 (EJE 3)
SECCION | d [mm] Mz [Nmm] My [Nmm] Mt [Nmm] Tx[Nm]
1 48.925 -130775,2 -359307,7 382000 0
2 94 -251233,8 -690270,2 735000 -840
3 220 -4083,3 -11244,2 12000 -840
4 253.075 -2432,6 -6712,9 7140,0 0

TABLA 74: Momentos criticos en eje intermedio 2.

CUADRO RESUMEN DE MOMENTOS CRITICOS EN EJE DE SALIDA (EJE 4)
SECCION | d[mm] Mz [Nmm] My [Nmm] Mt [Nmm] Tx[Nm]

1 48.675 155375,6 426891,1 454000 0

2 94 300026,9 824317,2 877000 1890
3 138 236559,6 649942 4 692000 1890
4 282 28848,7 79261,4 84300 1890
5 313.325 0 0 0 1890
6 422 0 0 0 1890

TABLA 75: Momentos criticos en eje de salida.

En este caso solo se emplean chaveteros fresados por lo que los valores tedricos

de concentrador de esfuerzo para tension y flexion seran de: K1=2,2 y Kys=3 segln

4.10.2.2.

6.10.3. Concentradores de tension.

6.10.3.1.

Chaveteros.
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Se emplea ademas una sensibilidad a la entalla para flexion y torsion de 0,9 en base
al material segun el procedimiento descrito. Con esto se obtienen los concentradores que
se usaran para determinar los diferentes coeficientes de seguridad por Goodman:

- Kf = 2,08

- Kfs = 2,8

6.10.3.2. Anillas de retencion.

En el caso de los concentradores para las anillas de retenciéon se utilizan unos
valores tedricos de concentradores de esfuerzo para tension y flexion, asi como de torsion
de K=5 y Kis=3 en relacion con el procedimiento descrito en 4.10.2.3. Al ser las ranuras
normalizadas, se han empleado los parametros de la TABLA 27 por ser valores mas
restrictivos que los de la TABLA 28 y TABLA 29.

Debido al material, y en base a la metodologia, se emplea una sensibilidad a la
entalla para flexion (TABLA 25) y torsion (TABLA 26) de: g=gs=0,9. Con esto y aplicando
(75) y (76) se obtienen los siguientes concentradores de esfuerzo reales siguientes, que se

emplearan para determinar los diferentes coeficientes de seguridad por Goodman:

- Ki=4,6
- Kfs = 2,8

6.10.3.3. Cambios de seccion.

Para los concentradores de esfuerzo reales (K: y Kss) de los cambios de seccién se

procede segun lo descrito en 4.10.2.1 en base a las geometrias de cada seccidn critica.

6.10.4. Calculo a fatiga y comprobacion a fluencia.

Una vez obtenidos los concentradores de tensién, se calculan los diferentes

coeficientes de seguridad para cada seccion critica.

En este caso, el factor de condicion superficial siempre es el mismo (ya que es el

mismo material y se va a mecanizar), por lo que K,=0,6815.

Por otra parte, al igual que para el calculo de los rodamientos, se aplica una
confiabilidad del 95%, por lo que en todos los casos Ke.=0,868 segln la TABLA 22.

En los siguientes cuadros se recogen los diferentes resultados de cada seccion

critica de cada eje, asi como sus diferentes concentradores de tension (tedricos y reales).

98



En las secciones donde no se muestra algun valor es debido a que esa seccién no

esta sometida a esfuerzo de flexion o de torsion, y por tanto, ese término no participa, en

la correspondiente ecuacion (67).

EJE DE ENTRADA (EJE 1)

d Ma[Nmm] | Tm[Nmm] | Ki | Kis | K¢ Ks | Kb Se ns ny
1135 |0 -70-10° 2,8 |- 31,0 | 28,3
2133 |0 -70-10° - |3 |- 2,8 |- 26,0 | 23,7
3130 |127000 -70-10° 24119|226|1,81|0,8617 | 321,2 | 2,65 | 9,86
4130 | 161000 -70-10° 2213 |208]|28 |0,8617 |321,2|2,25 | 8,06
5 | 28,6 | 145000 0 5 |- |46 |- 0,8661 | 322,8 | 1,11 | 3,92
6|25 13500 0 24 |- |2,26 | -- 0,8787 | 327,5| 16,4 | 57,2

TABLA 76: Coeficientes de seguridad en secciones criticas del eje de entrada.

Tal y como se puede apreciar, para el eje de entrada, la seccion critica es la 5

(correspondiente a uno de los anillos de retencién). Por otra parte, se recuerda que se han

utilizado unos valores de concentrador de tensiones muy restrictivo para anillas.

