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3.1 DATOS DE PARTIDA

Para comenzar a calcular los componentes de la transmision del BMW 120i es

necesario conocer los datos de partida de los que se dispone.

Los datos se han obtenido de la ficha técnica del BMW 120i.

DATOS DE PARTIDA
Tipo de motor 4 cilindros
Potencia [CV]/[rpm] 184/5000
Par motor maximo [Nm]/[rpm] 280,9/4600
Caja de cambios Manual, 6 velocidades
Transmision Traccion trasera
Motor Gasolina, 4 cilindros
Velocidad maxima [Km/h] 230
Aceleracién (0-100 Km/h) [s] 7,1
Peso [Kg] 1445
Méaxima carga [Kg] 1805

Tabla 3.1: datos de partida

RELACIONES DE TRASNSMISION

12 marcha 4,002

23 marcha 2,13

32 marcha 1,396

42 marcha 1

52 marcha 0,781

62 marcha 0,668

Marcha atras 3,647

Tabla 3.2: relaciones de transmisién

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 30/08/2017 2




DISENO Y CALCULO DE TRANSMISION 3.DOCUMENTO: CALCULOS

3.2 DINAMICA DEL VEHICULO

3.2.1 Resistencia por rodadura

R, = (P + Pyc) * pe Foérmula 3.1

P= peso del vehiculo [Kg]
Puc= peso de la carga [Kg]

U= coeficiente de rodadura (asfalto)

La resistencia por rodadura tiene su origen en la deformacion del neumatico
debido al peso en el contacto con suelo. Al ponerse en movimiento el coche se crea un

roce entre la rueda y el suelo.

Segun la ficha técnica del fabricante el BMW 120i tiene un peso de 1445 Kg y
puede llegar a albergar una carga adicional de 490 Kg. Este es el peso que se va a
considerar para el calculo de la resistencia a rodadura, el maximo peso permitido en el

vehiculo.

El coeficiente de rodadura sera ju.=0,0225 que esta normalizado para casos en

los que el vehiculo circula por asfalto.

R, = (1445 + 490) - 0,0225 = 43,5375 Kg

3.2.2 Resistencia de la pendiente

X Férmula 3.2

P= peso del vehiculo [Kg]
Puc= peso de la carga [kg]

Xx= pendiente

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 30/08/2017 3
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La resistencia de la pendiente es la que se opone al avance del vehiculo
cuando sube una cuesta.

Para este caso el porcentaje de pendiente considerada es una aproximacion de

la inclinacion méxima a la que se encontrara el coche al circular por la carretera. Asi

pues se ha considerado como pendiente maxima una inclinacion del 25%.

25
R, = (1445 + 490) "T00 483,75 Kg

3.2.3 Resistencia de lainercia

Ri=m-j Férmula 3.3

Vi — Vo
T

j= Formula 3.4

m= masa [Kg]

j= aceleracién [m/seg?

V= velocidad final [m/seq]
Vo= velocidad inicial [m/seq]
T=tiempo [seq]

Ri= fuerza de inercia [Kg]

Esta resistencia se origina por un incremento de la velocidad. Al moverse el

vehiculo se crea una reaccion contraria a la direccion del coche.

El tiempo utilizado para realizar el calculo es el que necesita el coche para
alcanzar los 100 km/h y la velocidad que se utiliza en la formula equivale a los 100
km/h.

- 27,77-0

— 2
j 71 = 3,911m/seg
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5§-C-S-V? Formula 3.5
a = 2-g
8= peso especifico del aire (1,2 kg/m®)
C= constante (coeficiente de resistencia aerodinamica)
S= superficie frontal (en contacto con el viento) [m?]
V= velocidad maxima del vehiculo considerada en aceleracion repentina [m/seg]
g= 9,81 m/seg®
Ra= fuerza de la resistencia del aire [kg]

Es la resistencia que se crea cuando el vehiculo estd en movimiento salvo que

el viento sople en el mismo sentido que el coche y con su misma velocidad.

El dato de la superficie frontal del coche se ha obtenido de la ficha técnica y la
velocidad considerada, la maxima que puede alcanzar el vehiculo. Se ha decidido

utilizar esta velocidad para llevar al limite el célculo de la resistencia del aire.

p - 1,2-0,31-2,14 - 63,882
a= 2-9381

= 165,57kg
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3.3 EMBRAGUE

El embrague es el mecanismo que permite transmitir la potencia del motor a la
caja de cambios sin brusquedad. Permite separar y unir los ejes del motor y el de la

transmision para que el cambio de marchas se realice en ausencia de par motor.

El embrague que se va a disefiar en este caso es de friccion siendo de los mas
utilizados gracias a su versatilidad. En este tipo de embragues el par motor se
transmite por friccidn entre superficies y su principal funciéon es la de permitir realizar el

acople entre ejes de forma suave y progresiva.

Embragado Desembragado

@ Clutch (® Buje/Balero Piloto Collarin

(@) Disco Reten del Cigiefial Horquilla

(® Volante (@ Flecha de Mando (@ Reten de Flecha de Mando
@ Cigtienal Candelero

Imagen 3.1: vista interna de embrague

3.3.1 Material del embrague

Los forros del embrague estaran fabricados mediante un material organico
compuesto de fibras de metal entrelazado con tejido compactado de aramida. Este
material permite un acoplamiento suave y progresivo por lo que es uno de los

materiales mas utilizados en la automocion.
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Mediante la utilizacion de este material se prevé una vida util larga para el
embrague ademas de poder trabajar a altas temperaturas y tener alta disipabilidad de

temperatura.

3.3.2 Dimensiones del embrague

Para el célculo de las dimensiones del embrague se utilizan las siguientes

formulas:

Rint = 0,7 - Rgyt Férmula 3.6

S=2-n-(R%;—Rf)=2-m-0,51-R%, Férmula 3.7

Rext + Rint _ 1,7 - Rext
2 2

Férmula 3.8

p 2N
et Im+1,7-0,51" Ppgy - 1 Férmula 3.9

r=radio eficaz [mm]

S= superficie total de rozamiento [mm?]
Rext/Rin= radios del disco [mm]

N= par maximo del motor [Nm]

u= coeficiente de rozamiento

Pmax= presion para un funcionamiento suave [kg/cm?]
Conociendo el par torsor a transmitir N= 280,9 Nm y los valores del coeficiente

de rozamiento p=0,4 y de la presién para el funcionamiento suave Pna= 2,4 kg/cm? se

procede a calcular las dimensiones que debe tener el embrague:
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R.. = 2 - 280900 = 129.86mm = 12,98
ext = 1T 17.051-0,024-981.04 0 o0mm = Lazecm

Riype = 0,7 - 129,86 = 90,902mm = 9,09cm

1,7 Reye  1,7-129,86
B 2 B 2

r =110,38mm = 11,03cm

§S=2-m-051-R%,;,=2-m-0,51-129,86% = 54038,19 mm? = 540,38 cm?

Para el célculo del par de rozamiento se utilizara la hipétesis de desgaste

uniforme puesto que es mas conservadora que la de presion uniforme:

F, =2 -1+ Ppax ' Rint * (Rext — Rint) Férmula 3.10
(Rext + Rine) Férmula 3.11
Troz =n'M'Fa'f

Fa= fuerza axial [N]

Pmax= presion maxima soportable por el embrague [kg/cm?]
Rext/Rin= radios del disco [mm]

Troz= par de rozamiento que soporta el disco del embrague[Nm]
u= coeficiente de rozamiento

n= ndmero de caras de rozamiento
F,=2-m-0,024-9,81-90,902 - (129,86 — 90,902) = 5238,78 N

(129,86 +90,902)
Troz =2-0,4-5238,78 - > = 426,609 Nm

426,609 Nm > 280,9 Nm

El T, €s mayor que el par torsor que transmite el motor por lo que se

transmitira la totalidad del par a la caja de cambios.
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3.3.3 Estriado del embrague

Tanto el embrague como el eje donde va montado deben soportar grandes
fuerzas debido al par torsor por lo que deben ir montados con un estriado que se

realizara en base a la norma DIN 5480.

Para el célculo del estriado se supone un médulo m=2 y el factor de soporte

sera k=1,15 debido al centrado de flancos.

Por lo tanto, utilizando esos valores, se calculara la longitud del estriado y la
fuerza que puede soportar:

F Formula 3.12

L=k-
h-z-p

Formula 3.13

S 1~

L= longitud del estriado [mm]

k= factor de soporte

F= fuerza que soporta el eje [N]

h= altura portante de los nervios [mm]

z= numero de dientes

p= presién que soporta la chaveta [LOON/mm?]
T= torsor que soporta el eje [Nm]

r=radio del eje [m]

Para conocer el numero de dientes que debe tener el estriado se utiliza la
norma DIN 5480 en la que mediante la tabla 3.3 y tomando como diametro @=25mm y

como modulo m=2 se consigue el numero de dientes.
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dy Number of teeth
for module m
mmlos |06 075 08 |1 ]125]15]| 175 2 2,5 3 4 5| 6
-] 10 8 3] [
7 i2 | 10 8 7
8 14 12 2] B8 6
9 16 13 10 10 7
10 18 15 12 11 8 3]
11 20 17 13 12 9 7
12 2z 18 14 13 10 8 6
13 24 20 16 15 11 2] 7 6
14 26 | 22 17 16 12 10 8 6
15 28 | 23 18 17 13 10 ] 7 [
16 a0 25 20 18 14 11 9 8 6
17 3z | 27 21 20 15 12 10 8 7
18 34 28 22 21 16 13 10 9 7
19 36 30 24 22 17 14 11 g
20 3s | 32 25 | 23,24 | 18 14 12 0 8 ]
21 40 34 26 25 19 15 12 10
22 42 | 35 28 26 20 16 13 11 9 7 3
23 44 37 29 27 22 17 14 12
24 46 38 30 28 22 18 14 12
25 48 | 40 32 30 24 18 15 13 11 8 7
26 50 42 33 3 24 19 16 13
27 52 | 44 34 az 26 | 20 18 14

Tabla 3.3: numero de dientes del estriado

F—280'9Nm—224721v
©0,0125m
L=1,15 22472 =10,21
T 11-100 0 e
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3.4 CAJA DE CAMBIOS

La caja de cambios es el mecanismo que, manteniendo la potencia dada por el
motor, transforma el par motor en otro mayor o menor dependiendo de la velocidad o

fuerza que se requiera del coche.

Este mecanismo desempefia la labor de superar las resistencias previamente
calculadas. Es por esto que las marchas mas bajas tienen mas fuerza que las altas,
haciendo que sea facil subir pendientes, mientras que las marchas mas altas permiten

una mayor velocidad al vehiculo.

Imagen 3.2: caja de cambios

3.4.1 Relaciones de transmision

El calculo de la desmultiplicacion del par motor a las ruedas se calcula a través

de la relacién del diferencial.

N Nmax. pot Formula 3.14
¢ Ts "Ny
Vinax * 60 Férmula 3.15
n,=———
T * Drueda

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 30/08/2017 11
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rq= relacion del diferencial

Nmax. pot= revoluciones maximas a maxima potencia [rpm]
n,= revoluciones del diferencial [rpm]

rs= relacion en 62

Vmax= velocidad méaxima [km/h]

Drueda= diametro de la rueda [m]

~ 4600 aag
e = 06682032613
230 k_m . 1000m . lh'

n, = h__Lkm _S0min — 2032,613 rpm

- (0,6319 - 0,95)

La relacion de la 6% marcha es 0,668 que ha sido obtenida de la siguiente

pagina web al igual que el resto de las caracteristicas del vehiculo:

http://www.cochesyconcesionarios.com/fichas/Bmw/Serie-1/825368-prestaciones-

dimensiones.html

En cuanto al tamafio del neumatico es 205/55 R16, que significa que es una

llanta de 16", con una anchura de 205 mm y un perfil del 55% de ancho.

25,4mm
Dryeda = 16" - T +2-0,55-205mm = 631,9mm — 0,6319m

Ademas, ya que la rueda soporta el peso tanto del vehiculo como de sus
ocupantes, el neumatico sufre una deformacion que hace que no sea totalmente
circular la rueda. Por eso se multiplica el diametro por un factor de 0,95 para

compensarlo.

Una vez calculada la relacion del diferencial se procede a calcular la velocidad

y revoluciones a las que giran las ruedas para cada marcha del automovil.

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 30/08/2017 12
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Veoche Férmula 3.16

Wrueda = Wmotor * lee " Ldif. =

Rrueda

o 1 1
Wﬁueda = 4600rpm . m . m = 2033,13rpm

ev min 2nrad O,6319m-0,95_63,9m

o r
Ve = 2033,13 . = 230km/h
coche min 60seg rev 2 seg m/
> 4600 ! 1738,96
= rom-——— ——— = r

Wrueda P 5781 3,387 7oTpm

s rev min 2mrad 0,6319m-0,95 54,65m
VS . = 1738,96 : : = = 196,74km/h

min 60seg rev 2 seg

o 1 1
W eda = 4600rpm - 13387 = 1358,13rpm

ev min 2mrad 0,6319m-0,95 _ 42,68m

4© r
|4 = 1358,13

coche

= 153,648km/h

min 60seg rev 2 seg
3 _ : : -
Wiryeda = 4600rpm 1396 3387 972,87rpm
VE 97287 rev min 2mnrad 0,6319m-0,95 _ 30,575m — 110,07km/h
coche ™ """ min 60seg Trev 2 - seg prm
22 . : -
Wieda = 4600rpm 213 3387 637,62rpm
50 rev min 2nrad 0,6319m-0,95 20,04m
Vioche = 637,62 . . = = 72,136km/h

min 60seg rev 2 seg

o 1 1
Wr%ueda = 4600rpm ' m ' m = 339,36rpm
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rev min 2nrad 0,6319m - 0,95 10,665m

vl = 339,36
coche = min 6OSeg rev 2 seg

= 38,39km/h

Diagrama de velocidades
6000

5000

4000 / /// = Primea marcha
/ / /=  cepunds mare

[/ = S e

= Cuarta marcha

Wmotor (rpm)
N w

o o

o o

o o

1000 = Quinta marcha

== Sexta marcha

0 500 1000 1500 2000
Wrueda (rpm)

Gréfica 3.1: diagrama de velocidades

3.4.2 Comprobacién de la 12 marcha

Es de vital importancia comprobar que la 1° marcha es capaz de superar las

resistencias previamente calculadas para poder ponerse en marcha.

