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DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION

CALCULOS

3.1 INTRODUCCION

Para poder realizar los calculos necesarios hay que utilizar los datos de partida

que el cliente nos ha solicitado y los datos que podemos encontrar en la ficha técnica

del vehiculo. En la siguiente tabla se muestran dichos datos:

DATOS DE PARTIDA

Traccién

Numero de marchas
Cilindrada

Potencia maxima del motor
Régimen de potencia maxima
Par maximo

Régimen de par maximo

Delantera

5

1896

90 CV

4000 rpm

210 Nm /2500rpm
1900-2500 rpm

Peso del vehiculo 1285 kg

Velocidad maxima 176 km/h

Ruedas 195/65 R15
Relacion de transmision

12 marcha 3.78

22 marcha 2.06

32 marcha 1.35

42 marcha 0.97

52 marcha 0.74

Marcha atras 3.60

Tabla 3.1: datos departida

En la tabla 3.1 aparecen datos como la relacién de transmision de cada marcha,

los cuales son muy importantes para los calculos, estos datos se han obtenido de la

pagina web www.arpem.com

Caracteristicas técnicas Volkswagen Golf 1.9 Tdi 90 CV

Alimentacion
Relacion de compresion

Diametro x Carrera (mm})

Inyector bomba, turbo variable e intercooler
19.0: 1

795 mm x 955 mm

Embrague Monodisco en seco
Transmision Manual de 5 velocidades
Relaciones 3.78/2,06/1,35/0,97/0,74; Marcha atras: 3,60
Imagen 3.1: relaciones de transmision
EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 1



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

3.2 CALCULO DE LAS FUERZAS RESISTENTES

Como ya hemos dicho estas fuerzas son las que se oponen al movimiento o
avance del vehiculo. Los calculos de estas resistencias se han obtenido segun el libro
de Francisco Mufioz Gracia. Estas son las cuatro resistencias que se oponen al avance

del vehiculo:

* Resistencia por rodadura (Ry)
* Resistencia por pendiente (Rp)
» Resistencia por inercia (R;)

* Resistencia por aire (R,)

3.2.1 Resistencia por rodadura

Cuando un vehiculo apoya las ruedas sobre un terreno, se crea una adherencia
entre las dos superficies de contacto que se puede representar como una fuerza entre
ambas superficies de sentido contrario al movimiento del vehiculo. Se calcula a partir

de la siguiente férmula:

R, =(P+P)- pu, Férmula 3.1

Donde:
P: es el peso de vehiculo
P.: carga maxima que el vehiculo puede soportar

Mr. coeficiente de rodadura

El peso del vehiculo y la carga maxima que puede soportar se pueden obtener
de la ficha técnica del vehiculo, P=1285kg y P.=565kg. Los coeficientes de rodadura se
obtienen de un tabla que aparece en el libro del autor Francisco Mufioz Gracia, para los
calculos udebe de tener un valor comprendido entre 0.02-0.03. Por tanto la fuerza por
rodadura es:

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 2



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

Coeficiente de

Naturaleza del suelo rodadura (i,)
CEMEMOT crntnais s o e 0,0125
Empedrado seco .. ... i et e sre vae one ua 0,015
Carvetefa asfaltada . oiivo vivveione o i 0,02 - 0,03
Terreno natural duro. ... v e e oo oee o, 0,08
Terreno de consistencia media ... ... ... ... 0,110
Terreno arenoso ... ... ... 0,15 - 0,30

Imagen 3.2: coeficientes de rodadura

R, = (1285 + 565) - 0.025 = 46.25kg

3.2.2 Resistencia por pendiente

La resistencia por pendiente es debida a la pendiente de la carretera. La

pendiente maxima fijada es de un 30%. Se verifica:

R, = (P +PF,) - imax Férmula 3.2
Donde:
P: es el peso de vehiculo

P.: carga maxima que el vehiculo puede soportar

imax. pendiente de 30%

Los datos que tenemos para el peso del vehiculo y la carga maxima que soporta
son los mismos que en el punto anterior, P=1285kg y P.=565kg. El cliente ha fijjado una

pendiente maxima de un 30% que se usara para realizar el siguiente célculo:

R, = (1285 + 565) - 0.3 = 555kg

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 3



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

3.2.3 Resistencia de inercia

Esta resistencia aparece al minorar o acelerar la velocidad del vehiculo. Esta
originada por un incremento de velocidad de 0 a 100 quilometros por hora con un

tiempo de 12.9 segundos y con un peso de 1285 kg.