EJE INTERMEDIO 1 (EJE 2)

d Ma[Nmm] | To[Nmm] | K¢ | Kis | Kt Kis | Kb Se ns Ny
1|35 |3290 0 24 |- 2,26 |-- |0,8476 | 3159 | 179 | 648
2 | 37,5 | 14100 0 5 |- |46 |-- |0,8414|313,6 | 250 | 90,8
3|40 | 18200 210-10° [2,2|3 |2,08|280,8356 |311,4|11,9 | 14,0
4|40 | 270000 210-10° [2,2|3 |2,08|280,8356 |311,4|2,84 |9,44
5| 37,5 | 162000 0 5 |- |46 |-- |0,8414|313,6|2,18 | 7,93
6 |35 | 56100 0 24 |- 226 |-- |0,8476 | 3159|105 |379

TABLA 77: Coeficientes de seguridad en secciones criticas del eje intermedio 1.

En este caso, la seccion critica es la 5 (correspondiente a la anilla de retencion que

fija el engranaje 3) por ser donde existe menor coeficiente de seguridad.

EJE INTERMEDIO 2 (EJE 3)

d | Ma[Nmm] | Tm[Nmm] | K | K | Kt Kis | Kp Se ns Ny
1|47 | 382000 0 5 - |46 |- |0,8213 |306,1 | 1,77 | 6,60
2 | 50 | 735000 -840-10° 2213 2,08 2,8 0,8159 |304,1 (1,84 |5,49
3 | 50 | 12000 -840-10° 2213 2,08 (2808159 |304,1 | 7,17 | 6,86
4 | 47 | 7140,0 0 5 - |46 |- ]0,8213 | 306,1 | 95,0 | 354

TABLA 78: Coeficientes de seguridad en secciones criticas del eje intermedio 2.
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En este eje, la seccion critica es la 1 (correspondiente a la anilla de retencién que
fija el engranaje 5) por ser el de menor coeficiente de seguridad.

EJE DE SALIDA (EJE 4)

d | Ma[Nmm] | Tw[Nmm] | Ki | K | Ks Kss Kb Se ns ny
1|67 (454000 |O 5 |- |46 |-- |0,7958|296,6|4,19 |16,1
2| 70| 877000 |1890-10° |2,2|3 |2,08|28 |0,7904 |294,6 |3,41 |7,78
3|70 |692000 |1890-10° |2,1(1,5|1,99|1,45|0,7904 | 294,6 | 5,12 | 14,0
4 |70 | 84300 1890-10° |2,1/1,5|1,99|1,45|0,7904 | 294,6 | 13,6 | 16,1
5/67|0 1890-10° |- |3 |- 2,8 | - 8,05 |7,35
6[70|0 1890-10° |- |3 |- 2,8 | - 9,18 | 8,38

TABLA 79: Coeficientes de seguridad en secciones criticas del eje de salida.

En este eje de salida se puede apreciar que la seccién critica es la 2

(correspondiente con el chavetero del engranaje 6).

A continuacién, se procede a comprobar por el método mas exacto la seccion critica

5 del eje 1, con unos valores mas aproximados de concentrador de tensiones para ranuras.

Observando las TABLA 28 y TABLA 29 con un r/t=0,2 y un a/t=1,15 con relacion al
catalogo de anillas de retencion [28] se obtienen unos concentradores teéricos de: Kr=4,3
Yy KTs=2,6.

Por otra parte, aplicando las correspondientes ecuaciones teniendo en cuenta la

sensibilidad a la entalla del material: Ke=3,97 y Krs=2,44.

Realizando de nuevo el célculo se obtiene un factor de seguridad de: n=1,3. Por lo

tanto queda validada la comprobacién de esa seccidn critica.

6.11. Calculo de chavetas.

En este apartado se procede a comprobar las chavetas seleccionadas tanto a
cizalladura como a aplastamiento segun lo referido en 5.14. Asi se determina la validez
ante esos esfuerzos con relacion a las chavetas elegidas inicialmente. Para su designacion,
estas se nombraran, en sentido de izquierda a derecha de los ejes, y desde el eje de

entrada hasta el de salida. por nimeros ascendentes.

Segun catalogo, se conoce el material de las chavetas, el cual es AISI 1045
(equivalente F-114). Este tiene una tensién de fluencia de 310MPa. También se aplicara

un coeficiente de seguridad determinado (n=2).
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A continuacion, en la siguiente tabla, se recogen todos los resultados de longitudes

minimas necesarias para cada una de las chavetas seleccionadas:

Diametro
Torsor b h DIN 6885 Cizalladura | Aplastamiento
EJE N° d ) _
[Nmm] [mm] | [mm] (bxhxL) Lmin [mm] Lmin [mm]
[mm]
1 10 8 10X8X40 35 5,16 6,45
1 70-108
2 8 7 8X7X32 30 7,53 8,61
3 12 8 12X8X32 40 11,3 17,0
2 210-108
4 12 8 12X8X50 40 11,3 17,0
5 14 9 14X9X70 50 31,0 48,2
3 840-10°
6 14 9 14X9X56 50 31,0 48,2
7 20 12 | 20X12X80 70 34,9 58,1
4 1890-10°
8 20 12 | 20X12X80 70 34,9 58,1

TABLA 80: Longitudes minimas de chavetas a cizalladura y aplastamiento.