Para realizar la comprobacién es necesario calcular el par maximo que se

transmite a las ruedas y que debe ser mayor que el par resistente en la rueda motriz
gue impide circular al vehiculo.

Asimismo, para este calculo no se tiene en cuenta la resistencia del aire puesto
gue solo se debe tener en cuenta a partir de 80km/h.

Ravan. = Ry + R, + R; = 43,5375kg + 483,75kg + 771,43kg = 1298,717kg

Ruvan. * Drueaa  1298,717 - 0,6319 9,81m/seg?

> = 3 = 410,32kgm - T = 4025,33Nm

T, =
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Ravan= fuerza total de resistencia en la rueda motriz

T,= par resistente en la rueda motriz

;o Wee _Tm Férmula 3.17
“ Wm Tec
i= Wrueda _ ch Férmula 3.18
4= =
Wee Trueda
. . Tm ) ch 280,9
e ig = e o Tryegq = ————1— = 4273,25Nm
Tee " Trueda —_—
4,002 3,387

4273,25Nm > 4025,33Nm \/

3.4.3 Comprobacién de la 62 marcha

Al igual que con la 1" marcha también se debe comprobar si el coche es capaz

de superar las resistencias en la marcha mas alta.

En este caso se sustituira la resistencia del viento por la que realiza la
pendiente ya que, como se ha dicho anteriormente, solo hay que tenerla en cuenta a

partir de 80km/h y nunca se va a utilizar la 6 marcha para superar grandes pendientes.

Asi mismo, tampoco se tendra en cuenta la resistencia que crea la inercia

puesto que a grandes velocidades no se daran grandes aceleraciones.
Rovan. = R + R, = 43,5375kg + 165,57 = 209,1kg

Ravan. ' (Z)rueda _ 209,1-0,6319 9,81771/5@92

T, = = 66,067kgm -
r 2 2 T

= 648,122Nm

avan= fuerza total de resistencia en la rueda motriz
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T,= par resistente en la rueda motriz

o T Tee 280,9
lcc "lg =7 2 Tryeaa = 45— = 713,27Nm
Tee " Trueaa 0,668 3,387

713,27Nm > 648,122Nm \/

3.4.4 Dientes de las ruedas

Sabiendo el valor de las relaciones de transmisién de cada una de las marchas,
se procederd al calculo del niumero de dientes de cada una de las ruedas que

componen la caja de cambios.

Ademas de estos engranajes también se calculara un par de engranajes a los
gue se llaman "toma constante" que transmiten el par torsor del eje principal al eje
intermedio. Este par de engranajes posibilita que la caja de cambios sea mas pequefna
porque la relacion de transmisién sera de 1:2 y los engranajes de las distintas marchas

seran mas pequefos.

La distancia entre ejes debe ser constante y por eso la suma de los radios de
los pares de engranajes sera el mismo en todas las marchas. De no ser asi la
transmision tendria problemas por desgaste de las piezas o incluso se podria dar el

caso en el que los engranajes no llegarian a engranar entre si.

Por esta razon se deben seguir algunas condiciones para que el disefio

funcione adecuadamente:

- La distancia entre los debe ser siempre la misma.

- Todos los engranajes deben tener el mismo modulo.

Para la caja de cambios del automovil se van a utilizar ruedas cilindricas de

dientes helicoidales ya que son menos ruidosos, su desgaste es menor y tienen menos
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problemas dinamicos que los de dientes rectos. Estas caracteristicas hacen que sean

mas habituales en el sector del automévil.

Para que los engranajes no sufran interferencias y partiendo de un angulo de la
hélice de 20° se utiliza la siguiente férmula para determinar el nUmero de dientes

minimo que deben tener los engranajes.

7 = > 14 Férmula 3.19
" cos3(B) T

Z, = I > 14 > Z = 14 - cos3(20°) = 11,616 ~ 12 dientes

Por lo tanto, conociendo el numero minimo de dientes que deben tener los
engranajes y la relacion de transmision en cada uno de los pares de engranajes se

procede a hacer un calculo aproximado de los dientes que tendran las ruedas.

Relacion de Numero de dientes Relacion
transmision obtenida
ic=1:2 Zo1= 12 dientes ie=1:2
Zoo= 24 dientes
ip=1:2,001 Z,;,= 12 dientes ih=1:2
Z.,= 24 dientes
i,=1:1,065 Z->1= 16 dientes i,=1:1,0625
Z,o= 17 dientes
is= 1:0,698 Z3:= 20 dientes is=1:0,7
Z3o= 14 dientes
i,=1:0,5 Z,1= 24 dientes i,=1:0,5
Z,= 12 dientes
is= 1:0,3905 Zs,= 26 dientes is= 1:0,384
Zso= 10 dientes
is= 1:0,334 Ze1= 27 dientes is= 1:0,333
Zs>= 9 dientes

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO
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3.4.5 Calculo de B.

Partiendo de la formula 3.18 y sabiendo el nimero de dientes que tiene cada
engranaje se calcula el valor exacto de la (3.

12
Zy=——=—<214 > B11-12 = 18,21° = By,—
"= 053 (Bii1g) Bi1-12 Bo1-02

Zi1+ 2721, Zy1+ 275y 12 + 24 16 + 17 .
= e == — COS (ﬁ21_22) = 29,45
cos (B11-12) €0S (B21-22) cos(18,21) cos (fr1-22)

Zi1+ 2721, Za1+ 273, 12 + 24 20+ 14 .
= - = — COS (ﬁ31_32) = 26,215
cos (B11-12) €0s (B31-32) cos(18,21) cos (B31-32)

Zi1+ 721, Lyt Z4o 12 + 24 24+ 12 .
= - = — €0S (B41-42) = 18,21
cos (B11-12)  €OS (Bs1-42) cos(18,21) cos (Ba1-42)

Zi1+ Zy, Zsi1+ Zs, 12 + 24 26+ 10 .
= - = — co0s (Bs1-52) = 18,21
cos (By11-12) €0s (Bs1-s2) cos(18,21) cos (Bs1-52)

Zi1+ Zy, Zo1+ Zgs 12 + 24 27+9 .
= - = — c0s (Be1-62) = 18,21
cos (B11-12) €0s (Bs1-62) €0s(18,21) cos (Be1-62)

3.4.6 Célculo del moédulo

Como se ha dicho previamente todos los pares de engranajes tendran el

mismo modulo y para ello hay que definir una serie de caracteristicas para las ruedas.

Para el célculo del moédulo se utilizara la expresion obtenida del libro "Disefio

de maquinas” que sigue la norma ISO y que sirve para evitar el fallo superficial.

s 2T, cos*(By) - (i + 1) Formula 3.20
m =
kqam ¥ - zZ-i-sina-cosa
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T=par torsor del eje [kgcm]
i=relacion de transmision
z=numero de dientes
kagm=resistencia [kg/cm?]
W=factor de guiado
B=angulo de hélice

Lo primero sera definir el material del que estaran fabricados los engranajes; se

elige un acero aleado, cementado y templado con una kagm de 80 kg/cm?.

Para el célculo del médulo es necesario saber la media de kildmetros que
recorrera el coche para poder saber la cantidad de kilometros que circulara el automdévil
en cada marcha.

B media de km recorridos B 280.000km

= =4
velocidad media 70km/h 000h

De este modo se estima que el vehiculo circulara durante aproximadamente

4000 h y se puede calcular el porcentaje de horas que lo har4 con cada marcha.

Marcha Porcentaje Horas
12 8% 320

28 30% 1200
3° 24% 960
42 21% 840
5¢ 10% 400
6% 5% 200
MA 2% 80

Tabla 3.5: duracién de cada marcha

En cuanto al factor de guiado se ha decidido utilizar el valor Y=10 que se utiliza

en calidad y condiciones normales.

[ factor de guiado W

|_Flancos en bruto, poca velocidad y montaje deficiente 5
( Calidad y condiciones normales |
Tallado muy exacto, montaje muy preciso y buen asiento de 15-20 (casos
cojinetes y apoyo rigido de estos excepcionales hasta 30)

Tabla 3.6: valores recomendados del factor de forma W
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Dado que la kagm del material estéa definida para una duracion de servicio de

5000h es necesario utilizar la siguiente tabla cuando las horas de servicio varien en

cada marcha.

Para un valor de h diferente de 5000 horas, el valor de K., 5e hard = @Ksa. LOS valores se extraen de la

siguiente tabla

| Horas servicio h | 1757041 312| 625| 1200| 2500| 5000|10000| 40000 80000 | 150000
@ | 32| 25| 2| 16| 1,25| 1| o8 05 04| 032
Tabla 3.7: tabla de valores de Kygm

Ademas, hay que tener en cuenta que para el calculo del médulo hay que
utilizar la rueda mas pequefia de cada par de engranajes, es decir, para la 1%y 2°

marchas el engranaje se encuentra en el eje intermedio y para las demas marchas se

encontrara en el eje secundario.

El par torsor varia dependiendo de la velocidad que gira el engranaje, por lo

gue los engranajes del eje intermedio giraran a la misma velocidad angular pero los del

eje secundario giraran a diferentes velocidades.

4600
Wi_, = 5 = 2300rpm

Pot  184CV -735,4 135313,6W
= = = 561,8Nm = 5726,98 kgcm

T, , = = =
=T w 2300rpm - 2= 240,85rad/seg
60
_ 2000 _ 3285,71
3T 0,y CeerTem
Pot 184CV - 735,4 135313,6W
T; = = = 393,26 Nm = 4008,76 kgcm

W 3285,71rpm - ~ 344,078rad/seg

W, = 4600rpm

Pot 184CV -735,4 135313,6W
= = 280,9Nm = 2863,4 kgcm

T = = =
T w 4600rpm - 2_’; 481,71rad/seg
W = 4600 = 5989,58
5T 32.0384  DoooooTPm
Pot 184CV - 735,4 135313,6W
Ty=-— = = = 215,73Nm = 2199,08 kgcm

wo 5989,58rpm - 2T 627,22rad/seg

60
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4600
©72.0,33
Pot  184CV -735,4 135313,6W

T — — f—
6§~ W 6969,69rpm - 2_7(: 729,86rad/seg

= 6969,69rpm

= 185,39Nm = 1889,87 kgcm

Marcha 1%

Las horas de servicio son de 320h por lo que hay que interpolar.

625312 625320
1= o5 T T 2=«

- x =248

Para conseguir la kagm de la marcha se utiliza la siguiente formula, porque la k

solo vale para duracion de servicio de 5000h:

Koam = @1 -k = 2,48 130 = 322,4

T=5726,98 kgcm

=2
z=12
Kaam= 322,4 kg/cm?
Y=10
B=18,21°
_?|_2:572698-cos*(1821) - (2£1) _ . _ .
m= 322,4-10- 122 - 2 - sin(20) - cos(20) cm = 4,5mm
Marcha 2%

Las horas de servicio son de 1200h por lo que no hace falta interpolar ya que el
valor aparece en la tabla.

(pz == 1,6
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Para conseguir la kagm de la marcha se utiliza la siguiente formula, porque la k
solo vale para duracion de servicio de 5000h:

Koam = © - k = 1,6 - 130 = 208

T=5726,98 kgcm

i= 1,0625
z=16
Kaam= 208 kg/cm?
W= 10
B= 29,45°
s|2:5726,98 - cos*(29.45)- (10625 £ 1) _ . _ .

= |208-10- 167 - 1,0625 - sin(20) -cos(20) o T Hemm

Marcha 3%

Las horas de servicio son de 960h por lo que hay que interpolar.

1200 - 625 1200 — 960
Ps="H16-2 ~ 16-x

->x=176

Para conseguir la kagm de la marcha se utiliza la siguiente formula, porque la k

solo vale para duracion de servicio de 5000h:

Koam = @3 * kmin = 1,76 - 80 = 140,8

T=4008,76 kgcm
i=1,4285

z=14

Kagm= 140,8 kg/cm?
W=10
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B=26,215°

3| 2-4008,76 - cos*(26,215) - (1,4285 + 1)
> = 0,46cm = 4,6mm

140,8-10-142-1,4285 - sin(20) - cos(20)
Marcha 4%

Las horas de servicio son de 840h por lo que hay que interpolar.

1200 - 625 1200 — 840
P ="H6—-2 "~ 16-=x

- x =1,85

Para conseguir la kagm de la marcha se utiliza la siguiente formula, porque la k

solo vale para duracion de servicio de 5000h:

Kaam = Pa * kmin = 1,85 - 80 = 148

T=2863,4 kgcm

i=2
z=12
Kaam= 148 kg/lcm?
WY=10
B=18,21°
_ | 228634 cos*(182D)- 24D _ o,
= |148-10-122- 2 -sin(20) - cos(20) - T R
Marcha 5%

Las horas de servicio son de 400h por lo que hay que interpolar.

625 —312 625 — 400
2—-25  2—x

Ps = - x = 2,36
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Para conseguir la kagm de la marcha se utiliza la siguiente formula, porque la k
solo vale para duracion de servicio de 5000h:

Kaam = Qs * kmin = 2,36 - 80 = 188,8

T=2199,08 kgcm

i=2,6

z=10

Kaam= 188,8 kg/cm?

W=10

B=18,21°

:| 2-219908-cos*(1821)- 26£1) _ . .
= |188,8-10-102-2,6 - sin(20) - cos(20) _ " —Cr T e

Marcha 6%

Las horas de servicio son de 200h por lo que hay que interpolar.