Es debida a la inercia que tiene el vehiculo por el hecho de encontrarse a una
velocidad. Siempre que acelere o aminore la marcha aparecera esta resistencia. Para
el calculo de esta fuerza se supondra la inercia que tiene de 0 a 100 quilometros con un
tiempo de 12.9 segundos y con un peso del vehiculo de 1285kg. Para ello se usaran

estas dos formulas:

FF=m,-a Formula 3 3
v=vy,t+a-t Formula 3.4

Doénde:

v,:velocidad inicial
v:velocidad

a:. aceleracion

t: tiempo

P: masa del vehiculo

F;: fuerza de inercia

v,=0-v=a-t

— 100 km 1h 1000m P 77m
v= h 3600s  1km s
v 27.77M/
=2 IS _pq5m
=TT T 1205 /52
— 1285kg - 245™/ . = 2762.75N - —<9_ _ 281 98kg =
Fi_ g /Sz— 7 7Nm— . g_Ri

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 4
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3.2.4 Resistencia del aire

Se ha comprobado que la resistencia que ofrece el aire a un vehiculo es
proporcional a la superficie recta transversal S del vehiculo (en metros cuadrados).
Aparte de estar relacionada con la estética del vehiculo también esta relacionada con el
consumo del vehiculo, cuando mas resistencia mas consume el vehiculo. Se obtiene

con la siguiente formula:

__§-Ccsv?
=

Formula 3.5

a

Donde:
S: superficie recta transversal del vehiculo
C: coeficiente de proporcionalidad que depende de la forma del vehiculo
6=peso del aire
V= velocidad maxima

g=gravedad

C es un coeficiente de proporcionalidad que esta proporcionado por el
fabricante, en este caso su valor es de 0.32. Donde la velocidad maxima del vehiculo y

las medidas necesarias del vehiculo se obtienen de su ficha técnica.

km 1h 1000m
v=176—

. . — m
h 3600s 1km 48.88™/s

_ 1759mm - 1485mm

5007 = 2.612 m?

1.20 ""L"/m3 .0.32-2.612 m? - (48.88™/)?

R, = — 122.14k
a 29817/, g

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 5
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3.3 EMBRAGUE

Este mecanismo es muy importante para transmitir el giro del motor a la caja de
cambios, también para poder realizar los cambios de marcha necesarios segun la
velocidad a la que circule el vehiculo. O para desconectar el motor de la transmisién.
Como se ha dicho en el Documento 2: Memoria se usara un embrague de friccién por
discos, ya que es uno de los mas empleados para los vehiculos. El embrague esta
embragado cuando el par del motor llega al eje de entrada de la caja de cambios (eje
primario). Si, por el contrario, el par del motor no llega al eje citado, se dice que el
embrague esta desembragado. El embrague debe de ser elastico para cambiar de

marcha suavemente y asi tener una conduccion comoda.

3.3.1 Material empleado

Normalmente el material empleado para forros de embrague de friccion es el tipo
organico, en este caso el tejido es de fibras de metal entre tejido compactado de
aramida o fibra de vidrio. Este material tiene una vida util larga y trabaja en un amplio
rango de temperaturas y periodo de desgaste inicial casi nulo. También se consigue un

acoplamiento suave y progresivo.

STOCK CLUTCH

g
i
:
:
|
:

Imagen 3.3: comportamiento del material de friccion

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 6



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

Todo material de fricciébn, como puede observarse en la figura se puede observar
gue durante su inicio de vida tienen un funcionamiento diferente respecto de su
funcionamiento normal en el que el desgaste generado, asi como las temperaturas

alcanzadas, son mayores y, por lo tanto, la presion aplicada debe disminuirse.

FAST. Test

d 0 100 1= 200 230 0
Temperature (Degrees C)

Imagen 3.4: rango de temperaturas de trabajo

En la figura anterior se puede ver el coeficiente de friccion y el amplio rango de

temperaturas al que trabaja el embrague.

3.3.2 Dimensiones del embrague

Para empezar con el célculo del embrague lo primero que se debe determinar
son el radio interior y el radio exterior, ya que estos radios son los que estan en
contacto con el volate de inercia y transmiten el par su giro. Segun el autor Francisco
Mufios Gracia conviene que el par maximo transmisible por el embrague M3, tenga un
cierto margen de seguridad con respecto al par maximo del motor M, ya que a medida
que trabaja el disco disminuye el coeficiente de rozamiento f y por otra parte, los
muelles también experimentan deformacion como consecuencia de las altas
temperaturas a que van sometidos dando lugar a una pérdida de presion, y por

consiguiente a una disminucién de presién. Por lo tanto:

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 7
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M;=15-M Formula 3.6

lkg 100cm
9.81N 1m

M; =15-210 Nm = 315Nm - = 3211.01kgem

Para calcular el diametro exterior del embrague usaremos la siguiente formula:

3 M1

_— Formula 3.7
2.75 Pmax 't

Rext =
Donde:
M;: par maximo del motor
Pmax. PrESioN para un funcionamiento suave 2.4kg/cm?
u. coeficiente de rozamiento