Ya que las longitudes de las chavetas escogidas inicialmente superan a las
minimas, estas chavetas cumplen tanto a cizalladura como a aplastamiento sin
inconvenientes, y por tanto son validas. Cabe destacar que la recomendacidn para escoger
la longitud de las chavetas en la fase de predisefio es que esta sea 1.25 veces el didmetro,

no obstante, se observa como con menores dimensiones, cumplen perfectamente.

Estas chavetas se han seleccionado de acuerdo con el catalogo del fabricante
OPAC segun normativa DIN 6885-1A, las cuales se corresponden con las de mayor altura,

capaces de soportar mayores esfuerzos. [29]

6.12. Eleccion de anillos de retencién.

Dichos anillos de retencion permiten fijar axialmente la posicion de los engranajes
en sus ejes correspondientes. Para este propésito se usan anillos de retencion externos

estandar segun normativa DIN 471.

El fabricante escogido para los anillos de retencién es Rotorclip, y su catalogo puede
obtenerse en [28]. Se seleccionan unos anillos de retencidon de secciéon decreciente
montados axialmente. En concreto se escogen todos de la misma serie (DSH) para facilitar
el montaje. Una vez instalados en sus respectivas ranuras, la porcion del anillo que

sobresale de la ranura (resalto) fija axialmente a su conjunto.
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El parametro principal que se debe tener en cuenta para la eleccion de dichos anillos
de retencion es el didmetro del eje. Con relacién a esto, el catalogo nos proporciona las
dimensiones tanto de ranura como de anillo, asi como sus diferentes tolerancias y cargas

axiales soportadas.

En este caso la carga axial no tiene especial relevancia por ser una caja reductora
de dientes rectos. La mision exclusiva de estos anillos de retencion es la fijar los engranajes
axialmente, sin tener que soportar ninguna carga axial especifica, como si que ocurriria,
por ejemplo, con engranajes cilindricos con dientes helicoidales. También permitiran fijar

los ejes axialmente dentro de la artesa.

Al igual que para las chavetas, a los anillos de retencion se designara por numeros
ascendentes en sentido de izquierda a derecha, y recorriendo los ejes desde el eje de
entrada hasta el eje de salida. A continuacion, en la TABLA 81, se muestran los anillos de

retencion elegidos, y las dimensiones mas relevantes de ranuras y anillos.

EJE RANURA ANILLO DE RETENCION
EJE | N° | NOMBRE

Ds | Dg W Df S H R
1 DSH-35 35 33 | 1,60 | 322 39 | 56 | 25
1 2 DSH-30 30 | 286 | 160 | 27,9 3,5 5 2,0
3 DSH-25 25 | 239 | 1,30 | 2372 30 | 44 | 20
4 DSH-35 35 33 | 1,60 | 322 39 | 56 | 25
5 DSH-40 40 | 375 | 1,85 | 365 44 | 60 | 25
2 6 DSH-40 40 | 375 | 1,85 | 365 44 | 60 | 25
7 DSH-35 35 33 | 1,60 | 322 39 | 56 | 25
8 DSH-50 50 47 | 2,15 | 458 51 | 69 | 25
9 DSH-50 50 47 | 2,15 | 458 51 | 69 | 25
3 10 DSH-50 50 47 | 2,15 | 458 51 | 69 | 25
11 DSH-50 50 47 | 2,15 | 458 51 | 69 | 25
12 DSH-70 70 67 | 2,65 | 655 66 | 81 | 30
4 |13 DSH-70 70 67 | 2,65 | 655 66 | 81 | 30
14 DSH-70 70 67 | 2,65 | 655 66 | 81 | 30

TABLA 81: Anillos de retencién seleccionados.

En la FIGURA 35 se muestra en detalle a lo que corresponde cada pardmetro en

las anillas de retencién, asi como para sus correspondientes ranuras.
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FIGURA 35: Dimensiones para anillos de retencion y ranuras segun catalogo. [28]
6.13. Flechaen gjes.

A continuacion, se muestran las graficas de deflexién obtenidas directamente del
modulo correspondiente al generador de ejes de Autodesk Inventor

6.13.1. Eje de entrada (eje 1).
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FIGURA 36: Gréfica de deflexion para el eje 1

Como podemos apreciar, la deflexion méxima es de 0,150 mm en la ubicacién del
engranaje 1, cuyo paso diametral segun (4) es de 10,16 dientes/in
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Segun la TABLA 82 (para dientes rectos, con P<10), la deflexibn méxima permitida
es de 0,01 in o lo que es lo mismo, 0,254 mm. Ya que la deflexion es inferior a la méaxima
permitida, este disefio es totalmente valido.

A continuacion, se muestra la gréfica del diametro ideal para el eje 1, por lo que se
verifica la estimacion inicial en el calculo a rigidez torsional.
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FIGURA 37: Gréfica del diametro ideal para el eje 1.
6.13.2. Eje intermedio 1 (eje 2).
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FIGURA 38: Gréfica de deflexion para el eje 2.