312 —-150 312 —200
25—32  25—x

P = - x =298

Para conseguir la kagm de la marcha se utiliza la siguiente formula, porque la k

solo vale para duracion de servicio de 5000h:

Koam = @1 kmin = 2,98 - 80 = 238,4

T=1889,87 kgcm
i=3,03

z=9

Kadm= 238,4 kg/cm?
Y=10

B=18,21°
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3/ 2-1889,87 - cos*(18,21) - (3,03+ 1) oders — 4
"= 2384-10-97-3035in(20) -cos(20)

El médulo mas restrictivo es el de la marcha 42 por lo que se decide utilizar el
maodulo normalizado inmediatamente superior. Para este caso el médulo normalizado

superior a 4,67mm es el modulo 5 de la serie |.

3.4.7 Calculo de los engranajes de marcha atras

Para hacer el calculo de los engranajes de marcha atras es necesario conocer
previamente la distancia entre el eje intermedio y el secundario. Estas ruedas seran
cilindricas de dientes rectos ya que se simplifica mucho el célculo y ademas nunca van
a ser utilizadas en movimiento por lo que no dan tantos problemas como los demas

pares de engranajes.

Para ello se utiliza cualquiera de los pares de engranajes previamente
calculados. En este caso se ha decidido utilizar el par de engranajes de la segunda
marcha.

16 +17
cos(29,45)

m z+z 5
d=R+R =— =5

2 'm— :94,75

Al igual que con los engranajes de dientes helicoidales, para que el par de

engranajes no sufra interferencias hay que determinar un nimero minimo de dientes.
z, = z = 14 dientes

A partir de ahi se calcula el numero de dientes de

la corona.

i=1,8235 Imagen 3.3: marcha atras
z=14
z'=z-1=14-1,8235 = 25,529 = 26
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=26 _ 1 g5y
Tt

Como se aprecia en la imagen 3.3 y para simplificar el calculo tanto el pifién

como el pifidén loco tendrén el mismo tamafio.
Para poder calcular el tamafio de las ruedas lo primero es calcular el médulo.
Se realizara en dos partes, primero se calculard el modulo del pifién-pifién loco y

después el modulo del pifién loco-corona.

Pifidn-piridn loco:

La marcha atras se estima que tendra 80h de servicio por lo que la kagm sera la
siguiente
kadm = Pma k= 3,2 -130 = 416

T=5726,98 kgcm
i=1

z=14

Kagm= 416 kg/cm?
PY=10

mzi/k 2:-T - (i1

aam ¥ zZ-i-sina-cosa

3 2-572698-(1+1)
> = 0,35cm = 3,5mm

416-10-142-1-sin20 - cos 20

Pindn loco-corona:

=0,322cm = 3,22mm

e 2-5726,98 - (1,857 + 1)
= |416-10- 142 - 1,857 - sin 20 - cos 20
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El modulo mas restrictivo es el de la pareja pifion-pifion loco por lo que se
decide utilizar el modulo normalizado inmediatamente superior. Para este caso el

modulo normalizado superior a 3,5 mm es el modulo 3,5 de la serie .

Una vez conocido el modulo de la marcha hay que comprobar que la distancia

entre ejes sea mayor que la suma de diametros del pifidn mas la corona.

!

m z+z
d=94,75>Rc+Rc’=7

1 m

po i pot o 35 14+26
c c = > 1

+2:35=77Tmm <d

Por lo tanto, lo Unico que falta es saber la distancia entre cada uno de los pares de

engranajes.

m , 3,5
Rp+Rpl=?-(Z+z)=7-(14+14)=49mm

m 3,5
RC+Rpl=?'(Z+Z,)=7'(26+14)=70mm

3.4.8 Calculo de las dimensiones de las ruedas

Conociendo el numero de dientes de los engranajes y el modulo se calcula el

radio de cada engranaje:

R — m-z 5-12 _ 3158
01 ™ 2.cos(B) ~ 2-cos(18,21) ~ mm
Roy= 2 22 o6
027 2.cos(B) ~ 2-cos(18,21) mm
R — m-z 5-12 _ 3158
72 cos(B)  2-cos(1821) mm
m-z 5-24
R12 = 63,16mm

2 cos(B) —2- cos(18,21)
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m-z 5-16

R,. = = = 45,935

217 2. cos(B) ~ 2-cos(29,45) mm
R,=—TZ __>17  _ ee06

227 2.cos(B) ~ 2-cos(29,45) mm
Ry =2 520 _oooq
317 2. cos(B)  2-cos(26,215) T mm
Ry, =2 >t 54
327 2-cos(B) ~ 2-cos(26,215) mm
R — m-z 5:24 6316

17 2.cos(B)  2-cos(18,21) ' mm
R = m-z 5-12 _ 3158

27 2.cos(B)  2-cos(18,21) mm
R =2 526 o6

17 2. cos(B) ~ 2-cos(18,21) mm
Ry, =—m2 __ 510 _oiog

527 2.cos(B) ~ 2-cos(18,21) ~ mm
Ry =2 527 458

61 ™ 2.cos(B) ~ 2-cos(18,21) ~ '’ mm
R, =2 59 36

627 2-cos(B) ~ 2-cos(18,21) ~ mm

En cuanto a las ruedas rectas de la marcha atras:
po Mz 3514
¢=——=—F— = 245mm
po M 3526
¢'=——=———=455mm
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El ancho de las ruedas sera:

b=¥¥ -m=10-5=50mm

bys=%¥-m=10-3,5=35mm

Por ultimo se calcula el angulo de los engranajes helicoidales:

tan (@ro1-02) tan (20)
_ = = 18,21) = ———— _oo = 20,965°
cos(Bao1-02) tan (Quo1_op) - cos( ) tan (@uo1—og) = *g01-02
tan (@r11-12) tan (20)
_ == 18,21) = ——— _1, = 20,965°
cos(Ba11-12) tan (@u1112) — cos( ) tan (@a11_15) = dg11-12
tan(a,;21-22) tan(20)

c0s(Baz1-22) = — €0s(29,45) = = Qgp1_pp = 22,684°

tan(daZl_zz) tan(aa21—22)
tan(a, 31— tan(20

—( ra1-s2) - c0s(26,215) = ;)
tan(@g31-32) tan(@g31-32)
tan(a,44_ tan(20

—( ra1-42) - cos(18,21) = #
tan(@g41-42) tan(@gq1-42)

c0s(Baz1-32) = = Qgz1_32 = 22,082°

c0s(Bas1-42) = = Aga1-42 = 20,965°

tan (@s1-52) tan (20)
_ =— 18,21) = ———— _c, = 20,965°
cos(Bas1-52) N (@aeioa) — cos( ) N (@aei o) = Qgs1-52
tan (@re1-62) tan (20)
_ = " 1821) = ———— _er = 20,965°
cos(Bas1-62) tan (Zug; oz — cos( ) tan (Tue;_oz) = Uge1-62

3.4.9 Calculo de las fuerzas sobre las ruedas

En las ruedas de dientes helicoidales ademas de la fuerza radial (F,) y fuerza
tangencial (U) se crea una fuerza axial (F,) debido al &ngulo de los dientes de las
ruedas.

Para calcular dichas fuerzas se utilizan las siguientes formulas:

U=T/R Formula 3.21

E. = U -tan(a,) Férmula 3.22
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F, = U -tan(B,) Férmula 3.23

Formula 3.24
W= |U2+E?+F?

Cada par de engranajes genera una unica fuerza por lo que solo hace falta
calcular las fuerzas en uno de los engranajes y se ha decidido que sea en los situados
en el eje intermedio.

w
Fr :
Fa
U ST~ \
7
\ ,.,/' }
AT Y J
XY W
qJ \\» z’ £ : /
\ /

o e

Imagen 3.4: fuerzas en los engranajes cilindricos helicoidales

Toma constante:

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
a,= 20,965°

Ba= 18,21°

R=0,06316 mm

U=T/R =2809-2/0,06316 = 8894,87 N
F, = U - tan(B,) = 8894,87 - tan(18,21) = 2926,2 N
E. = U -tan(a,) = 8894,87 - tan(20,965) = 3408,188 N

W = \/U2 +F2+F? = \/8894,872 + 3408,1882% + 2926,2? = 9964,793 N
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Marcha 1%

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
0,= 20,965°
Ba=18,21°
R=0,03158 mm
U=T/R=280,9-2/0,03158 = 17789,74 N
F, = U -tan(B,) = 17789,74 - tan(18,21) = 5852,41 N
E. = U -tan(a,) = 17789,74 - tan(20,965) = 6816,376 N

W =JU? + E? + F? = \/17789,74? + 6816,376% + 5852,41% = 19929,59 N
Marcha 2%

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
0= 22,684°
Ba= 29,45°
R=0,045935 mm
U=T/R=2809-2/0,045935 = 12230,325 N
F, = U -tan(B,) = 12230,325 - tan(29,45) = 6905,502 N
E. = U -tan(a,) = 12230,325 - tan(22,684) = 5112,043 N

W = JU? + E? + F? = \/12230,3252 + 5112,0432 + 6905,5022 = 14946,564 N
Marcha 3%

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
0,= 22,082°
Ba= 26,215°
R=0,055732 mm
U=T/R =2809-2/0,055732 = 10080,384 N
F, = U -tan(B,) = 10080,384 - tan(26,215) = 4963,442 N
E. = U -tan(a,) = 10080,384 - tan(22,082) = 4089,531 N

W= \/U2 + F?+F? = \/10080,3842 + 4089,5312% + 4963,4422 = 11957,18 N
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Marcha 4%

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
0,= 20,965°
Ba=18,21°
R=0,06316 mm
U=T/R =2809-2/0,06316 = 8894,87 N
F, = U -tan(B,) = 8894,87 - tan(18,21) = 2926,2 N
E. = U -tan(a,) = 8894,87 - tan(20,965) = 3408,188 N

W = \JU? + E? + F2 = ,/8894,872 + 3408,1882 + 2926,22 = 9964,793 N
Marcha 5%

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
0,= 20,965°
Ba=18,21°
R=0,068426 mm
U=T/R =2809-2/0,068426 = 8210,329 N
F, = U -tan(B,) = 8210,329 - tan(18,21) = 2701,007 N
E. = U -tan(a,) = 8210,329 - tan(20,965) = 3145,897 N

W = \/U2 +E?+F? = \/8210,3292 + 3145,8972 + 2701,0072 = 9197,913 N
Marcha 6%

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
0= 20,965°
Ba=18,21°
R=0,071058 mm
U=T/R =2809-2/0,071058 = 7906,217 N
F, = U -tan(B,) = 7906,217 - tan(18,21) = 2600,961 N
E. = U -tan(a,) = 7906,217 - tan(20,965) = 3029,372 N

W= \/U2 +F?+F? = \/7906,217 2 +3029,3722 + 2600,9612 = 8857,22 N
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Como se ha dicho previamente, en los engranajes rectos solo hay fuerza

tangencial y radial y por lo tanto se utilizan las siguientes formulas:
U=T/R

E. = U -tan(a,)

Fn

-"';-.5'0 \

:\1/;._ _l_._.j\_\_ ]

/ =

b

Imagen 3.5: fuerzas en el diente de engranaje recto

Marcha atras:

T=280,9 Nm x 2 — incremento de la toma constante
az=20°
R=0,0245 mm

U=T/R =2809-2/0,0245 =22930,61N
E. = U -tan(a,) = 22930,61 - tan(20) = 8346,059 N

W = JU? + E? = \/22930,61 2 + 8346,0592 = 24402,245 N
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3.4.10 Calculo de los ejes

Después de obtener las fuerzas que ejercen los engranajes se procede a
calcular y disefiar los ejes sobre los que van montados y que les permiten transmitir la

potencia entre pares de engranajes.
Los ejes de los que consta la caja de cambios son tres: el eje principal que es
el que va conectado al eje motor y por lo tanto es el primero por el que se transmite la

potencia.

El par se transmite directamente del eje principal al eje intermedio por medio de

la toma constante y tiene montados sobre €l un engranaje por cada marcha incluyendo

la marcha atras.

Por dltimo se encuentra el gje secundario que es el que transmite la potencia a

través del arbol de transmisidn hasta las ruedas del coche.

Para hacer el calculo del diametro minimo que necesita cada eje se utilizara el
coédigo ASME ya que permite disefar el eje de una forma sencilla y conservadora. Para
el calculo se utiliza la siguiente formula para la que solo es necesario conocer el valor
de las fuerzas de los dientes y las reacciones que hacen estas fuerzas en los apoyos

del eje

(€ - M)+ (C. - T)?

3\/32 .CcS Férmula 3.25
o,
d=diametro del eje

CS= coeficiente de seguridad

0s= tension de fluencia del material (34CR4 con 052981N/mm2)

Cm= coeficiente de fatiga e impacto para el momento flector (cargas constantes
Cn=1.5)

M= momento flector

Ci= coeficiente de fatiga e impacto para el momento torsor (cargas constantes Ci=1)
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T= momento torsor

Eje principal

Este eje estd conectado al ciguefial por medio del embrague y tan solo tiene

montado un pifibn (toma constante) que conecta con la corona montada en el eje
intermedio. La toma constante es necesaria para poder aumentar el torsor que se
transmite de un eje al otro y por lo tanto los demas pares de engranajes de cada

marcha podran tener unas dimensiones mas pequefias.

< 40 > < 45 >
Fya ﬂFyb Fa*R
l >
A\ A\ \3
60958,8Nmm T\ Fr
-92409,4Nmm
Gréfica 3.2: eje principal y
40 45
\1an /szb
A Q T
400268,8Nmm vU

Gréfica 3.3: eje principal z

U=8894,87N
Fa=2926,2N
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F=3408,188N
R01=31,58mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

5 Fy=0; -Fya-Fyp+F=0
> Fx=0; Fxa=Fa
S F,=0; Fza-F+U=0
> Mzg=0; F,4*40-U*45=0
> Mys=0; Fya*40+F*45-F;*Ro;=0

Por lo tanto:
Fyo= 4932,15N
Fxa=2926,2N
F.,=18901,59N
F,2=10006,72N
Fya=-1523,97N

Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el
momento flector y torsor:

M,or = 4/92409,4% = 92409,4Nmm

T =U-R=280900Nmm

Por dltimo se sustituyen los valores en la ecuacion para calcular el diametro

minimo del eje:

J(Cp - M2 + (C; - T)?