R.,:: radio exterior del disco de embrague

Segun el libro Manuel Cascajosa, la presion recomendada para un
funcionamiento suave es de 2.4kg/cm? y el coeficiente de friccién para este material es

de 0.4. Conociendo estos datos y sabiendo que el par es de 3211,01 kgcm:

o | s2m10n
ext = 575 2404 0 M

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 8
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Generalmente en la practica se adopta una relacion de:

Ripy = 0.7 - Rypy = 0.7 - 10.67 = 7.47cm Formula 3.8

A continuacién usando la hipétesis de desgaste uniforme, ya que es la mas
conservadora calcularemos la presion, la fuerza axial y par de rozamiento que puede

soportar el embrague:

Calculo de la presion:

Rint

P = Pmax "% Formula 3.9
ext

Como ya conocemos todos los datos para esta formula, aplicandola

conseguimos una presion del siguiente valor:

7.47 k
—24.-——_=168"9
p 10.67 [em?

Calculo de la fuerza axial:

Rext Rext Rext ‘R
Fazf d-Fazf p-dAzf (W)-Zn-w:
Rine

Rint Rint
27 * Pmax * Rine - (Rext - Rint) Formula 3.10
Luego:

F,=2m-2.4-747(10.67 — 7.47) = 360.46kg

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 9
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Calculo de par torsor:

Rext Rext Rext Rint
Tmzzf R-Fnzf R-p-u-dAzf R [ Pmax+—— 2+ R dR
Rint Rint Rint

_ 2 2\ __ nW-Fqa(Rext+Rint) .
Troz =T U Pnax Rint(Rext - Rint ) - 2 Formula 3.11
Dénde :
n: Es el nUmero de caras.
u: Es el coeficiente de rozamiento.

Fa: Es la fuerza axial.

o _ 20436046 (10674747) . 98IN 1m
roz = 2 T AR K T g 100em

= 256.58Nm

Como el par maximo que genera el motor es de 210 Nm y el embrague que se
utilizara puede soportar hasta un par de 256.58 Nm por lo que se puede deducir que el

disefio del embrague es correcto.

3.3.3 Energia necesaria para el desembrague

Segun el libro de Mufioz Gracia, para desembragar es preciso aplicar sobre el
pedal cierta energia, cuyo valor dependera logicamente del par transmisible por el
embrague. Esta energia depende del esfuerzo aplicado sobre el pedal que debe de
hacer el conductor (q) el cual es de 12kg y el recorrido de trabajo del pedal (e). El

recorrido del pedal de embrague para turismos no debe de ser mayor de 75mm:

Em=q-e Formula 3.12

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 10
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Dénde:

Em: energia muscular maxima

Em=12-0.075=09kg-m

Para desembragar se tiene que mover el disco una distancia de entre 1,5-2,5
mm. Tomando que los diametros minimo y maximo del forro sean del orden deDmax=

45cm y Dmin= 17cm el coeficiente de proporcionalidad vendra dado por:

0.15=K-v17 - K = 0.0364

K =0.037

0.25=K-Vv45 - K =0.0373

Por lo tanto se puede establecer que el desplazamiento a realizar por el plato de

presién para que se produzca el desembrague venga dado por:

e, =0.037 - /Doyt Formula 3.13

D.,:: diametro exterior del embrague expresado en cm

e; = 0.037-v2-10.67 = 0.171cm

Luego la energia, incluyendo las pérdidas de que existen en el interior del

embrague, queda:

E =0.055-F, - /Do = 0.055-360.46 - V2 - 10.67 = 91.58kg Férmula 3.14

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 11
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El recorrido de trabajo del embrague dependera de la energia y de la fuerza que
el conductor haga sobre el sobre el pedal:

__E_ 9158
12

=7.63cm Formula 3.15

El desplazamiento total del pedal de embrague vendra dado por la suma de los

desplazamientos (e) y muerto (2.5 cm), es decir:

Imagen 3.5: desplazamiento del pedal

€rotal = € +2.5=7.63+2.5=10.13cm Férmula 3.16

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 12
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3.3.4 Eleccion del embrague

Del siguiente catalogo SACHS se elegira un embrague:

2 |0 B F .2
L - o| SACHS @le o
VOLKSWAGEN
GOLF IV (1)) 08.97 - 06.05
1.9 TDH, 66 kKWW 10.87-05.04 AGR & 3000 951 T30 mm:mﬂws-m 8) 228 28
Mur kompiett zu LUK tauschiar  only complets {94}

replaceabie for LUK

Bednhaliet ZMS, Kupplungsdruckpiatts, (25}
Kupplungsschelbe und Ausrlcker | Contsing bwin-

mass fiywheel, culch cover assembly, cluich disc
and releaser

enthart q tigung
Includes bolt Sor Myweel mou
enthalt D 1 gk ! (153)

includes bt for pressure plate mounting
2000 £45 701 SACHS Version | SACHS-verslon =

auben / [155)

| E

>Chass. 1J-1B073 000

->Chass. 110300 000
->Chass. 1J-1P040 000
-+Chass. 1J-1U050 000
->Chass. 1J-1W300 000
LUK-Version / LUK-version