En este caso, la deflexion maxima es de 0,061 mm para la zona del engranaje 2,

cuyo paso diametral es de 10,16 dientes/in, y de aproximadamente 0,03mm para la del

104



engranaje 3, cuyo paso diametral es de 6,35 dientes/in. Observando nuevamente la TABLA
82, las deflexiones en los engranajes son inferiores a las maximas tipicas. Por ultimo, se

muestra la grafica del didmetro ideal y se confirme la validez de la estimacion inicial a
rigidez torsional en este eje.
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FIGURA 39: Grafica del diametro ideal para el eje 2.
6.13.3. Eje intermedio 2 (eje 3).
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FIGURA 40: Gréfica de deflexion para el eje 3.

En este caso, la deflexion maxima es aproximadamente de 0,08mm para la

ubicacion del engranaje 5, cuyo paso diametral es de 4,62 dientes/in, y de
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aproximadamente 0,06mm para la del engranaje 4, cuyo paso diametral es de 6,35
dientes/in. Observando nuevamente la TABLA 82, las deflexiones son inferiores a las
maximas tipicas, por lo que estamos ante un célculo totalmente véalido. De igual forma se
muestra la gréfica del diametro ideal.
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FIGURA 41: Gréfica de diametro ideal para el eje 3.
6.13.4. Eje de salida (eje 4).
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FIGURA 42: Gréfica de deflexion para el eje 4.
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Para el eje de salida, la deflexion méxima es aproximadamente de 0,05mm para la
ubicacion del engranaje 6, cuyo paso diametral es de 4,62 dientes/in.

Observando nuevamente la TABLA 82, la deflexion del engranaje 6 es inferior al
maximo permitido de 0,127mm.

De igual forma se muestra a continuacion la grafica del diametro ideal para este eje
y se verifican nuestros calculos.
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FIGURA 43: Gréfica de diametro ideal para el eje 3.

Rodillo ahusado 0.0005-0.0012 rad
Rodillo cilindrico 0.0008-0.0012 rad
Bola con ranura profunda 0.001-0.003 rad
Bola esférica 0.026-0.052 rad
Bola autoalineante 0.026-0.052 rad
Engrane recfo sin corona < 0.0005 rad
Engranes rectos con P < 10 dientes/pulg 0.010 pulg
Engranes rectos con 11 < P< 19 0.005 pulg
Engranes rectos con 20 < P < 50 0.003 pulg

TABLA 82: Intervalos maximos tipicos de pendientes y deflexiones transversales. [1]

6.14. Juego lateral o backlash.

En este punto si se quiere mandar a fabricar los engranajes para la caja reductora

se debe tener especial atencion al juego lateral que deben tener estos.
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Con relacion a la normativa AGMA 2002-B88, existen unos valores minimos
recomendados de backlash con relacion al médulo (m) y a la distancia entre centros (C).
Para ello se puede recurrir a la TABLA 84 e interpolar, o aplicar la siguiente expresion: [25]

Byn = 0,06 + 0,0005C + 0,03 - my (128)

Por otro lado, y puesto que el lubricante a utilizar se corresponde con uno muy
VisCcoso y que esto es determinante para el célculo del juego lateral, se redondea a un valor

superior. Los datos finales de backlash de nuestra caja reductora son los siguientes:

TREN Modulo my Distancia entre Backlash minimo Backlash
[mm/diente] centros [mm] recomendado [mm] elegido [mm]
1 2,5 120 0,195 0,20
2 4 200 0,28 0,29
3 5,5 2145 0,33225 0,34

TABLA 83: Juego minimo recomendado y escogido para cada tren de engranajes.

En la FIGURA 44 se puede apreciar el detalle del juego lateral para el tren 1.

FIGURA 44: Detalle de juego lateral normal entre engranajes para el tren 1.

Médulo normal m, Distancia entre centros [mm]
50 100 200 400 800
1,5 0,13 0,16
2 0,14 0,17 0,22
3 0,18 0,20 0.25 0,35
5 0,26 0,31 0,41
8 0,35 0,40 0,50 0,70
12 0,52 0,62 0,82
18 0,80 1,00

TABLA 84: Margen de juego lateral recomendado para engranajes. [25]
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6.15. Ajustes.

Para las chavetas, segun catdlogo [29], el ajuste que se debe aplicar en el

chavetero del eje ha de ser P9 si se trata de un asiento fijo, y N9 si se trata de un asiento

ligero. En cambio, para el chavetero del cubo, P9 si se trata de un asiento fijo, y JS9 si se

trata de asiento ligero. Para este trabajo se considera un asiento fijo. Gracias a esto se

facilita el montaje. Por tanto, se determina que los ajustes para nuestros chaveteros

seleccionados son los siguientes:

\o DIN 6885 CHAVETERO DEL EJE P9 CHAVETERO DEL CUBO P9
(bxhxL) Bmin/bmax t1 Bmin/bmax t2
1 10X8X40 9,949/9,985 5/5,2 9,949/9,985 3,3/3,5
2 8X7X32 7,949/7,985 4/4,2 7,949/7,985 3,3/3,5
3 12X8X32 11,939/11,982 5/5,2 11,939/11,982 3,3/3,5
4 12X8X50 11,939/11,982 5/5,2 11,939/11,982 3,3/3,5
5 14X9X70 13,939/13,982 5,5/5,7 13,939/13,982 3,8/4,0
6 14X9X56 13,939/13,982 5,5/5,7 13,939/13,982 3,8/4,0
7 20X12X80 19,926/19,978 7,57,7 19,926/19,978 4,9/5,1
8 20X12X80 19,926/19,978 7,57,7 19,926/19,978 4,9/5,1

TABLA 85: Ajustes para los chaveteros.

t1

di+tz
-t

FIGURA 45: Detalle de dimensiones para el ajuste en los chaveteros. [29]

Para los casquillos no se han aplicado tolerancias por no ser relevante, ademas

se han dejado una holgura de 1 mm entre didmetro de los ejes y diametros interiores.
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En el caso de las ranuras para los anillos de retencion, el valor critico por ser el
gue tiene la menor tolerancia admisible nos lo encontramos con el anillo de retencién mas
pequefio (DSH-25).

No obstante, no tendria mucho sentido el aplicar también un rectificado especifico
en las ranuras ya que encareceria aun mas la fabricacion. Ademas, no es muy relevante

ya que como se ha comentado en otras ocasiones, no existen esfuerzos axiales.

Segun el catalogo del fabricante se puede apreciar que las tolerancias (T) para las

ranuras seleccionadas son las siguientes:

RANURA

N° NOMBRE

Dg T Damin/Dmax
1 DSH-35 33 -0,25 32,75/33
2 DSH-30 28,6 -0,21 28,39/28,6
3 DSH-25 23,9 -0,21 23,69/23,9
4 DSH-35 33 -0,25 32,75/33
5 DSH-40 37,5 -0,25 37,25/37,5
6 DSH-40 37,5 -0,25 37,25/37,5
7 DSH-35 33 -0,25 32,75/33
8 DSH-50 47 -0,25 46,75/47
9 DSH-50 47 -0,25 46,75/47
10 DSH-50 47 -0,25 46,75/47
11 DSH-50 47 -0,25 46,75/47
12 DSH-70 67 -0,30 67,7/67
13 DSH-70 67 -0,30 67,7/67
14 DSH-70 67 -0,30 67,7/67

TABLA 86: Ajustes para anillos de retencion.

Para los rodamientos radiales de bolas, el fabricante recomienda las tolerancias
para los ejes de acero, segun condiciones y segun el tipo de carga, asi como las tolerancias

para los alojamientos de los rodamientos.

En el caso de los alojamientos, segun la TABLA 88 se aplica una tolerancia H7, y
para los ejes se aplica un ajuste h8 (ligeramente holgado) segun el selector de rodamientos
de SKF. Haciendo uso del configurador del fabricante SKF, se recomiendan estas mismas

tolerancias para un ajuste holgado.
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TOLERANCIAS DE AJUSTE PARA LOS RODAMIENTOS
Di[mm] | De [mm] Modelo dmin/dmax del eje dmin/dmax alojamiento
1 35 62 6007-RS1 34,961/35 62/62,03
2 10 35 6300 9,978/10 35/35,025
3 6 19 626 5,982/6 19/19,021
4 25 62 6305 24,967/25 62/62,03
5 50 90 6210 49,961/50 90/90,035
6 5 16 625 4,982/5 16/16,018
7 40 90 6308 39,961/40 90/90,035
8 70 110 6014-RS1 69,954/70 110/110,035

TABLA 87: Ajustes para los rodamientos (ejes y alojamientos).

A los engranajes se le aplicara una tolerancia H9 respecto a ejes, por decisiéon personal,

y para facilitar el montaje.

. Simbolo d N ol
TIPO de Carga T:)rlner:n‘::': Anillo exterior 2) Observaciones Aplicacién Tipica
Carga fuerte o de impacto Para rodamientos con un diametro Bujes de ruedas con
5 en el soporte de pared P7 exterior mas de 500mm se recomienda | rodamientos de rodillos de
a|s delgada N7 en lugar de P7 cabezas de biela.
N
Qo Para rodamientos con un diametro p
|5 .g| Carganormaly pesada N7 T T T Gl 2o e e || 6 ML e
ml=E rodamientos de bolas.
:% a% Mo desplazable M7 en lugar de N7
ol g c i Rodillos de banda transportadora,
5 %% = aéga 'tge'a y carga transportadores aéreos, poleas
g |o | fluctuante M7 - tensoras.
g Carga de impacto pesada Motores de traccion.
G = Carga pesada y normal:
2 @ | nose precisa Normalmente no Motores eléctricos,
‘E | desplazamiento K7 desplazable bombas, ciglefiales.
@ | axial del anillo exterior .
— = Cuando se requiera un alto grado de
£ | Carga normal y ligera: precision, utilizar soporte de una sola
o | es deseable el pieza y sustituir K7, J7 y H7 por K6, Motores eléctricos,
@ | desplazamiento J6 y HB. bombas, ciglienales.
o | © | axial del anillo exterior J7 Desplazable
b=l
E Carga de impacto: llega a Para aplicaciones tales como . .
2|z | producirse pasajeramente equipos de transmision puede Ejes de vagon de
g | [ descarga completa utilizarse H8 en lugar de H7 ferrocarril,
N
-% -g N Aplicaciones generales de
- .o . j .
E © = | Todos los tipos de carga H7 rodam., ejes de vagon de
BE ferracarril, equipos de
8o S transmisién de potencia.
o | 2=
5 |8 §| Transmisién de calor a a7 Facilmente Cilind d
(%. través del eje desplazable - ilindros secadores.
Utilizar una tolerancia adecuada para el
Sol " ial _ diametro interior del soporte de manera -
Sl el EEE que se obtenga un juego radial entre el
anillo exterior y el soporte.