3\/32 .cS Formula 3.26

" O

3132-1
d= \/ﬂ 981 -/(2-92409,4)% + (1,5 - 280900)2 = 16,84mm
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Hay que volver a repetir el célculo para conocer el didmetro minimo del resto del eje:

M,,: = 1/60958,8% + 400268,82 = 404884,04Nmm

31321
d= jn 981 V(2 - 404884,04)2 + (1,5 - 280900)2 = 21,16mm

Eje intermedio

Sobre este eje estda montado la corona de la toma constante que conecta con el
eje principal. Ademas, tiene montados las seis marchas y la de marcha atras que
conectan a su vez con el eje secundario. Estos engranajes estan montados en el eje

por medio de chavetas que se calculardn mas adelante.

12 marcha:
Y —2 b > < c >
e ﬁFya (_ﬂ Fr ﬂFyb
JA < Fa*R A
Fac*Ric 310453,75Nmm

184818,8Nm 48491,3Nm

125634,64Nlmm

Gréfica 3.4: eje intermedio y, 12 marcha
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e
>
TSy <—a

T

N

Q
<V

(e
<::|V

-] N

o

-355794,8Nmm

-983668Nmm

Grafica 3.5: eje intermedio z, 12 marcha

U=17789,74N

_ a=40mm
Fa=5852,41N b=40mm
F=6816,376N  c=470mm
R11=31,58mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:
5 Fy=0; Fya+Fyp-Frc-F=0
> Fx=0; Fatc-Fa-Fx=0
Y F,=0; FaatFop+U-Urc=0
> Mzs=0; Fza*(b+c)+U*c-U*(a+b+c)=0
> Myg=0; -Fya*(b+c)+F*c+ Fa*Ri1-Fac*Ro2+Frc*(a+b+c)=0

Por lo tanto:
Fyb=267,31N
Fuw=-2926,2N
F,,=-2092,91N
F,a=-6801,96
Fya=9957,25N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

M,or = \/310453,752 + 9836682 = 1031496,13Nmm
T =U-R = 561800Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el didmetro minimo del

eje:
3/32-1
d= |—5==+\/(2-1031496,13)? + (15 - 561800)? = 28,49mm
22 marcha:
Y 4L’ < b > < c >
Fric ﬂFya C'_\ﬂ Er ﬂFyb
I\ <~/ Fa*R A
Fac*Ric 627066,442Nmm

184818,8Nim 48491, 3Nm
309862,2Nmm

Gréfica 3.6: eje intermedio y, 22 marcha
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<
—
>S{<— s

T1

N

Q
<V

C
><—V

N

(e

-355794,8Nmm

-1475653,55Nmm

Grafica 3.7: eje intermedio z, 22 marcha

U=12230,325N
F,=6905,502N  a=40mm
b=135mm
F=5112,043N c=375mm
R21:45,935mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

Y Fy=0; Fya+Fyp-Fric-F=0
> F«=0; Fate-Fa-Fx=0
> F,=0; FzatF+U-U=0
> M;5=0; F,a*(b+c)+U*c-U*(a+b+c)=0
> Myg=0; -Fya*(b+c)+Fr*c+ Fa*Ro1-Fac*Roz+Frc*(@+b+c)=0

Por lo tanto:
Fyp= 826,3N
Fxx=-3979,3N
F2,=-3935,075N
F.2a=599,62N
Fya=7693,93N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

Mo = \/627066,442% + 1475653,552 = 1603360,76Nmm
T =U-R = 561800Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro minimo del

eje:
31321
d= \/” 981 \/(2 -627066,442)2 + (1,5 - 561800)2 = 32,53mm
32 marcha:
Y —2 e b > < c >
A < FarR A\
Fae'Ree 621016, 75Nmm

184818,8Nm 48491,3Nm
344394,2Nmm

Gréfica 3.8: eje intermedio y, 32 marcha
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e f]

{><::|A
T
N
)
<=V
C
v
><_n:'
N
O

-355794,8Nmm

-1424983,7Nmm

Grafica 3.9: eje intermedio z, 32 marcha

U=10080,384 N

_ a=40 mm
Fa=4963,442 N b=190 mm
F=4089,531 N ¢=320 mm

R21=55,732 mm
Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

Y Fy=0; FyatFyp-Frc-F=0
> F«=0; Fate-Fa-Fx=0
> F,=0; FzatF+U-U=0
> M;5=0; F,a*(b+c)+U*c-U*(a+b+c)=0
> Myp=0; -Fya*(b+C)+F*c+ Fa*Ra1-Fatc*Roz+Frc*(@+b+c)=0

Por lo tanto:
Fyp=1076,234 N
Fw=-2037,24 N
F.,=-4453,08 N
F,a=3267,56 N
Fya=6421,48 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

M, = \/621016,752 + 1424983,72 = 1554426,05Nmm
T =U-R = 561800Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro minimo del

eje:
31321
d = Jn 981 V(2 - 1554426,05)% + (1,5 - 561800)2 = 32,21mm
42 marcha:
Y
4#; < b > < C >
Fric ﬁFya 4_\@ Er ﬂpyb
A ~/FaR A
Fae*Ric 553204,04 Nmm

184818,8Nm 48491, 3Nm
368385,25 Nmm

Gréfica 3.10: eje intermedio y, 42 marcha
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=
—>
>{<—a
UL
N
)
<V
c
><—V
N
(e

-355794,8Nmm

-1275367,25 Nmm

Gréfica 3.11: eje intermedio z, 42 marcha

U=8894,87N

F.=2926,2N =40 mm
b=285 mm

F,=3408,188N  c=225 mm

R41=63,16 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

Y Fy=0; FyatFyp-Frc-F=0
> F«=0; Fate-Fa-Fx=0
> F,=0; FzatF+U-U=0
> M;5=0; F,a*(b+c)+U*c-U*(a+b+c)=0
> Myg=0; -Fya*(b+C)+F*c+ Fa*Ra1-Farc*Roz+Frc*(@+b+c)=0

Por lo tanto:
Fyp= 1637,266 N
Fx,=0 N
F.,=-5668,3 N
F.2a=5668,3 N
Fya=5179,11 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

M,,; = 1/553204,042 + 1275367,25% = 1390178,53Nmm
T =U-R = 561800Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro minimo del

eje:
31321
d= Jn 981 V(2-1390178,53)% + (1,5 - 561800)% = 31,12mm
52 marcha:
Y 4#» < b > < C >
Fric ﬂFya <Tél Er ﬁFyb
A <JFa*R A\
Fa Ric 366016,042 Nmm

184818,8NIm 48491,3Nm
181196,94 Nmm

Gréfica 3.12: eje intermedio y, 5% marcha
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Ut ﬁ H:an h U
A\

-355794,8Nmm

-577544,75 Nmm

Gréfica 3.13: eje intermedio z, 52 marcha

U=8210,329 N

F.=2701,007 N  &=40mm
a b=435 mm

F=4089531 N  c=75 mm

R5,=68,426 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

SF,=0; FyatFyp-Fric-F=0
> F«=0; Fate-Fa-Fx=0
> F,=0; FzatF+U-Uc=0
S M,5=0; F,a*(b+c)+U*c-U*(a+b+c)=0

ZMyB=O; -Fya*(b+C)+ Fi*c+ Fa*Rs1-Faic*Ro2+Frc*(a+b+c)=0

Por lo tanto:
Fyb= 2415,95 N
Fxw=225,193 N
F.=-7700,56 N
F.2=8385,1 N
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Fya=4138,13 N

Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

M,y = \/366016,0422 + 577544,75% = 683758,5Nmm

T=U-R=>561800Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacion para calcular el diametro minimo del

eje:
3032-1
d= /(2 - 683758,5)2 + (1,5 - 561800)2 = 25,55mm
m-981
62 marcha:
Y
—2 b > < < >
e ﬂFya &1 Fr ﬂFyb
A <Fa*R A
Fac*Ric 482705,95 Nmm

184818,8Nm 48491,3Nm
297886,86 Nmm

Gréfica 3.14: eje intermedio y, 62 marcha
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-355794,8Nmm

-1014636,6 Nmm

Graéfica 3.15: eje intermedio z, 62 marcha
U=7906,217 N

a=40 mm
F.=2600,961 N b=340 mm
F.=3029.372 N ¢=170 mm

R61=71,058 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

Y Fy=0; Fya+Fyp-Fric-F=0
> F«=0; Fate-Fa-Fx=0
> F,=0; FzatF+U-U=0
> M;5=0; F,a*(b+c)+U*c-U*(a+b+c)=0
> Myg=0; -Fya*(b+c)+Fr*c+ Fa*Re1-Fac*Roz+Frc*(@+b+c)=0

Por lo tanto:
Fyw=1752,27 N
Fx=325,24 N
F.,=-5968,45 N
F,a=6957,1 N
Fya=4685,29 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

M,or = \/482705,952 + 1014636,62 = 1123606,9Nmm
T =U-R = 561800Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro minimo del

eje:

3132-1
d= Jn 981 -/(2-1123606,9)% + (1,5 - 561800)2 = 29,2mm

Marcha atras:

P
<«

Frtc ﬂ Fya ﬂ Fr
A

238505,032 Nmm

S>>V
=
<
o

Fai*Ric

184818,8Nm 48491,3Nm

Gréfica 3.16: eje intermedio y, marcha atras
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e f]

{><::|A
M
N
QD
<V
C
v
><=
o>

-355794,8Nmm

-668380,4 Nmm

Gréfica 3.17: eje intermedio z, marcha atras

U=22930,61 N

B a=40 mm
F=8346,059 N b=480 mm
Rya=24.5 mm ¢=30 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

Y Fy=0; FyatFyp-Frc-F=0
> Fx=0; Fac-Fxp=0
> F,=0; FzatF+U-U=0
> M;5=0; F,a*(b+c)+U*c-U*(a+b+c)=0
> Mye=0; -Fya*(b+c)+F*C -Fac*Roz+Frc*(at+b+c)=0

Por lo tanto:
Fyp=7950,19 N
Fxp=2926,2 N
F.,=-22279,38 N
F,a=8243,65 N
Fya=3804,05 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

M,,; = /238505,032% + 668380,42 = 709659,784Nmm
T =U-R = 561800Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro

minimo del eje:

3[32-1
d = jn g1V (2709659,784)% + (1,5 - 561800)* = 25,78mm

Después de calcular los diametros en los apoyos de cada engranaje se

constata que el eje tendréa diferentes diametros a lo largo de su longitud:

_gasrgy. | 2B | 235(2) | 93530 | gsa(40) | 232(60)_ | 232(5°). | @32(MA)

Imagen 3.6: diametros del eje

Eje secundario

Este eje tiene montados sobre él los engranajes que conectan con los del eje
intermedio. Estos engranajes giran locos por medio de unos rodamientos de aguja y
solo uno de ellos puede trabajar y transmitir la potencia al meter una marcha. La
potencia que se transmite a estos engranajes se traslada al diferencial por medio del

eje de transmision.
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12 marcha:
Y < a > < b >
fn  Dewn e
[\ r o A
-222279,2 Nmm
-591917,41 Nmm
Graéfica 3.18: eje secundario y, 12 marcha
z < a > < b >
ﬂan ﬂ U ﬂsz
655778,8 Nmm
Grafica 3.19: eje secundario z, 12 marcha
U=17789,74N
F.=5852,41N a=40mm
b=470mm
F=6816,376N
R15=63,16 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:
> Fy=0; FyatFyp+F=0
> F«=0; Fxp=Fa
> F,=0; Fza+F-U =0
> Mzs=0; F,o*(a+b)-U*b=0
> Myg=0; -Fya*(a+b)-F*b+ Fa*R12=0
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Por lo tanto:
Fyo=-1259,4 N
Fw=5852,41 N
F,=1395,27 N
F,2a=16394,47 N
Fya=-5556,98N

Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el
momento flector y torsor:

M,or = +/591917,412 + 655778,8%2 = 883409,336 Nmm
T=U-R=1123600Nmm

Por dltimo se sustituyen los valores en la ecuacion para calcular el diametro
minimo del eje:

3132-1
d= \/T[ 981 \/(2 - 883409,336)% + (1,5-1123600)? = 29,37mm

22 marcha:

S{—>a
=
<
N
=
%
Py
>S—>Y
=
<
o

-418231,62 Nmm

-755261,55 Nmm

Gréfica 3.20: eje secundario y, 22 marcha
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{><::|A
UL
N
QD
— 4
(o
><—Y
=
S

1214040,15 Nmm

Graéfica 3.21: eje secundario z, 22 marcha

U=12230,325N

) a=135mm
Fa=6905,502N \ oor
Fr:5112,043N
R2,=48,806 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

SFy=0; FyatFyp+F=0
2 F=0; Fxp=Fa
> F2=0; Fza+Fz-U =0
> Mzz=0; F,3*(a+b)-U*b=0
> Myg=0; -Fya*(at+b)-F*b+ Fa*R2=0

Por lo tanto:
Fyp=-2014,03 N
Fxx,=6905,5 N
F»=3237,43 N
F,2=8992,89 N
Fya=-3098,012 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el
momento flector y torsor:

Mo = \/755261,552 + 1214040,15% = 1429794,91Nmm
T = U-R = 596913,24Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro
minimo del eje:

3132-1
d = \/n 981 V(2 -1429794,91)% + (1,5 - 596913,24)% = 31,45mm

32 marcha:

A

Fya Hrar
T\ Fr

S{—>a

S—>7V
=
<
o

-397288,1 Nmm

-590921,9 Nmm
Gréfica 3.22: eje secundario y, 32 marcha
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>1<— 4
T
N
)
— 4
c
>{<—V
-
N
o