Chass. 1.J-1D300001 - Chass. 1.J-3-325000
Chass. 1J-1P040001 - Chass. 1J-3-525000
Chass. 1.J-1U050001 - Chass. 1.J-3-325000
Chass. 1J-1W3000{1 - Chass. 1.J-3-525000
LUK-Version / LUK-version B}

Imagen 3.6: catalogo Sachs

En la imagen 3.6 se puede ver que el diametro del embrague seleccionado es de
220 mm, el cual es correcto porque el calculado en el apartado anterior es de
213.4mm. Al lado del diametro del embrague viene el nimero de dientes el cual es 28.

3.3.5 Estriado del embrague

El disco de embrague va colocado en el eje primario mediante un estriado. De
esta manera eldisco de embrague queda fijo en el eje y se transmite la energia
correctamente. Para eso el estriado del eje debe de tener cierta longitud. Esta longitud
se calculara mediante la norma DIN5840:

Fy

Lt =kK- h-P-z

Formula 3.17

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 13



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

Donde:
E,=fuerza tangencial en el eje
K= factor de soporte
h= altura portante de los nervios
z= numero de dientes

P= presion en los flancos de los nervios

Lo primero, se debe de calcular la fuerza tangencial en el eje. Segun el libro
Decker “Elementos de maquinas "se tiene aplicar la siguiente formula:

E, = Formula 3.18

T
r
Donde:
T= momento torsor que puede transmitir el embrague

r=radio del eje

_ 256580Nmm

Fu = W = 17105.33N

Sabiendo el numero de dientes son 28 y que el diametro del eje es de 30mm, de

la siguiente tabla se consigue el que debe de tener el estriado:

Table 1 : Preferred series, reference diameters dg from 6 mm to 58 mm

dy Number of teeth :
for module m
™ 105|06|075| 08 | 1125 |15| 175 | 2 |25 3 4 5] 6
28 45 | 36 | 34 |26| 21 |17 | 14 [ 12 | 10 ] 8
20 | s6 [ a7 1 a7 [ 35 T28] 22 [ 18 1 15
Iso 58 [ 48 | 38 | 3 [28| 22 [ 18] 16 [1314] 10 | 8
I R L A e I B EA
[32 [ 62|52 ] 41 | 38 [30] 24 [20 [ 17 | 14 [ n 9 6

Imagen 3.7: DIN 5480

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 14
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En la siguiente imagen aparecen la dimensiones que debe de tener este

estriado:

Imagen 3.8: dimensiones de DIN5480

A continuacion se aplicara las formulas3.19, 3.20, 3.21, para conseguir los datos
necesarios y usar la férmula 3.17. Sabiendo que P = 100 N/mm2 y que K = 1.35 para

dentados envolventes.
Doénde:
d,: diametro interior
d5: diametro exterior
d,: diametro de refencia

h: altura de

dy=d;—2-m=30—-2-1=28mm Formula 3.19
d;=d;—02-m=30-0.2-1=29.08mm Férmula 3.20
h=05-(d;—d;) =0.5-(29.08 - 28) = 0.54 Férmula 3.21
E, 17105.33
Lt=K-h.P.Z=1.35-0.54.100.28=15.27mm

La largura minima del nervado del eje debe de ser de 15.27 milimetros.

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 15
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3.4 CAJA DE CAMBIOS

La caja de cambios es la encargada de transformar la velocidad o el par que le
llega del motor. También es la encargada de cambiar el sentido del giro. De esta
manera se puede regular el giro del motor y usarlo de manera 6ptima, y asi transmitir la

potencia a las ruedas.

La reduccion de las marchas se consigue mediante los engranajes que se
encuentran en los dos ejes de marcha hacia delante y en el eje de marcha atras. La
caja tiene cinco marchas hacia delante y una hacia atrds. En los siguientes puntos
aparte de calcular los engranajes y los ejes de la caja de cambios se calcularan otras
caracteristicas y elementos necesarios como la relacion de cada marcha o los

rodamientos

Si la relacion de transmision es muy pequefia el vehiculo tendra mas fuerza para
subir pendientes pero su velocidad sera muy pequefia. Mientras que si la relacion de
transmision es muy grande no podré subir pendientes y le costara iniciar la marcha. Por
eso la caja de cambios tiene tanta importancia, para poder seleccionar las diferentes

relaciones de marcha segun las necesidades.
3.4.1 Célculo de la relacion del diferencial

El diferencial es el mecanismo encargado de que las ruedas giren segun
convenga cuando el vehiculo circula por una curva. Para ello desmultiplica las
revoluciones del motor a la ruedas. Esta relacion es siempre la misma, no se puede
cambiar como las relaciones de marcha. Para el calculo de esta relacion se va a usar

el método que se explica en el libro de Francisco Mufioz Gracia.