TABLA 88: Ajuste recomendado en los alojamientos para rodamientos radiales.
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7. CONCLUSIONES.

Como se puede apreciar, el disefio y calculo de una caja reductora es un proceso
complejo e iterativo, el cual hay que ir optimizando, teniendo en cuenta muchos

parametros.

Para el disefio de los engranajes se realizo inicialmente una fase de predisefio por
Lewis y posteriormente se comprobd con metodologia AGMA. En base a los resultados
podemos determinar que el método de Lewis para la obtencién del mdédulo minimo teniendo
en cuenta el factor de esfuerzos dindmicos, asi como el factor de guiado, permite realizar

una fase de predisefio mucho mas acertada que por el método tradicional de Lewis.

Por otro lado, inicialmente se calcularon unos rodamientos minimos para que estos
cumplieran con los requisitos iniciales, y posteriormente se observé que lo mejor era el
seleccionar otros rodamientos diferentes para optimizar el disefio. En base a esto se
observa la gran importancia del disefio y calculo de cada uno de los elementos en su

conjunto.

Gracias a la herramienta de seleccién de rodamiento de SKF se obtienen los valores
exactos del parametro aske. NO obstante, el procedimiento descrito observando las tablas,

salvando la precision, es también valido.

En el caso de las chavetas y los anillos de retencion se ha realizado conforme
normativa DIN por los catalogos empleados para la eleccion de estos componentes. Para
los engranajes se ha aplicado normativa AGMA por ser la mas adecuada para tal fin. Para

el resto, se ha utilizado en la medida de lo posible normativa UNE e 1SO.

Para el calculo de las longitudes minimas de las chavetas, aunque estas se han
calculado como si fueran rectangulares en lugar de redondeadas, se aprecia como cumplen

perfectamente, ya que se ademas se aplicd un coeficiente de seguridad de n=2.

También quiero mencionar, que como la primera etapa es la que gira a mayor
velocidad, lo l6gico habria sido el disefiarla con dientes helicoidales. Las principales
ventajas respecto a los dientes rectos es la mayor suavidad y su menor sonoridad, también
aguantan mayores esfuerzos por tener mayor superficie de contacto. Uno de los
inconvenientes gue tiene es la presencia de componente axial en los ejes participantes de
ese tren (en nuestro caso, los ejes 1 y 2). No obstante, como no se disponia de una
velocidad del motor excesivamente elevada (1500 rpm), se realizaron todos los céalculos

con trenes rectos, para asi reducir costes de fabricacion.
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En base a la relacion de contacto, como norma general no se deben disefar
engranajes con relaciones de contacto inferiores a 1,2, ya que las inexactitudes en el
montaje pueden reducir la relacién de contacto alin mas, y puede provocar un desgaste
prematuro en los engranajes. Se podrian haber realizado los trenes con menor nimero de
dientes, tal y como se calculé en el apartado de interferencia, pero esto a su vez habria
provocado que la relacion de contacto hubiera disminuido.

Con respecto al juego entre engranajes o backlash, tal y como se recoge en AGMA,
se tiene que dar un minimo juego recomendado en cada una de las etapas. Con ello ya se

podria mandar a fabricar para el correcto desarrollo de este proyecto.

Al disefiar la carcasa con alojamientos especificos para los rodamientos nos
ahorramos las tapas que sellan el conjunto en cada eje. No obstante, se deben tener en
cuenta ciertas consideraciones, como por ejemplo las dimensiones de los resaltes de los
rodamientos maximas para que no se vea afectada la vida de estos. Por otra parte, este

disefio de carcasa limita que no puedan emplearse otros rodamientos.

Por ultimo, se ha ajustado el disefio para el requisito inicial marcado en 5 afios. Esto
se puede apreciar con los diferentes coeficientes de seguridad obtenidos. Tras la ejecucion
del trabajo se puede determinar que el disefio propuesto cumple con las condiciones de

contorno inicialmente descritas.

8. PLANOS.

A continuacion, se muestran los diferentes planos referentes al disefio propuesto.
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PLANOS

Diseno de una reductora de
velocidad para cinta
transportadora industrial.