1201740,5 Nmm

Graéfica 3.23: eje secundario z, 32 marcha
U=10080,384 N

F.=4963 442N 27190 mm
: b=320 mm

F/=4089,531 N

R3=39,012 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

> Fy=0; FyatFyn+F=0
2 F=0; Fxp=Fa
> F,=0; FatFz-U =0
> Mzg=0; F;3*(a+b)-U*b=0
> Myg=0; -Fya*(a+b)-F*b+ F3*R3,=0

Por lo tanto:
Fyb=-1998,54 N
Fx=4963,442 N
F=3755,44 N
F,a=6324,95 N
Fya=-2090,99 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el
momento flector y torsor:

M,or = 4/590921,92 + 1201740,52 = 1339167,25Nmm
T = U-R = 393255,94Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacion para calcular el didmetro
minimo del eje:

3/32-1
d= \/n XTTR J(2-1339167,25)% + (1,5 - 393255,94)2 = 30,53mm

42 marcha:

>{—> 4
=
<
N
T
2
Py
S —>7V
=
<
o

-376889,7 Nmm

-469299,1 Nmm

Gréfica 3.24: eje secundario y, 42 marcha
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z < a > < b >
ﬂan ﬂ U ﬂsz
A\ A
1118397 Nmm
Gréfica 3.25: eje secundario z, 42 marcha
U=8894,87N
F.=2926,2N a=285 mm
b=225 mm
F=3408,188N
R42=31,58 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

YFy=0; Fya+Fy,*+F=0
2 F«=0; Fxp=Fa
> F7=0; Fza+Fz-U =0
> Mzs=0; Fza*(a+b)-U*h=0
Y Mys=0; -Fya*(a+b)-F*b+ F,*R4=0

Por lo tanto:
Fyo=-2085,77 N
Fxp=2926,2 N
F.,=4970,66 N
F2a=3924,2 N
Fya=-1322,42 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el
momento flector y torsor:

M,or = \/469299,12 + 11183972 = 1212869,94Nmm
T = U-R = 280900Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro
minimo del eje:

3321
d = jn g7 V(2 1212869,94)% + (1,5 - 280900)? = 30,53mm

52 marcha:

o))
v
o

A

v «
ﬂFVa HrFar
A T\ Fr

{—>YV
T
<
(@

-140613,75 Nmm

-211698,85 Nmm

Gréfica 3.26: eje secundario y, 5% marcha
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z < a > < b >
ﬂan ﬁ U ﬂsz
A A
525219 Nmm
Gréfica 3.27: eje secundario z, 5% marcha
U=8210,329 N
F,=2701,007 N  a@=435mm
b=75 mm
F=4089,531 N

R5,=26,318 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

SFy=0; FyatFyp+F=0
2 F=0; Fxp=Fa
> F2=0; Fza+Fz-U =0
> Mzz=0; F,3*(a+b)-U*b=0
> Myg=0; -Fya*(at+b)-F*b+ F3*Rs52=0

Por lo tanto:
Fyp=-2822,65 N
Fx,=2701,007 N
F»=7002,93 N
F2=1207,4 N
Fya=-323,25 N
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Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el
momento flector y torsor:

M,or = \/211698,852 + 5252192 = 566278,554Nmm
T =U-R = 216079,44Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro
minimo del eje:

3/32-1
d= \/n XTTR J(2-566278,554)% + (1,5 - 216079,44)2 = 23,04mm

62 marcha:

v

ﬁFya D Fa*R ﬁFyb
[\ r Er A

-302256,6 Nmm

-363862,96 Nmm

Gréfica 3.28: eje secundario y, 62 marcha
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z < a > < b >
ﬂan ﬂ U ﬂsz
A\ A
896036 Nmm
Graéfica 3.29: eje secundario z, 62 marcha
U=7906,217 N
F2.=2600,961 N a=340 mm
b=170 mm
F=3029,372 N

Rg2=23,686 mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

SFy=0; FyatFyp+F=0
2 F=0; Fxp=Fa
> F2=0; Fza+Fz-U =0
> Mzz=0; F,3*(a+b)-U*b=0
> Myg=0; -Fya*(at+b)-F*b+ F3*Re2=0

Por lo tanto:

Fyo= -2140,38 N
Fv=2600,961 N
F,,=5270,81 N
F,.=2635,4 N
Fyo=-888,99 N

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 30/08/2017 62




DISENO Y CALCULO DE TRANSMISION 3.DOCUMENTO: CALCULOS

Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

Mo = \/363862,96% + 8960362 = 967097, 1Nmm
T =U-R = 187266,65Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro

minimo del eje:

31321
d = \/n 981 J(2-967097,1)2 + (1,5 - 187266,65)2 = 27,28mm

Marcha atras:

v
A

ﬁFya
A I\ Fr

{—>V
T
<
oS

-235651,2 Nmm

Gréfica 3.30: eje secundario y, marcha atras
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z < a > < b >
ﬂan ﬁ U ﬂsz
A A
647452,8 Nmm
Graéfica 3.31: eje secundario z, marcha atras

U=22930,61 N 2=480 mm

F,=8346,059 N b=30 mm

Rwva=45,5mm

Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

SF,=0; Fya+Fyp+F=0
> F«=0; Fx=0
> F,=0; FatFz-U =0
> Mz=0; Fz*(at+b)-U*b=0
> Myg=0; -Fya*(a+b)-F*b=0

Por lo tanto:
Fypb=-7855,11 N
Fx=0 N
F»=21581,75 N
F,2=1348,86 N
Fya=-490,94 N

Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el
momento flector y torsor:

M,or = \/235651,22 + 647452,8% = 689004,07Nmm
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T =U-R =1043342,75Nmm

Por ultimo se sustituyen los valores en la ecuacién para calcular el diametro

minimo del eje:

35132-1
d = \/n 51 J(2-689004,07)2 + (1,5 - 1043342,75)% = 27,87mm

Después de calcular los diametros en los apoyos de cada engranaje se decide

utilizar el mismo didmetro a lo largo de todo el eje para facilitar su fabricacion:

@32(1%) | @32(2°) | @32(3°), | @32(4°) | @32(6°) | @32(5°) | @32(MA°)

imagen 3.7: diametros del eje
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3.4.11 Calculo de los rodamientos

En este apartado se calculara la vida util de los rodamientos y posteriormente
se seleccionaran de catalogo. Los rodamientos se calculan a fatiga a causa de las
fuerzas que ejercen los elementos rodantes sobre las pistas de los anillos del
rodamiento. Para el célculo se utilizar4 la norma DIN y los rodamientos comerciales se

obtendran del catédlogo de SKF.

Carga axial de las disposiciones de rodamientos con dos rodamientos de una hilera de rodillos cénicos yfo pares de rodamientos
dispuestoas en tandem

Disposicién de rodamientos Caso de carga Cargas axiales

Caso 1a

Espalda con espalda = 2 = Far = Fia=Faa+ K,

A== Fig=Faa+ Ky

B = Fan=Fap - K3 Fig =

Fis _ h]
K,<05 (‘I'a B

Imagen 3.8: tipos de montaje

_05Fg

Espalda con espalda
Ya

B A

v Sy Fie=Fig+ K, Fan

==t

Caso 2b

j K, N
IFrB I Fu Fa
Fya ks

A ﬁ Fan=Fap+ Kg Fag =

Cara a cara

Caso 2c

Fo  Fa 0.5 Fy
==, - Fap= =
Yy i ¥g b

Fa=Fa=Ka

Fo Fa
<05 (- 2)

Imagen 3.9: tipos de montaje
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Rodamientos en el eje principal

Para el eje principal se utilizaran unos rodamientos de rodillos conicos
colocados espalda con espalda ya que soportan mayor carga que los colocados de
cara.

Las cargas que deben soportar los rodamientos son las siguientes:

carga radial(A)= 10122,1 N
carga radial(B)= 19534,48 N
carga axial (A)=2916,2 N

Debido a la utilizacién de rodamientos de rodillos conicos es necesario elegir el

rodamiento previamente a ser calculado, una vez calculado se comprobara que soporta

las cargas.
32306 J2/Q
d 30mm
D 72mm
T 28,75mm
C 76,5KN
Y 19

Tabla 3.8: dimensiones rodamiento comercial

Una vez obtenidos los datos del catalogo, se utilizan para conseguir la carga

equivalente que soporta el rodamiento: \

K «— 2926.2
F., Fp 101221 1953448 caso 2b
—_— <
Y Y 1,9 1,9 >
05 (FrB Fy ) _ (19534'48 10122’1) = 2476,94 < 2926,2
) Y Y - ) 1’9 1'9 - ) )

J

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento, se procede a calcular
la fuerza equivalente:

Fug = Fau + K, = 2663,71 + 2926,2 = 5589,91 N = 5,589 KN
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05-F., 05-10122,1
fan=—5—= 19

= 2663,71 N = 2,663 KN

Los rodamientos tendran una vida de 5000h y el eje gira a 4600h rpm; ademas,
por motivos de seguridad, se utiliza una fiabilidad del 95%:

60h
L = 5000h - 4600rpm - —— = 1380 - 10%rev
min

Por lo tanto la vida nominal sera:
L 1380

4,48 - [ln (ﬁ)]l/ s 4,48 - [ln (ﬁ)]l/ L8

Lo = = 2231,3rev

Una vez conocidos los valores de la vida nominal y de la carga equivalente se

calcula la capacidad dindmica de carga:
Cp=F, - (Lyp) e = 5589 -2231,3"10 = 56,48 KN < 76,5 KN \/
Cy=F, (L) 7e =2,663-2231,3710 = 2691 KN < 76,5 KN

Rodamientos en el eje intermedio

Para el eje intermedio se disponen dos rodamientos con montaje directo de los

que las caracteristicas principales son las siguientes:

32306 J2/Q
d 30mm
D 72mm
T 28,75mm
C 76,5KN
Y 19

Tabla 3.9: dimensiones rodamiento comercial
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Las cargas que deben soportar los rodamientos varian dependiendo de la

marcha seleccionada:

MARCHA C. RADIAL A (N) C. RADIAL B (N) C. AXIAL (N)

12 12058,75 2109,91 -2926,21
22 7717,26 4020,9 -3979,3

32 7205,02 4581,28 -2037,24
42 7678,07 5900,02 0

52 9350,62 8070,65 225,193
62 8387,68 1753,97 325,24
MA 9079,02 2655,36 2926,2

Tabla 3.10: cargas que deben soportar los rodamientos

Una vez conocidos tanto los datos del catdlogo como las fuerzas que debe

soportar cada rodamiento, se calcula la carga equivalente que soporta cada

rodamiento:
12 marcha:
ko, +—5852,41-2926,2=2926,2N
F., F.; 1205875 210991
—_— >
Y Y 1,9 1,9
05 <FTA FTB> _ (12058,75 2109,91) 261811 < 29262
“\vy v/ 7 1,9 1,9 /) ’ ’

caso 2b

J

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los

rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
Fy4 = Fup + K, = 555,24 + 2926,2 = 3481,45 N = 3,481 KN

_05-Fp 05-2109,91
a8 =™y 7 1,9

= 555,24 N = 0,555 KN
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22 marcha:
\
k, «— 6905,502-2926,2=3979,3 N
FTA FTB 7717,26 4020,9 caso 2b
—_—— >
Y Y 1,9 1,9 >
0,5 (FTA Fr ) = (7717’26 4020’9) = 972,72 < 3979,3
“\y y) 7 1,9 19 / 77 ’

J

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular
la fuerza equivalente:

Fop = Fap + K, = 1058,13 + 3979,3 = 5037,43 N = 5,037 KN

_05-Fp 0540209

F.p Y = 19 = 1058,13 N = 1,058 KN
32 marcha:
\
k, «—— 4963,442-2926,2=2037,24 N
F., F.5 720502 458128 caso 2b
—_—— >
Y ~ Y 1,9 1,9 ’
0.5 <FM FTB> B (7205,02 4581,28) — 69045 < 203724
“\y v/ 7 1,9 1,9 /77 ’

J

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
Fop = Fup + K, = 1205,6 + 2037,24 = 3242,84 N = 3,242 KN

05 F.5 0,5 4581,28
Fap =——= 19

= 1205,6 N = 1,205 KN
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42 marcha:

ka =O N
F., F 767807 5900,02

Yy v 19~ 19

caso 2¢

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular
la fuerza equivalente:

F,g = Fu— K, = 2020,54 N = 2,02 KN

05-F., 0,5-7678,07
Fan=——= 19

= 2020,54 N = 2,02 KN

52 marcha:

ka —» 2926,2-2701,007=225,193 N
F., F. 9350,62 8070,65

Yy - v 019 ~ 19

caso la

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
Fug = Fau + K, = 2123,85 + 225,193 = 2349,04 N = 2,349 KN

05-F.5 0,5-8070,65
fan=——3—7= 19

= 2123,85N = 2,123 KN
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62 marcha:

ka—> 2926,2-2600,961=325,24 N
F., F 838768 175397
= -

caso la

Y Y 1,9 > 1,9

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
F,p = Fya + K, = 461,57 + 325,24 = 786,81 N = 0,786 KN

_05-Fp 0,5-1753,97
ad= y = 1,9

= 461,57 N = 0,461 KN

Marcha atras:

ka— 2926,2N
Fra Frg 9079,02 23655,36 caso 1c
Y Y 1,9 1,9
0,5 <FTB Er ) =0,5 (23655'36 9079’02) = 3835,87 > 2926,2
“\y v/ 7 1,9 1,9 /) ’ =

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:

F,u = F, + K, = 6225,09 + 2926,2 = 3298,89 N = 3,298 KN

_05-Fp  0,5-2365536

F = 6225,09 N = 6,225 KN
B v T 6225,09 N = 6,225
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Cada una de las marchas sera utilizada por un determinado tiempo en funcion

de su uso, por lo tanto, se le asocia un porcentaje de tiempo:

MARCHA DURACION (h) PORCENTAJE (%)
12 400 8
22 1500 30
32 1200 24
42 1050 21
52 500 10
62 250 5
MA 100 2

Tabla 3.11: duracidon de cada marcha

Una vez obtenidos los porcentajes se calcula la carga equivalente:

q1 q: qs qa qs qe qMA
Fo= |Ff —+F¢ ——+F¢ —+Ff —+ F& =+ F& - —— + F .
¢ \/1 100+ 100+ 100+ 100+ 100+ 100+ MA 700 Foérmula3.27

10
F,.= "3[87.42 =3,82KN

10
F.p= /13,62 = 2,19 KN

Los rodamientos tendran una vida de 5000h y el eje gira a 2300h rpm; ademas,

por motivos de seguridad, se utiliza una fiabilidad del 95%:
60h
L = 5000h - 2300rpm - —— = 690 - 10°rev
mmn

Por lo tanto la vida nominal sera:

L 690
Lig = = = 1115.6rev

sas-[in()] " aas- ()]
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Una vez conocidos los valores de la vida nominal y de la carga equivalente se

calcula la capacidad dindmica de carga:
Cs =FE, - (L) a =2,19-1115.6 710 = 17,97 KN < 76,5 KN \/
Cy=F, (L) Ye=382-1115.6"10 = 31,35 KN < 76,5 KN

Rodamientos en el eje secundario

Para el eje intermedio se disponen dos rodamientos con montaje directo cuyas

caracteristicas principales son las siguientes:

32306 J2/Q
d 30mm
D 72mm
T 28,75mm
C 76,5KN
Y 19

Tabla 3.12: dimensiones rodamiento comercial

Las cargas que deben soportar los rodamientos varian dependiendo de la

marcha seleccionada:

MARCHA C. RADIAL A (N) C. RADIAL B (N) C. AXIAL (N)

12 17310,65 1879,59 5852,41
22 9511,55 3812,77 6905,5

32 666,62 4254,11 4963,442
42 4141,03 5390,53 2926,2

52 1249,92 7550,39 2701,007
62 2781,3 5688,82 2600,961
MA 1435,42 22966,82 0

Tabla 3.13: fuerzas que deben soportar los rodamientos
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Una vez conocidos tanto los datos del catadlogo como las fuerzas que debe
soportar cada rodamiento, se calcula la carga equivalente que soporta cada

rodamiento.

12 marcha:

ka—> 5852,41 N
F,, F 17310,65 1879,59

Yy — v T 19 ~ 19

caso la

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
Fop = Fya + K, = 494,62 + 5852,41 = 6347,03 N = 6,34 KN

_05-Fp 05-1879,59
ad= y = 1,9

= 494,62 N = 049 KN

22 marcha:

k—> 6905,5N
F., F 951155 381277

Yy - v 19 ~ 19

caso la

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
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F,s = Fyy + K, = 1003,36 + 6905,5 = 7908,86 N = 7,908 KN

_05-Fp  0,5-3812,77

Fo, - T =1003,36 N = 1,003 KN

32 marcha:

ka —» 4963,442 N
F., Fj 666162 425411

Yy - v 19~ 19

caso la

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
Fup = Fau + K, = 1119,5 + 4963,442 = 6082,94 N = 6,082 KN

_05-Fp 0,5-4254,11
ad = y = 1,9

=1119,5N = 1,119 KN

42 marcha:
\
ka—»2926,2N
F., F, 4141,03 5390,53 caso 1b
—_—= <
Yy ~ Y 1,9 1,9 >
0 (FrB F, ) ~ <5390,53 4141,03) 22881 < 20262
“\y v/ " 1,9 19 /) 77 ’

J

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:

Fup = Fyy + K, = 1418,56 + 2926,2 = 4344,76 N = 4,344 KN
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_05-Fp 05-5390,53
ad= y = 1,9

= 1418,56 N = 1,418 KN

52 marcha:
\
k,——2701,007N
F., F. 1249,92 7550,39 caso 1b
—_— = <
Yy ~ Y 1,9 1,9 >
0,5 (FrB i ) =0,5 (7550’39 1249’92> = 1658,01 < 2701,007
“\y v/ "7 1,9 19 /) ’ ’

J

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
Fop = Fuu + K, = 1986,94 + 2701,007 = 4687,94 N = 4,687 KN

_05-Fp 0,5-7550,39
ad ™ y = 1,9

= 1986,94 N = 1,986 KN

62 marcha:
\
k,——2600,961N
FrA FrB 2781,3 5688,82 caso 1b
_— = <
Y Y 19 19 >
0,5 (FTB B ) =0,5 (5688'82 2781'3) = 765,13 < 2600,961
“\y Y/ 7 1,9 1,9 / 77 '

J

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
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F,p = Fyy + K, = 1497,05 + 2600,961 = 4098,011 N = 4,098 KN

_05-Fp 05568882

F = 1497,05 N = 1,497 KN
ad Y 1,9 /05
Marcha atras:
ko =ON
1
Fra_Fp 143542 2296682 caso ¢
Y Y 1,9 1,9

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular
la fuerza equivalente:

Fu4 = Fap + K, = 6043,9 + 0 = 6043,9 N = 6,043 KN

05 Fp 0,5-22966,82
Fap =———= 19

= 60439 N = 6,043 KN

Cada una de las marchas sera utilizada por un determinado tiempo en funcion

de su uso, por lo tanto, se le asocia un porcentaje de tiempo:

MARCHA DURACION (h) PORCENTAJE (%)

12 400 8
2a 1500 30
32 1200 24
4a 1050 21
52 500 10
62 250 5
MA 100

Tabla 3.14: tiempo de cada marcha
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Una vez obtenidos los porcentajes se calcula la carga equivalente:

q1 42 43 44 qs s dma
F,= |F} - —+F}- Fg- El- F&- Fg¢- F&, —
\/ 1 100 + 100 100 T 100 100 " 100 100 " 100 100 " 100 T Fma 100

10
F, = /310,54 = 2,02 KN

10
F,p = '[490,73 = 6,42 KN

Los rodamientos tendran una vida de 5000h pero, puesto que cada una de las
marchas gira a una velocidad diferente, la duracion del rodamiento también lo sera:
60h
L, = 400h - 1150rpm - —— = 27,6 - 10%rev
min
60h
L, = 1500h - 6164rpm - —— = 194,76 - 10°rev
mimn
60h
L; = 1200h - 3285,78rpm - —— = 236,57 - 10°rev
min
60h
L, = 1050h - 4600rpm - —— = 289,8 - 10°rev
min
60h
Ls = 500h - 5979,98rpm - —— = 179,39 - 10%rev
mmn
60h
Lg = 250h - 6900rpm - —— = 103,5 - 10%rev
mmn
60h
Lua = 100 - 1238,47rpm - —— =743 - 10°rev

Leo: = 1039,05 - 10°rev

Por lo tanto la vida nominal sera teniendo en cuenta la fiabilidad del 95%:

L 1039,05
Lig = = 1680rev

1 1/1,5 Yis
448 [In(o)] 7 a8 [ (o)
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Una vez conocidos los valores de la vida nominal y de la carga equivalente se

calcula la capacidad dindmica de carga:

Cs =FE, - (L1p) /2 = 6,42 - 1680710 = 59,58 KN < 76,5 KN \/
Cy=F, (L) Ye=12,02-1680"10 = 18,74 KN < 76,5 KN

Rodamientos en las ruedas del eje secundario

Las ruedas del eje secundario giran locas hasta que el sincronizador las une al
eje. Es por eso que se utilizan rodamientos de aguja que permiten el giro libre del
engranaje. La carga que deben soportar estos rodamientos es la carga que soporta el
engranaje que va montado sobre él y, al igual que con los rodamientos de rodillos
conicos, se utilizara el catdlogo SKF.

El procedimiento es el mismo que con los demas engranajes, solo que en este

caso el calculo de la fuerza que soporta el engranaje es mas simple.

v ,UZ 2 Férmula 3.28
tot = + K

12 marcha:

F, = F,p; = \/17789,742 + 6816,376% = 19050,92 N = 19,05 KN

60h
L, = 320h - 1150rpm - —— = 22,08 - 10%rev
min

k1o = : 1 \1/15 N 22’0? Yis = 35.66rev
448 |In ()] ™ 448 |In ()]

C=F-(Ly)a=19,05 -35,66710 = 55,66 KN

Una vez es conocida la capacidad dinAmica de carga se elige un rodamiento

que soporte esas fuerzas.
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En este caso se opta por utilizar dos rodamientos ya que las fuerzas son muy

grandes.
2 rodamientos K32x40x25
d 32mm
D 40mm
T 25mm
C 35,8KN
Tabla 3.15: dimensiones rodamiento comercial
22 marcha:

F, = F,p; = 4/12230,325% + 5112,0432 = 13255,7 N = 13,255 KN

60h
L, = 1200h - 2164rpm - —— = 155,8 - 10°rev
min

L 155,8
Lio = = —— = 251,67rev

sas-[in ()] aas-[in(:2)]

C=F- (L) e =13255 - 251,67 /10 = 69,6 KN

Una vez es conocida la capacidad dindAmica de carga se elige un rodamiento

que soporte esas fuerzas.

En este caso se opta por utilizar dos rodamientos ya que las fuerzas son muy

grandes.

2 rodamientos K32x40x25
d 32mm
D 40mm
T 25mm
C 35,8KN

Tabla 3.16: dimensiones rodamiento comercial
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32 marcha:

F, = F,; = /10080,384% + 4089,5312 = 10878,34 N = 10,878 KN

60h
L3 = 960h - 3285,78rpm - i 189,26 - 10°rev

L 18926
1 \1Vs 1 \1/15
4,48 |In (E)] 448 - [in (=]

0,95

= 251,67rev

Lip =

C=F- (L) a=10,878 -251,67710 = 60,55 KN

Una vez es conocida la capacidad dinAmica de carga se elige un rodamiento

que soporte esas fuerzas.

En este caso se opta por utilizar dos rodamientos ya que las fuerzas son muy

grandes.
2 rodamientos K32x40x25
d 32mm
D 40mm
T 25mm
C 35,8KN
Tabla 3.17: dimensiones rodamiento comercial
42 marcha;:

F, = F,,; = /8894,872 + 3408,1882 = 9525,46 N = 9,525 KN

60h
L, = 840h - 4600rpm - —— = 231,84 - 10%rev
min

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 30/08/2017 82




DISENO Y CALCULO DE TRANSMISION 3.DOCUMENTO: CALCULOS

L 231,84
Lig= = = 374,5rev

1 \1s 1 \1/15
448 - [in (E)] 448 [in (=)

0,95

C=FE- (L) /a=09525 -374,5710 = 56,35 KN

Una vez es conocida la capacidad dinamica de carga se elige un rodamiento

que soporte esas fuerzas.

En este caso se opta por utilizar dos rodamientos ya que las fuerzas son muy

grandes.
2 rodamientos K35x40x25
d 35mm
D 40mm
T 25mm
C 35,8KN
Tabla 3.18: dimensiones rodamiento comercial
52 marcha:

F, = F,,;, = /8210,3292 + 3145,8972 = 8792,39 N = 8,792 KN

60h
Ls = 400h - 5979,98rpm - o 143,51 - 10°rev

L ~ 143,51
1\ Vs 11V
4,48 - [ln (E)] 4,48 [ln (—)]

0,95

Lo = = 231,82rev

C=E,-(Ly) e =8792 -231,82"10 = 45,04 KN

Una vez es conocida la capacidad dinAmica de carga se elige un rodamiento

que soporte esas fuerzas.
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En este caso se opta por utilizar dos rodamientos ya que las fuerzas son muy
grandes.

rodamiento K32x37x27 rodamiento K32x37x17
d 32mm d 32mm
D 37mm D 37mm
T 27mm T 17mm
C 28,6KN C 19KN
Tabla 3.19: dimensiones rodamiento comercial Tabla 3.20: dimensiones rodamiento comercial
62 marcha:

F, = Fior = \/7906,2172 + 3029,372% = 8466,72 N = 8,466 KN
60h
Ls = 200h - 6900rpm - —— = 82,8 - 10°rev
min

L 82,8
Lio = = —— = 133,75rev

sas-[in ()] aas-[in(:2)]

C=F - (Ly)"a = 8466 -133,75710 = 36,77 KN

Una vez es conocida la capacidad dinAmica de carga se elige un rodamiento
gue soporte esas fuerzas.

En este caso se opta por utilizar dos rodamientos ya que las fuerzas son muy
grandes.

2 rodamientos K32x37x17
d 32mm
D 37mm
T 17mm
C 19KN

Tabla 3.21: dimensiones rodamiento comercial
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3.4.12 Calculo de los sincronizadores

La funcion principal de los sincronizadores es unir los engranajes que giran
locos al eje para que puedan transmitir la potencia a las ruedas. Constan de dos
componentes, la cuba esta estriada y unida al eje, ademas tiene un estriado exterior
gue permite que la corona se desplace al elegir una marcha y pueda engranar con el

engranaje necesario.

La norma que se sigue para dimensionarlos es la DIN 5480 para estriados.