Imagen 3.9: datos de la rueda
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__ Umax'60
Nyyeda =

Formula 3.22

T Prueda

Donde:
Nredq. FEVOlUCIiONES en las ruedas en rpm
Vmax. Velocidad méaxima del vehiculo en m/s (48.88m/s)

Bruedq. didmetro de la rueda en m

Todos estos datos se pueden obtener de la ficha técnica del vehiculo. Menos el
diametro de la rueda que es necesario hacer varios calculos que se explicaran a
continuacion. Estos son los datos que tenemos de las ruedas del vehiculo
195/65R15:195 mm de ancho, perfil de 65% de ancho y unas llantas de 15plg.

25.4

Amm
Brueda = 15pgl W +2-0.65-195 = 634.5mm

Este diametro calculado es el ideal pero hay que tener en cuenta el peso de

coche por ello se va a multiplicar por 0.95:

Brueda = 634.5mm - 0.95 = 602.775mm = 0.602775m

Volviendo a la férmula 3.22:

48.88 - 60

Nyyeda = m = 1549.02 rpm
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Para calcular la relacién del diferencial:

Nmax

Tg=—"—— Formula 3.23
s Nrueda
Donde:
rg:relacion de la 5° marcha
4. relacion del diferencial

Nmax. €voluciones del motor a maxima potencia

B 4000
"~ 0.74 - 1549.02

T4 = 3.4896 — 0.2866

Con estos datos podemos conseguir la velocidad en las ruedas de cada marcha
y la velocidad del coche en cada marcha. Para eso vamos a utilizar la siguiente

formula.

__ Vcoche
Wrvueda =

= = Wpotor * ldif * lec Formula 3.24
rueda
Donde:

Wruedq. F€VOlUCiOnes de las ruedas

Veoche. VElOcidad del vehiculo a 1000rpm

Ryeqq: 1adio de la rueda en m

Wmotor-POtencia del motor a rpm

i.c. relacion de transmision de cada marcha

Lqir-relacion del diferencial
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ws = 4000 07434896 — 1549 rpm
w, = 4000 097 34896 1181.71 rpm
w3 = 4000 '135.34896 849.08 rpm
w, = 4000 "3 0634896 556.44 rpm
w; = 4000 37834896 303.24 rpm

w; = 4000 - 36034896 318.4 rpm

15492003014 .
Vs = 1000 =176 /h

3600

En este formula se puede comprobar que los calculos son correctos ya que en la

quina velocidad nos da la velocidad méaxima proporcionada por el fabricante.

1181.71 -2 .0.3014
_ 60

v, = Too0 =134.27 km/,
3600
849.08 - 2—’; . 0.3014 .
vy = 7000 = 96.48 KM/,
3600
556.44 - 2—’; .0.3014 o
v, = T000 = 63.23 "M/,
3600
303.24 - 2—’; .0.3014 o

3600
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rpm |

4000

2500

| < » kmh
3446 6323 96.48 134.27 176

Gréfico 3.1: diagrama de velocidades

3.4.2 Comprobacion de la primera velocidad

Como ya se ha explicado en el punto 3.4 la primera velocidad tiene que ser
capaz de superar las resistencias que se oponen al movimiento del vehiculo, por eso a
continuacion se va a hacer una pequefia comprobacion para saber si la primera marcha
es capaz de vencer dichas fuerzas. De esta manera se determina cual es el par
maximo al que se ven sometidas las ruedas debido a dichas resistencias. No se tendra
en cuenta la resistencia del aire porque el vehiculo no circula a mucha velocidad en

esta marcha, solo se tendra en cuenta a partir de los 80 km /h. Por lo tanto:

Fr=R,+R,+R; Férmula 3.25

Frg ,
T = %ueda Formula 3.26
Dénde:
Fy: es la fuerza total de resistencia en la rueda motriz.

Tr: es el par resistente en la rueda motriz
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Fg = R, + R, + R; = 46.25 + 555 + 281.98 = 883.23kg

Fr - Brueqq  883.23kg - 0.602775m
R = =
2 2

9.81N

Este es el par producido por las fuerzas resistentes. El par producido por el

motor del vehiculo estudiado debe de superar el par calculado anteriormente para

conseguir movimiento. Tenemos las siguientes formulas de relacion de transmision de

la caja de cambios y la relacion de transmision del diferencial:

r Wee Tm
ce Wm Tec
r Wrueda Tec
0= =
Wee Trueda

Si se multiplican estas dos férmulas obtenemos lo siguiente:

T Fee T Tm
Tee " Ta = = lryeda =
T@' Trueda - Ta
Donde:
T,,: el par maximo del motor

;. relacion de la primera marcha

210
Trueda = - 1 = 2770.04Nm

3.78 3.4896

Tryeda = 2770.04Nm > 2611.52Nm = Ty

Formula 3.27

Formula 3.28
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Viendo estos resultados se comprueba que la primera marcha es capaz de
vencer las resistencias que se oponen al movimiento, porque el par que reciben las

ruedas motrices es mayor que el que genera las fuerzas resistentes.