L

_____3} _

-

35 DIN 908 - M20 x 1.5 Tapon de vaciado
34 Visor de aceite
33 |32 |ISO 4017 - M10 x 20 Perno de cabeza-hex
32 | 1 |Casquillo 1
31 | 1 |Eje de entrada (eje 1)
30 | 1 |[DIN471-30x1,5 Anillas de retencién para el eje
29 | 1 |[DIN6885-1A8x7x32 Chaveta paralela
28 | 1 |SKF 6007-RS1 Rodamiento bolas ranura
profunda sellado a un lado
27 | 3 |DIN 471 -35x1,5 Anillas de retencion para el eje
26 | 1 |[DIN6885-1A10x8 x40 Chaveta paralela
25 | 1 |Engranaje 1
24 | 1 |DIN6885-1A12x8 x 32 Chaveta paralela
23 | 2 |DIN 471 -40x1,75 Anillas de retencion para el eje
22 | 1 |Engranaje 2
21 1 |DIN 6885-1A 14 x9x70 Chaveta paralela
20 | 1 |Eje intermedio 2 (eje 3)
19 | 1 |Engranaje 5
18 | 1 |SKF 6014 Rodamiento bolas ranura
profunda
17 | 1 |Engranaje 6
16 | 1 |Carcasa Inferior
15 | 1 |Casquillo 2
14 | 1 |SKF 6014-RS1 Rodamiento bolas ranura
profunda sellado a un lado
13 | 3 |DIN 471 -70x2,5 Anillas de retencion para el eje
12 | 1 |Eje de salida (eje 4)
11 | 2 |DIN6885-1A20x 12 x 80 Chaveta paralela
10 | 1 |Engranaje 4
9 2 |SKF 6210 Rodamiento bolas ranura
profunda
8 5 |DIN 471 - 50x2 Anillas de retencion para el eje
7 1 |DIN 6885 - 1A 14 x 9 x 56 Chaveta paralela
6 1 |Eje intermedio 1 (eje 2)
5 2 |SKF 6007 Rodamiento bolas ranura
profunda
4 1 |[DIN 6885 -1A 12 x 8 x 50 Chaveta paralela
3 1 |Engranaje 3
2 1 [DIN 471 - 25x1,2 Anillas de retencion para el eje
1 1 |SKF 6205 Rodamiento bolas ranura
profunda
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Datos del engranaje

Variable Simbolo Valor
Numero de dientes Z1 24
Maodulo m 2,5 mm/diente
Paso p=PI*m 7,854
—————————————————————————————— — Addendum a=m 2,5 mm
Dedendum b=1.25m 3,125 mm
Diametro primitivo dp=m*Z 60 mm
Diametro interior di=m(Z-2.5) 53.75 mm
Diametro exterior de=m(Z+2) 65 mm
Diametro base de db=dp*cos(alfa) 56,382 mm
33,50 centros
33,30 Angulo de presion alfa 20°
Ancho de cara F=b 40 mm
_________________ Distancia entre ejes  |C_2_1 120 mm
Cremallera tipo UNE 18016
Normativa de
40 . UNE 2203
representacion
Engranaje acoplado Engranaje 2 72=72
Plano n° 10
FECHA NOMBRE FIRMAS )
DIBUJADO 1012.21 ] JMBarroso ESCUELA POLITECNICA SUPERIOR
COMPROBADO % LINARES
ESCALA N NS DE PLANO
2.1 Diseno de una reducftora de
velocidad para cinta ERL
H‘A“B fransportadora industrial SUSTITUYE A
tngranaje | SUSTITUIDO POR
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RECTIFICADO

MECANIZADO

Datos del engranaje

Variable Simbolo Valor
Numero de dientes |Z2 72
Maodulo m 2,5 mm/diente
Paso p=PI*m 7,854
Addendum a=m 2,5 mm
Dedendum b=1.25m 3,125 mm
Diametro primitivo  [dp=m*Z 180 mm
Diametro interior di=m(Z-2.5) 173.75 mm
Diametro exterior de=m(Z+2) 185 mm
Diametro base de db=dp*cos(alfa) 169,145 mm
centros
Angulo de presion  |alfa 20°
Ancho de cara F=b 40 mm
Distancia entre ejes |[C 2 1 120 mm
Cremallera tipo UNE 18016
Normativa d.e UNE 2203
representacion
Engranaje acoplado |Engranaje 1 Z1=24
Plano n° 9
FECHA NOMBRE FIRMAS .
DIBUJADO 101221 | JMBarroso ESCUELA POLITECNICA SUPERIOR
COMPROBADO % LINARES
CALA N 2 DE PLANO
11 Diseno de una reducfora de
velocidad para cinta 10714
S fransportadora industrial SUSTITUYE A
A3 —
Fngranaje / SUSTITUIDO POR