Despiece parcial de un sincronizador

1.- Pinén loco de 12 velocidad 7.- Ranuras exteriores

2.- Dentado exterior 8.- Anillo elastico sincronizador
3.- Superficie conica 9.- Chaveta

4.- Dentado exterior 10.- Ranura anular

5.- Anillo sincronizador 11.- Dentado interior

6.- Cubo 12.- Manguito sincronizador

Imagen 3.10: despiece de sincronizador

Célculo de la longitud del nervado

El estriado debe tener una longitud lo suficientemente larga para que pueda
transmitir las fuerzas y el par del engranaje. Conociendo el diametro del eje y el modulo
y mediante la utilizacion de la norma DIN 5480 se puede conocer el niumero de dientes

que debe tener el estriado para hacer el calculo de la longitud.
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Table 1 : Preferred series, reference diameters dg from § mm to 58 mm

“'B Number of teeth -
for module m
mm o5 | 06| 075 | 08 1 (1,25 [ 15| 1,75 2 25 3 4 5 | 6
28 | 54 | 45 36 34 |26 | 21 17 14 12 10
29 b6 47 a7z as 28 22 18 15
30 | 58 | 48 38 3% |28 | 22 | 18 16 | 13,14 | 10 8
31 &0 50 40 a7 30 23 19 16
32 |62 | 52 | 41 | a8 [30] 24 | 20 | 17 [(44) ] 11 9 6
33 64 54 42 40 3z 25 20 17
34 [:13] 55 44 41 3z 26 21 18

Tabla 3.22: dientes del estriado

Para el calculo de la longitud se utilizan las siguientes férmulas:

T Foérmula 3.29

F=-—

r
F Férmula 3.30

L=K-
h-z-p

h=0,5"(d, —d,) Féormula 3.31
dy=d;—2-m Férmula 3.32

F= fuerza tangencial en el eje [N]

T= par torsor [Nmm]

r=radio del eje [mm]

L= longitud del nervado [mm]

k= factor de soporte (1,15 para centrado flaco)

h= altura portante de los nervios [mm]

z= numero de nervios

p= presion en los flancos de los nervios (100 N/mm?)

d= diametro del eje [mm]
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Sincronizador 12 y 22 marcha:

El modulo es 2 y el eje tiene un didmetro de 32 mm en esta seccion por lo que

segun la norma DIN 5480 el estriado tendra 14 dientes.

d, =32—2-2=28mm

h=0,5-(32—-28) =2mm

Fe 1123600 — 70225 N
= 16 =
L= 1,15 ' m = 28,84 mm

Sincronizador 32 y 42 marcha:

El modulo es 2 y el eje tiene un diametro de 32 mm en esta seccion por lo que
segun la norma DIN 5480 el estriado tendra 14 dientes.

d, =32—2-2=28mm

h=05-(32—28) = 2mm

393255,94
F =227 9457849 N
16
s 2457849
- 4100 MM

Sincronizador 52 y 62 marcha:

El modulo es 2 y el eje tiene un didmetro de 32 mm en esta seccién por lo que
segun la norma DIN 5480 el estriado tendra 14 dientes.
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d, =32—2-2=28mm

h=105-(32—-28) =2mm

216079,44
F = ————=13504,96 N
16
L=115 200 _ g
- 2 4100 - AT

Capacidad de rozamiento de los sincronizadores

Los sincronizadores tienen un funcionamiento parecido al de los embragues

conicos, por lo tanto se utilizaran las formulas aplicadas en dichos embragues.

T = Ho Fo- (e + 1) Férmula 3.33
T2 2-sina

Fo=21 Ppay 1" (e —17) Férmula 3.34

T.=12'7; Férmula 3.35

T.0,= capacidad de rozamiento de los sincronizadores [Nmm]
Pmax=presion maxima [85N/mm?]

Ho= coeficiente de lubricacion= 0,4

re Ii= didmetros de contacto [mm]

a= angulo de conicidad=12°

Sincronizador 12 y 22 marcha:

,=32-32=121->1=26mm

F,=2-m-85:26-(32—26) = 265207 N

_0,4-26520m - (32 + 26)
roz = 2-sin12

= 4648389,07 Nmm > 1123600 Nmm
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Por lo tanto el torsor es mayor que el torsor que generan los engranajes.

Sincronizador 32 y 42 marcha:

,=32-32=121->1=26mm

F,=2-m-85-26- (32— 26) = 26520 N

04265207 - (32 + 26)
roz = 2-sin12

= 4648389,07 Nmm > 393255,94 Nmm

Por lo tanto el torsor es mayor que el torsor que generan los engranajes.

Sincronizador 52 y 62 marcha:

,=32-32=121->1r=26mm

F,=2-m-85-26-(32—26) =26520n N

_ 04265207 - (32 + 26)
roz = 2-sin12

= 4648389,07 Nmm > 216079,44 Nmm

Por lo tanto el torsor es mayor que el torsor que generan los engranajes.

3.4.13 Calculo de las chavetas

Para el célculo de las chavetas se utiliza la norma DIN 6885. Mediante catalogo
se elige el ancho y la altura de la chaveta y mediante las formulas de cortadura y
aplastamiento se calcula la longitud necesaria que debe tener la chaveta para soportar

las fuerzas que tiene que transmitir.
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Para asegurar la funcién de fusible mecanico que desempefa la chaveta es
necesario utilizar un coeficiente de seguridad bajo y ademas el material sera de menor

calidad que el del eje y engranajes.

Acero mejorado sin alear CK60
Resistencia a traccion, o; 75-90 kg/mm2
Limite de fluencia ,oy, 45 kg/mm?
Resistencia a fatiga, o, +35 kg/mm2
Dureza Brinell, HB 217-265 kg/mm?

Tabla 3.23: material de las chavetas

Para el célculo de la longitud de la chaveta por aplastamiento se utiliza la

siguiente formula:
Formula 3.36

SF_E
a t-L

F= fuerza que actla sobre la chaveta [N]

a= area de aplastamiento (t*L)

t=profundidad en el eje [mm]

L= longitud de la chaveta

o=tension de fluencia [N/mm?]

Para el célculo de la longitud de la chaveta a cortante se utiliza la siguiente férmula:

Férmula 3.37

T =

F F

a b-L
F= fuerza que actla sobre la chaveta [N]
a= area de aplastamiento (t*L)

b= ancho de la chaveta [mm]

L= longitud de la chaveta

o=tensién de fluencia [N/mm?]
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Eje primario
La seccidn del eje donde va colocada la chaveta tiene un diametro de 20mm
por lo que el ancho de la chaveta sera de b=6mm, la chaveta tendra una altura de

h=6mm y la profundidad en el eje sera de t=3,5 mm.

longitud de la chaveta por aplastamiento:

F L 28090 1818
= - =
) 35-45-981 o
longitud de la chaveta a cortante:
F L 28090 2121
= — = =
t b-L 6'4—5'9,81 4mm

2

Eje intermedio

En este eje las chavetas iran colocadas en secciones de eje de diferentes

diametros por lo que las dimensiones de la chaveta seran diferentes.

didmetro de eje F=30mm:

En este caso las dimensiones son ancho b=8mm, altura h=7mm y profundidad

en el eje t=4mm.

longitud de la chaveta por aplastamiento:

F L 37453,33 2121
= — -_— —
) 4-45.981 “4mm
longitud de la chaveta a cortante:
F L 37453,33 2121
= —— = =
t b-L g-%5.9g1 sLmm
2 )
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diametro de eje F=32mm:

En este caso las dimensiones son ancho b=10mm, altura h=8mm y profundidad

en el eje t=5mm.

longitud de la chaveta por aplastamiento:

F L 35112,5 159
= -
) 5-45-981 "
longitud de la chaveta a cortante:
F L 35112,5 159
T=—> = —= ,Jmm
b-L 10-22-9,81

diametro de eje F=35mm:

En este caso las dimensiones son ancho b=10mm, altura h=8mm y profundidad

en el eje t=5mm.

longitud de la chaveta por aplastamiento:

F L 32102,85 1454
= —— —_ Y —
) 5-45-981 o
longitud de la chaveta a cortante:
F L 32102,85 1454
T=—> == , mm
b-L 10-22-9,81
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Eje secundario

En el eje secundario solo lleva chaveta el engranaje de marcha atras ya que los

demas engranajes giran locos.
La seccion del eje donde va colocada la chaveta tiene un diametro de 32mm
por lo que el ancho de la chaveta sera de b=10mm, la chaveta tendra una altura de

h=8mm y la profundidad en el eje sera de t=5 mm.

longitud de la chaveta por aplastamiento:

F L 45933,6 20.81
= - -—_ —
) 5-45-981 o
longitud de la chaveta a cortante:
F L 45933,6 20.81
T=—> == , mm
b-L 10-22-9,81
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3.5 DIFERENCIAL

El diferencial es el elemento mecénico que permite que las ruedas del coche
giren a diferentes velocidades al tomar una curva. Estd compuesto por dos engranajes
planetarios y dos satélites ademas del pifidn y corona que transmiten la potencia al

diferencial.

satélites caja del diferencial

planetarios corona

Imagen 3.12: diferencial

3.5.1 Calculo de las fuerzas sobre el diferencial

Tanto el piidn como la corona que transmiten las fuerzas y el par torsor al
diferencial son engranajes conicos por lo que hay que utilizar una serie de férmulas

para calcular las fuerzas que llegan al diferencial con cada marcha.

Estos dos engranajes tendran un modulo de 5mm y el angulo de presién sera

de 0,=20°, de manera arbitraria se decide que el pifidn tendra 15 dientes.

Previo al célculo de las fuerzas hay que conocer las dimensiones principales de
los dos engranajes por que es necesario utilizar las siguientes ecuaciones sabiendo

gue la relacion de transmision es i=3,387:

ESCUELA DE INGENIERIA DE BILBAO 30/08/2017 94




DISENO Y CALCULO DE TRANSMISION 3.DOCUMENTO: CALCULOS

1
i =3,387 - 15-3,387 = 51 —>i=34= 0,2941
d, +d, =90°
. sind,
' sind,
cand. = sind
an 27 i+ cosd

Sustituyendo los valores se obtienen los valores del angulo que deben tener el
pifidn y la corona:

d=90°

d;=16,39°

d,=73,61°

Una vez conocidos los angulos se procede a calcular las dimensiones

principales:

radios primitivos:

R = = =
1 > > 37,5mm
m-z; 5
R, = > = = 127,5mm
longitud de la generatriz:
2 37,5
l = =132,89mm

" sin d, - sin 16,39

ancho del diente:

_ 1132,89
T4 4

= 33,22mm

radios medios:

)

b 33,22
Rp1 =Ry —=-sind; = 37,5 — -sin 16,39 = 32,81mm

2 2
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)

b
Rpy2 = R, — E-sin d, =127,5— +sin73,61 = 111,56mm

Con estos datos se pueden calcular las fuerzas que generan en cada marcha,

para ello se utilizan las siguientes formulas:

I Tmotor Férmula 3.38
icc Tdif
U= Tdif Formula 3.39
Tpifion
F.=U-tana, - cosd; Formula 3.40
F, =U-tana, -sind, Férmula 3.41
12 marcha:
Tnotor * Lcc
Tair = . = 280,9Nm-2-2=1123,6 Nm
Taif 1123,6 Nm
U= = = 34245,657 N

Tpiion  0,03281m

p

F. =U-tana, - cosd; = 34245,657 -tan 20 - cos 16,39 = 11957,88 N
F, =U-tana, -sind; = 34245,657 - tan 20 - sin 16,39 = 3517,12 N

22 marcha:

Tmotor * i
Tair = W = 280,9Nm - 21,0625 = 596,912 Nm

y = 500N _ 010599 N
" Tpiion  0,03281m ’

F.=U-tana, - cosd; = 18192,99 - tan 20 - cos 16,39 = 6352,62 N

F,=U-tana, -sind; =18192,99 - tan 20 - sin 16,39 = 1868,47 N
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32 marcha:

T, -
Tair = W = 280,9Nm-2-0,7 = 393,26 Nm
Tdif _ 393,26 Nm

Tyiion  0,03281m

= 11985,98 N

F.=U-tana, - cosd,; = 11985,98 - tan 20 - cos 16,39 = 4185,26 N
F,=U-tana, -sind; =11985,98 - tan 20 - sin 16,39 = 1230,99 N

42 marcha:

Tair =

Tmotor )
[
Tdif _ 280,9 Nm

Toion  0,03281m

i
€ =280,9Nm-2-0,5 = 280,9 Nm

U=

=8561,414 N

F.=U-tana, - cosd,; = 8561,414 - tan 20 - cos 16,39 = 2989,47 N

F, =U-tana, -sind; =8561,414 - tan 20 - sin 16,39 = 879,28 N

52 marcha:

Tmotor '
l

i
Taif = —~ = 280,9Nm-2-0,384 = 215,731 Nm

Tdif _ 215,731 Nm

U= =
Tpmon  0,03281m

= 6575,16 N

F.=U-tana, - cosd, = 6575,16 - tan 20 - cos 16,39 = 229591 N

F, =U-tana, *sind; =6575,16 - tan 20 - sin 16,39 = 675,28 N

62 marcha:

Tmotor '
l

i
Taif = ~ = 280,9Nm-2-0,333 = 187,248 Nm

Taf 187,248 Nm

U = =
Toiion  0,03281m

= 5707,04 N
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F.=U-tana, - cosd; = 5707,04 - tan 20 - cos 16,39 = 1992,78 N
F, =U-tanq, - sind; =5707,04 - tan 20 - sin 16,39 = 586,12 N

Marcha atras:

Tootor * i
Tair = w = 280,9Nm - 2 - 1,8235 = 1024,44 Nm

Tdif _ 1024,44 Nm

U= =
Toiion  0,03281m

= 31223,407 N

F.=U-tana, -cosd; = 31223,407 -tan 20 - cos 16,39 = 10902,57 N

F, =U-tana, 'sind; =31223,407 - tan 20 - sin 16,39 = 3206,73 N

3.5.2 Calculo de las dimensiones del diferencial

Para obtener las dimensiones de los diferentes engranajes que componen el

diferencial se utilizan las siguientes formulas:

, o _m-z Formula 3.42

radio primitivo - r = >
altura de la cabeza —» ha = m Formula 3.43
altura de pie > hf =1,2-m Férmula 3.44

r .
longitud de la generatriz - | = — Formula 3.45
sind;

radio de circunferencia de cabeza - 15 =1 + ha - cosd; Formula 3.46
radio de circunferencia de pie - 1y =r — hf - cosd, Formula 3.47
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angulo cono cabeza - 6, = di + v, Férmula 3.48

angulo cono pie - & = dy — yf Férmula 3.49

ancho del diente - b = — |
4 ha Férmula 3.51
angulo de cabeza - tany, = T

angulo de pie - tany; = T

RATIO 1:1

Imagen 3.13: conexién engranajes conicos
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Los satélites y los planetarios tendran 15 y 17 dientes respectivamente por lo

que la relacion de transmision sera de i=0,882.