3.4.3 Comprobacion de la quinta marcha

Al igual que se ha comprobado la primera marcha también se va a comprobar
gue la quinta marcha es capaz de vencer las fuerzas resistentes. En esta
comprobacioén si hay que tener en cuenta la resistencia del aire, ya que en esta marcha
se circula a méas de 80 km/h.Las marchas largas como la quinta no se usan para vencer
resistencias de grandes pendientes, por ello no se tendrd en cuenta en esta
comprobacién. Tampoco se tiene en cuenta la resistencia por inercia ya que no se dan

grandes aceleraciones.

Fr =R, + R, = 46.25 + 122.14 = 168.39%

E - Bryeqa  168.39kg - 0.602775m

9.81N
= 50.75kgm - ———— = 497.86Nm

T, =
R 2 2 1kg
Tm .
Tryeda = —— Férmula 3.29
T'5'T'd
210
T‘rueda = - 1 = 54228Nm
0.74 3.4896

Trpeda = 542.28Nm > 497.86Nm = T

Viendo estos resultados se comprueba que la quinta marcha es capaz de vencer
las resistencias que se oponen al movimiento, porque el par que reciben las ruedas

motrices es mayor que el que genera las fuerzas resistentes.
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3.4.4 Calculo de engranajes

En este apartado se van a calcular los datos necesarios de los engranajes, como
su modulo o el numero de dientes. Vamos a tratar de que los engranajes tengan el

menos numero de dientes posibles. Para mas detalles ir a la pagina xx de la memoria.

3.4.4.1 Calculo de los dientes de los engranajes

Para este calculo nos hemos basado en la norma UNE18016. Se han optado por
engranajes cilindricos con dientes helicoidales porque estos hacen mas fuerza a la
hora de transmitir el giro del motor. Debemos tener en cuenta que el diametro de las
ruedas no sea excesivo, ya que esto encareceria mucho la fabricacion de la caja de
cambios. Para que los dientes no se desgasten demasiado y no haya problemas con
los engranajes se debe de cumplir las siguientes condiciones: que todas la parejas de
engranajes entre si sean del mismo modulo y que la distancia entre ejes debe de ser la

misma para cada par de ruedas.

Los dientes y el angulo de inclinacion de estos esta relacionados con el modulo

de los engranajes. Esta relacion se puede ver claramente en la siguiente formula:

m-(Zy+21")
2-cosfq

d= Formula 3.30

Los dientes estan relacionas con la relacion de transmision

| 1 3.78 -7, = Z,'
== — > 3. . =

h=777378 1741

L = 22 1 2.06-7Z, =27,
= e— T e— —) . . =

2= 777206 2= %2

=23 L 1357, = Z.'
= —= — . . =

BT 777135 3= %3

. 1 097 -7, = Z!
= —=—-> (. . =

M= 7T 097 += %
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i5 =é=L—)O74‘Z5 =25,
7' 074

i == L3602, =2y
== — > 3. . =

4782, =3.06-2Z, =2.35-2Z3 =197 -Z, = 1.74 - Zs = 4.60 - Zy,

4.78-Z, 3.06-Z, 235-Z3; 197-Z, 174-Zs 4.60-Zy
478 478 478  4.78

478 ~  4.78

Zy <Zy <Zy<Z3<Zy<Zs

Sabiendo que:

12 . N3 ~ . .
Zmin = o555 > 14 - 14 - cos(20°)° = 11.62 = 12 dientesFérmula 3.31

Z,como minimo debe de tener 12 dientes

Z1=387-7Z;=3.78-12 =45

Z, 45

hT7TT 12

[

|
I
w
N
Ul

3.06-Z
2 L, 7,=18-527,=206-Z, =2.06-18 = 37

Z,=12 =
2 4.78

' —22—37—2055
T7 T8 S
2.35'Z3
Zy=12="""23 7 =24 57, =135 Z, = 1.35 - 24 = 32
4.78
7y 32

=23 2% 133
BT 7T 04

1.97'Z4
Zy=12=—" "> 2, =30 > 2, = 097 - Z, = 0.97 - 30 = 29
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j —Z4—29—0966
MTZ T30