MECANIZADO

N6

RECTIFICADO

N5

88

N
" _ §§ Datos del engranaje
99 g\v Variable Simbolo Valor
22 @”9 Numero de dientes |Z3 20
~ ' Maodulo m 4 mm/diente
o | Paso p=PI"m 12,567
} Addendum a=m 4 mm
________________________ I o 7 Dedendum b=1.25m 5 mm
i Diametro primitivo  |dp=m*Z 80 mm
i Diametro interior di=m(Z-2.5) 70 mm
i Diametro exterior de=m(Z+2) 88 mm
! Diametro base de
db=dp*cos(alfa 75,175
PR centros p*cos(alfa) mm
: Angulo de presion  |alfa 20°
i B Ancho de cara F=b 64 mm
Distancia entre ejes |[C_3 4 200 mm
64 Cremallera tipo UNE 18016
Normativa de
: UNE 2203
representacion
Engranaje acoplado |Engranaje 4 Z4=80
Plano n° 12
FECHA NOMBRE FIRMAS .
pDiBUJADD  [10.12.21 ] JMBarroso ESCUELA POLITECNICA SUPERIOR
(OMPROBADO % LINARES
CALA N 19 DE PLANI
Diseno de una reductora de
11 1L
velocidad para cinta -
e fransportadora industrial N
A3 —
Fngranaje 3 SUSTITUIDO POR




MECANIZADO

328

) ,.Z RECTIFICADO
A~~~ Qb% :
83 69590 Datos del engranaje
/ 2e ® > Variable Simbolo Valor
/ @ & Numero de dientes |Z4 80
3 | Maodulo m 4 mm/diente
ol o | Paso p=PI*m 12,567
RS I — B i i By T Addendum a=m 4 mm
i Dedendum b=1.25m 5 mm
! Diametro primitivo  |dp=m*Z 320 mm
,Z Diametro interior di=m(Z-2.5) 310 mm
/ gg,gg Diametro exterior de=m(Z+2) 328 mm
Diametro base de |y yy+cos(alfa) 300,702 mm
34 centros
Angulo de presion  |alfa 20°
Ancho de cara F=b 64 mm
/ \ Distancia entre ejes |[C_3 4 200 mm
Cremallera tipo UNE 18016
Normativa de
. UNE 2203
| ppp—— i representacion
Engranaje acoplado [Engranaje 3 Z3=20
64 Plano n° 11
FECHA NOMBRE FIRMAS )
DIBUJADO  ]1012.21) JMBarroso ESCUELA POLITECNICA SUPERIOR
COMPROBADO % LINARES
CALA N 12 DE PLANI
1.2 Diseno de una reducfora de
velocidad para cinta 12714
e fransporfadora industrial SUSTITUYE A
A3
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MECANIZADO

3143

&
@;@
- N Datos del engranaje
88 & Variable Simbolo Valor
E’E Ndmero de dientes  |Z5 24
2 Maodulo m 5,5 mm/diente
3 Paso p=PI*m 17,279
Addendum a=m 5,5 mm
''''''''''''''''''''''''''''''''''''''''''' N e Dedendum b=1.25m 6,875 mm
Diametro primitivo  |dp=m*Z 132 mm
Diametro interior di=m(Z-2.5) 118,25 mm
Diametro exterior de=m(Z+2) 143 mm
Diametro base de db=dp*cos(alfa) 124,039 mm
centros
Angulo de presion  |alfa 20°
Ancho de cara F=b 88 mm
Distancia entre ejes |[C_5 6 214,5 mm
Cremallera tipo UNE 18016
" Normativa d.e UNE 2203
representacion
Engranaje acoplado [Engranaje 6 26=54
88 Plano n° 14
FECHA NOMBRE FIRMAS .
DIBUJADO 1012.21 ] JMBarroso ESCUELA POLITECNICA SUPERIOR
COMPROBADO % LINARES
CALA N N DE PLANI
11 Diseno de una reducftora de
velocidad para cinta 13714
N fransporfadora industrial T
A3
Engranaje 5 SUSTITUIDO POR
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RECTIFICADO

N5

MECANIZADO

Datos del engranaje

S Variable Simbolo Valor
QY\Q’ Numero de dientes |Z6 54
| ¢ Madulo m 5,5 mm/diente
! Paso p=PI*m 17,279
} Addendum a=m 9,59 mm
_______ A Dedendum b=1.25m 6,875 mm
| Diametro primitivo  |dp=m*Z 297 mm
| Diametro interior  |di=m(Z-2.5) 283,25 mm
! Diametro exterior de=m(Z+2) 308 mm
75.10 Diametro base de db=dp*cos(alfa) 279,089 mm
74.90 centros
Angulo de presion  |alfa 20°
Ancho de cara F=b 88 mm
Distancia entre ejes |[C_5 6 214,5 mm
Cremallera tipo UNE 18016
Normativa de
representacion UNE 2203
Engranaje acoplado [Engranaje 5 Z5=24
Plano n° 13
FECHA NOMBRE FIRMAS .
DIBUJADO 101221 JMBarroso ESCUELA POLITECNICA SUPERIOR
COMPROBADO % LINARES
CALA N [ DE PLANI
1.2 Diseno de una reductora de
velocidad para cinta 16 /14
e fransporfadora industrial SUSTITUYE A
A3
Engranaje 6 SUSTITUIDO POR
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