Por lo tanto, utilizando las féormulas previamente mencionadas se obtiene el

valor de los angulos que tienen tanto los satélites como los planetarios.

( d1+d2=900

. sind,
l =
sind,
\
tand sind
and, = ————
27 i+ cosd

d1=16,39° y d,=73,61°.

Dimensiones de los satélites:

radio primitivo - r = 37,5mm

altura de la cabeza - ha = 5mm

altura de pie - hf = émm

longitud de la generatriz — | = 56,68mm

radio de circunferencia de cabeza - 1, = 41,24mm

radio de circunferencia de pie - 1y = 33mm

angulo cono cabeza — 6, = 46,45°

angulo cono pie - 6 = 35,43°
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ancho del diente -» b = 14,17mm

ha
angulo de cabeza - tany, = T -y, = 5,03°

h
angulo de pie — tanyy = Tf - ¥ =599°

Dimensiones de los planetarios:

radio primitivo - r = 42,5 mm

altura de la cabeza —» ha = 5 mm
altura de pie - hf = 6 mm
longitud de la generatriz - | = 56,68 mm
radio de circunferencia de cabeza — r, = 45,8 mm
radio de circunferencia de pie - TF = 38,53 mm

angulo cono cabeza - 6, = 53,61°

angulo cono pie - 6 = 42,59°

ancho del diente -» b = 14,17 mm

a
angulo de cabeza — tany, = T -y, =5,03°

h
angulo de pie — tanyy = Tf - yF=599°
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En cuanto a las dimensiones del pifidn y la corona que transmiten el torsor al
diferencial era necesario conocer algunas dimensiones para calcular las fuerzas que

transmitian pero en este apartado se calcularan todas las dimensiones:

Dimensiones del pifién:

radio primitivo - r = 37,5 mm

altura de la cabeza — ha = 5 mm
altura de pie - hf = 6 mm
longitud de la generatriz —» [ = 132,89 mm
radio de circunferencia de cabeza - 1, = 42,29 mm
radio de circunferencia de pie - ry = 31,74 mm

angulo cono cabeza = 6, = 18,5°

angulo cono pie — 6f =13,82°
ancho del diente - b = 33,22 mm

ha

angulo de cabeza — tany, = T =Yg =2,11°

h
angulo de pie — tanyy = Tf - yr=257°
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Dimensiones de la corona:

radio primitivo - r = 127,5mm

altura de la cabeza — ha = 5 mm
altura de pie —» hf = 6 mm
longitud de la generatriz —» [ = 132,89 mm
radio de circunferencia de cabeza — r, = 128,21 mm
radio de circunferencia de pie - e = 125,8 mm

angulo cono cabeza = 6, = 75,72 °

angulo cono pie — Sf =71,04°
ancho del diente - b = 33,22 mm

ha
angulo de cabeza — tany, = T =Yg =2,11°

h
angulo de pie — tanyy = Tf - yr=257°

3.5.3 Calculo del eje del diferencial

Para calcular el diametro minimo que necesita cada eje se utilizara el cédigo
ASME ya que permite disefiar el eje de una forma sencilla y conservadora. Para el
calculo se utiliza la siguiente férmula para la que solo es necesario conocer el valor de
las fuerzas de los dientes y las reacciones que hacen estas fuerzas en los apoyos del
eje.
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3(32-CS
(€ - M)2 + (C, - T)?
T Oy

\/ Formula 3.52

Para el dimensionamiento del eje del diferencial solo se han calculado las
fuerzas de la 12 marcha, ya que es la que transmite los mayores esfuerzos y también el

mayor par torsor al eje.

- 40 . . 39 .
v < > < >
Fya
ﬂ Y ﬁ Fyb
A A
|
-1327019,2Nmm
Gréfica 3.32: eje diferencial y
Z 40 39
Fza
ﬁ ﬂFZb @> Fa*R
A Q A

Fr

-131892,25Nmm

-331475,6Nmm

Gréfica 3.33: eje diferencial z
U=34245,657N

Fa=3517,12N
F~=11957,88N
Rpd=32,81mm
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Los sumatorios de fuerzas y momentos son los siguientes:

SF,=0; Fya+Fyp-U =0
2 F=0; Fx=Fa
S F=0; -Fra+ForFi=0
> M=0; -F;3*40+F*39-F,*Rpg=0
5 My5=0; -F,s*40-U*39 =0

Por lo tanto:
Fyo= 67421,13 N
Fxa=3517,12 N
F,=20244,77 N
F.2a=8286,89 N
Fya=-33175,48 N

Una vez obtenidos los valores de las reacciones en los apoyos se calcula el

momento flector y torsor:

M,,; = \/131892,25% = 131892,25Nmm

T=U-R=1123600Nmm

Por dltimo se sustituyen los valores en la ecuacion para calcular el diametro

minimo del eje:

T O

d= 3\/32'65_\/(Cm.M)2+(Ct,T)2

31321
d = jn 981 -/(2-131892,25)% + (1,5 - 1123600)% = 26,06mm

Hay que volver a repetir el calculo para conocer el diametro minimo del resto del eje:
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M, = \/1327019,2% + 331475,62 = 1367792,39Nmm

3132-1
d= jn 981 V(2-1367792,39)% + (1,5 - 1123600)2 = 32,19mm

3.5.4 Célculo de los rodamientos del diferencial

Para el eje intermedio se disponen dos rodamientos con montaje indirecto

cuyas caracteristicas principales son las siguientes:

32307 J2/Q
d 35mm
D 80mm
T 32,75mm
C 95,2KN
Y 19

Tabla 3.24: dimensiones rodamiento comercial

Las cargas que deben soportar los rodamientos varian dependiendo de la

marcha seleccionada:

MARCHA C. RADIAL A (N) C. RADIAL B (N) C. AXIAL (N)
12 34194,8 70395,02 3517,12
22 18165,96 37397,32 1868,47
32 11968,17 24638,25 1230,99
4a 8548,72 17598,8 879,28
52 6565,39 13515,82 675,28
62 5698,56 11731,32 586,12
MA 31177,04 64182,51 3206,73

Tabla 3.25: fuerzas que deben soportar los rodamientos
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Una vez conocidos tanto los datos del catalogo como las fuerzas que debe

soportar cada rodamiento, se calcula la carga equivalente que soporta cada

rodamiento:
12 marcha:
N
k, «—— 3517,12 N
F.4 F.p 341948 70395,02 caso 2¢
Y Y 1,9 1,9
0,5 (FTB Fr ) =0,5 (70395'02 34194’8) = 9526,37 > 3517,12
“\y v/ 7 1,9 1,9 /) ’ )

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
F 4 =F,53 — K, = 18525 — 3517,12 = 15007,88 N = 15,007 KN

_05-F _ 0,5-70395,02

F = 18525 N = 18,525 KN
- - T 8525 8,525
28 marcha: \
Ka «—— 1868,47 N
F,, F 1816596 3739732 caso 2c
Y Y 1,9 1,9
0,5 (FTB F”*) =0,5 (37397’32 18165'96) = 5060,88 > 1868,47
“\y v/ 7 1,9 1,9 B ’ T

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:

F,, = F,5 — K, = 9841,4 — 1868,47 = 7972,93 N = 7,972 KN
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_05-Fp  05-37397,32

Fop 7 T =9841,4N = 9,841 KN
32 marcha;
\
k, <«——1230,99 N
F., F.p 1196817 2463825 caso 2¢
Y Y 1,9 1,9
0,5 (FTB Fr ) =0,5 (24638’25 11968’17) = 3334,23 > 1230,99
“\y Yy 7 1,9 1,9 B ’ S,

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
F 4 =F,z — K, = 9841,4 — 1868,47 = 7972,93 N = 7,972 KN

05 Fp 0,5-2463825
Fap =——= 19

= 6483,75 N = 6,483 KN

42 marcha:
N
k, <—— 879,28 N
F., F,; 8548,72 17598,8 caso 2c
Y Y 1,9 1,9
05 (FrB F, ) B (17598,8 8548,72) 23816 > 87928
~“\y y/) 7 1,9 1,9 / ’ '

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:

F,4 = F,5 — K, = 4631,26 — 879,28 = 3751,98 N = 3,751 KN
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_05-Fp 05-175988

Fup - o = 4631,26 N = 4,631 KN
52 marcha:
\
k, «—— 675,28 N
F., F, 656539 13515,82 caso 2¢c
Y Y 1,9 1,9
05 (FTB F, ) B (13515,82 6565,39) — 182906 > 675 28
“\y v/ "7 1,9 19 / ’ ’

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posiciéon de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
F,, = F,3 — K, = 3556,79 — 675,28 = 2881,51 N = 2,881 KN

05 F5 051351582
Fap =——= 19

= 3556,79 N = 3,556 KN

62 marcha:
N
k, «—— 586,12 N
F., F 569856 11731,32 caso 2¢
Y Y 1,9 1,9
05 (FrB F, ) B (11731,32 5698,56) 158756 > 586 12
“\y v/ 7 1,9 1,9 /] ’ ’

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:

F,4 = F,5 — K, = 3087,18 — 586,12 = 2501,06 N = 2,501 KN
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05 Fp 0,5-11731,32
Fap =——= 1.9

= 3087,18 N = 3,087 KN

Marcha atras:

ko, «—— 3206,73 N
F., Fp 3117704 6418251 caso 2¢
Y Y 1,9 1,9
0,5 (FTB Fr ) - 05 (64182’51 31177’04) — 8685,65 > 3206,73
“\y v/ "7 1,9 1,9 B ’ )

Después de saber el caso en el que se encuentra tanto por la posicion de los
rodamientos como por las fuerzas que soporta cada rodamiento se procede a calcular

la fuerza equivalente:
F,4 = F,5 — K, = 16890,13 — 3206,73 = 13683,4 N = 13,683 KN

05 F.5 056418251
Fap =——= 19

= 16890,13 N = 16,89 KN

Cada una de las marchas sera utilizada por un determinado tiempo en funcion

de su uso, por lo tanto, se le asocia un porcentaje de tiempo:

MARCHA DURACION (h) PORCENTAJE (%)
12 400 8
22 1500 30
32 1200 24
42 1050 21
52 500 10
62 250 5
MA 100 2

Tabla 3.26: tiempo de cada marcha
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Una vez obtenidos los porcentajes se calcula la carga equivalente:

q1 42 43 44 qs s dma
F,= |F} - —+F}- Fg- El- F&- Fg¢- F&, —
\/ 1 100 + 100 100 T 100 100 " 100 100 " 100 100 " 100 T Fma 100
10/3
F., = 1175,2 = 8,33 KN

10
F,p = [2371,36 = 10,26 KN

Los rodamientos tendran una vida de 5000h pero, puesto que cada una de las
marchas gira a una velocidad diferente, la duracion del rodamiento sera diferente:
60h
L, = 400h - 1150rpm - —— = 27,6 - 10°rev
mimn
60h
L, = 1500h - 6164rpm - —— = 194,76 - 10°rev
mmn
60h
L; = 1200h - 3285,78rpm - —— = 236,57 - 10°rev
min
60h
L, = 1050h - 4600rpm - —— = 289,8 - 10°rev
mmn
60h
Ls = 500h - 5979,98rpm - —— = 179,39 - 10%rev
min
60h
Lg = 250h - 6900rpm - —— = 103,5 - 10°rev
mimn
60h
Lys = 100h-1238,47rpm - —— = 7,43 - 10%rev
mmn

Lior = 1039,05 - 10°rev

Por lo tanto la vida nominal sera teniendo en cuenta la fiabilidad del 95%:

L 1039,05
Lo = = 1680rev

1 1/1,5 Y15
448+ |In(555)] 7 448+ i (555)]
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Una vez conocidos los valores de la vida nominal y de la carga equivalente se

calcula la capacidad dindmica de carga:

Cs =FE, - (L1y) /a = 10,26 - 1680°/10 = 95,19 KN < 95,2 KN \/
Cy=F, - (Lip)a=833-1680"10 = 77,28 KN < 95,2 KN

3.5.5 Célculo de la chaveta

Para el célculo de las chavetas se utiliza la norma DIN 6885. Mediante catalogo
se elige el ancho y la altura de la chaveta y mediante las formulas de cortadura y
aplastamiento se calcula la longitud necesaria que debe tener la chaveta para soportar

las fuerzas que tiene que transmitir.

Para asegurar la funcién de fusible mecanico que desemperfia la chaveta es
necesario utilizar un coeficiente de seguridad bajo y ademas el material sera de menor

calidad que el del eje y engranajes.

Acero mejorado sin alear CK60
Resistencia a traccion, o; 75-90 kg/mm2
Limite de fluencia ,oy, 45 kg/mm?

Resistencia a fatiga, 0. +35 kg/mm2
Dureza Brinell, HB 217-265 kg/mm?®

Tabla 3.27: material de las chavetas

Para el diferencial solo se tendran en cuenta las fuerzas y el torsor que
transmiten los engranajes de la primera marcha tal y como se ha mencionado

previamente en el apartado del célculo del eje.
La seccién del eje donde va colocada la chaveta tiene un diametro de 30mm

por lo que el ancho de la chaveta sera de b=8mm, la chaveta tendra una altura de h=

7mm y la profundidad en el eje sera de t=4 mm.
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longitud de la chaveta por aplastamiento:

74906,66

F
=— > L=———""=4242
LT " T 445981 o
longitud de la chaveta a cortante:
F I 74906,66 43 49
=0l =—=
t b-L 8'4—5'981 ramm
2 )

Al ser demasiado larga la longitud de la chaveta se opta por utilizar dos

chavetas de la mitad de longitud colocadas a 180° una respecto de la otra.

L 42,42
2 chavetas — > = — =21,21mm
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