Zs = =%—>Z5 =327 =074-7Zs=0.74-32 =24
4.78
- Zs 24
s=77=35= 0.75
Zy = 12=%—>2M= 12 - Z}; = 3.60 - Zy, = 3.60 - 13 = 43
ima :ZZ_,I:’:g:?’m
Relacién de N° de dientes Relacién
transmision obtenida
i; =3.78 Z, =12 i, = 3.75
Z, =45
i, =2.06 Z, =18 i, = 2.055
Z,” =37
iz =1.35 Zy =24 is = 1.33
Zy =32
i, =0.97 Z, =30 i, = 0.966
Z, =29
is =0.74 Zs = 32 is = 0.75
Zs" =24
iya = 3.60 Zy =12 ipya = 3.58
Zy =43
Z, =16

Tabla 3.2: dientes y relaciones de transmision obtenidas

Podemos ver que los resultados no varian mucho, por lo tanto se da por valido el
namero de dientes de cada engranaje.
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Para el calculo de la marcha atrds hay que tener en cuenta que se usan tres
ruedas, Zy, Zy "y Zx. Esta rueda con numero de dientes Zy es necesaria para invertir el
sentido del giro de la marcha y se llama rueda inversora, de lo contrario el coche no
andaria marcha atras. Esta rueda no tiene relacién con el valor de la relacion de
transmision. Se puede coger un valor cualquiera para los dientes, en este caso va a ser
de 16.

3.4.4.2 Célculo del angulo beta ( B,)

El angulo de hélice nos indica que trayectoria deben de seguir los dientes de
cada engranaje para el correcto funcionamiento. Como los ejes de esta caja de
cambios son paralelos el angulo B de cada par de engranajes que estén en contacto
sera el mismo. Para realizar el calculo debemos de tener en cuenta lo siguiente:

1 1A
Zmin = m =14 - ﬂa = 18.21° = ﬂal = ﬁal

12 + 45 18 + 37
= -
c0s(18.21°)  cos(Byz)

Baz = lgazl = 23.57°

12 + 45 24 + 32
= d
cos(18.21°)  cos(B,3)

Baz = :Bas’, = 21.05°

12 + 45 30+ 29
= d
cos(18.21°)  cos(Ba4)

Bas = ﬁa4, = 10.5°

12 + 45 32+ 32
= d
cos(18.21°)  cos(B,s)

Bas = :Basl = 23.57°

Los engranajes de la marcha atras al ser engranajes rectos no tienen angulo de

inclinacion.
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3.4.4.3 Determinacion del moédulo

En este apartado se va a calcular el modulo de todos los pares de engranajes.
Para ello se aplicaran las férmulas segun la norma DIN tanto como para el desgaste de

diente y su duracién de vida. Esta norma nos plantea la siguiente ecuacion:

3 .bd2- 3
m> \/1000 bdfi-(cos B)

Formula 3.32

y.z2

N(i+1
bd} = 445000 -~ Formula 3. 33
Sustituyendo la ecuacion 3.33 en la 3.32 se consigue la siguiente:
31445000000-N-(i+1)- 3

m > \/ (it ) (cos B) Formula 3 34

w.Z2.K-n-i

Donde:
N: Es la potencia en cv
i: Es la relacion de transmision de la marcha que se estudie
B: Es el angulo de inclinacion de la hélice
K: Resistencia para una duracién de servicio
n: son las revoluciones del engranaje
Y : Es el factor de guiado entre engranajes (tablas)

Z: Es el nUmero de dientes

Para el céalculo de este modulo se utilizara 3=20°, asi segun el libro Francisco
Mufioz Gracia calcularemos el modulo aparente. Con este mddulo calcularemos el
valor real de B, y del modulo. Empleando varias férmulas calcularemos las distintas

medidas o datos necesarios para los engranajes.
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Es importante saber que el sistema de transmision de un automévil se disefia
para aguantar unos 300.000 km mas o menos. Por ello hay que fijar las horas de
funcionamiento de cada marcha, ya que no todas se usan el mismo tiempo. Fijando la
velocidad media del automavil 60 km/h llegamos a la conclusion de que la transmision

tendrd una vida Util de 5000h:

300000 km
— - 5000h
60 M/,
Ty . DURACION
APLICACTION ol g
i | REQUERIDA (EN H)
Electrodomeésticos | 1000-2000
MY P FETEE T TR Ta T
| - ——
[ Automdviles i 1 50M- 500
l'_-..|ul|'ul AgTICola ! IR |
I.L'.._ilf‘t.';li!.i'lrf%. ventiladores industriales vl ) '

p i SO00-1 500
tranemisiones de usos |||u!|l]1h'r-

Motores cléciricos ¥ maquinaria industrial en | -
THHEDL UL LR

general -
| Bombas v compresores HO000- G000

El.ll.lil}u l.'f["lill.'il cn I'I:-I'IILH'IILIIHlI‘HIII Conrimm

durante 24h /dia

Imagen 3.10: duraciones

Estas 5000h se repartirdn de la siguiente manera:
12 marcha — 200h
22 marcha — 500h
32 marcha — 1450h Suma = 5000h
42 marcha — 1500h

52 marcha — 1200h

Marcha Atras — 150h
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Se tomarad como material de las ruedas un acero 40NiCrMo7de una resistencia
K=80 Kg/cmz2.

Y se le denomina factor de forma o factor de guiado entre engranajes, es
adimensional. En la siguiente tabla se muestran los valores mas recomendados en
funcion de la aplicacion del engranaje, en este caso su valor es de 10:

[FACTOR DE GUIADO W - o ]

| Calidad y condiciones normales 10
y DA i |
allado muy exacto, MONtajc muy preciso y buen S 20 CATOT CRetpLIOnRIEY |
| asiento de cojinetes y apoyo rigido de estos hasta 30)

Imagen 3.11: factor de guiado

Como se ha mencionado antes K tiene un valor de 80Kg/cm2, pero este valor es
para una duracion de servicio de 5000h. Cada marcha tiene una duracion diferente de
horas, por eso a este factor habrd que multiplicarlo por otro factor (¢) que tendra
diferentes valores segun la duracién de la marcha. En la primera tabla se muestra el
valor de K segun el material pero para una duracién de 5000h y en la segunda se

muestran los valores que puede tomar ¢ segun las horas de servicio.

VALORES DE Kupm [Kg/cm?] PARA UNA DURACION DE SERVICIO DE 5000 HORAS

Dureza Revoluciones/minuto del pifién o rueda ‘ K
Pifién o rueda de Brinell DB [~ " — o s m—- "T .
(kg/mm?) 10 | 25|50 | 100 | 250 | 500 |75 1000 | 15 250
GG-18 170 3224|1915 |11 |88 |77 - . . 35
Fundicién - -
GG-26 220 60 [44(35]28 |21 165|144 |13 11.5
Aceso GSost42  |125 3526|20[16 [12 [95 |83 |75 |66 |56 |43
moldeado
St 50 155 53 :3‘) 31125 |18 |14 125 |115 |10 8.5 L
Aceeo l St60 180 73|53 (42|34 |25 |20 |17 |16 |14 |110 [67
carbono e e - } 2 |
St 70 210 98 | 72|57 |45 |33 |27 |23 21 185 |155 |90
Aceroal Mn | _ a7 s 5 > 9 2
80-95 kg/mm? 230 {87(69(55 |41 |32 |28 26 | 22 1 2
Acero al Mn |
90-105 260 - 1-189]70 |52 |41 36 33 28 24 30
kg/mm?
Acero aleado [3
450 - |- 210 (155 |120 (105 |95 83 |70
templado |
Acero |
cement. 600 = |- 1-|370 |270 215 |190 |170 |150 [125]|80
| templado ) | -

NOTAS:

' Los valores arriba indicados son vilidos para el caso de que el material correspondiente trabaje
apareado con acero o fundicién de acero. Si se aparea con fundicién gris, los valores de la tabla
deben multiplicarse por 1.5. |
Para un valor de h diferente de 5000 horas, el valor de K,y s¢ hard = @' Kso. Los valores se extraen

de la siguicnte tabla
Horas servicio h | 150 |312 |625 | 1200 | 2500 | 5000 | 10000 4()()()(JJ8()0(KI 150000

° 132 |25 [2 [1s [125|1 |08 |05 o4 [o032

Imagen 3.12: valores de K admisible
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* Primera velocidad

N=90CV
i=3.78
n=4000rpm
Z=12

PY=10

p=18.21°

Kuam =K - @ = 80 kg/cmz . 2.984

- 3\/445000000 -90-(3.78+ 1) - (cos 18.21)3
m =

10-122-80 - 2.984 - 4000 - 378 _ >-1omm
e Sequnda velocidad

N=90CV
i=2.06
n=4000rpm
Z=18
Y=10
B=23.57°
Kyam = K - ¢ = 80 kg/cmz £ 2.2

. 3\/445000000 190 (206 1) - (c0s23.57)* .

= 10-182-80 - 2.2 - 4000 - 2.06
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« Tercera velocidad

N=90CV
i=1.35
n=4000rpm
=24

PY=10

B=21.05°

Koam = K - ¢ = 80

kg/

sz ° 153

= 2.72mm

- 3\/445000000 +90-(1.35+ 1) - (cos 21.05)3
m =

+ Cuarta velocidad

N=90CV
i=0.97
n=4000rpm
Z=30

PY=10

B=10.5°

Kogm = K -9 =80

10 - 242 -80-1.53-4000 - 1.35

kg/

sz ° 12

3
m =

445000000 - 90 - (0.97 £ 1) - (cos 10.5)3

10-302-80-0.97 - 4000 - 1.2

= 2.82mm
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¢ Quinta velocidad

N=90CV
i=0.74
n=4000rpm
Z=32

PY=10

B=21.05°

k
Koam = K - ¢ =80 g/

sz ° 16

3
m =

« Marcha atras

445000000 -90 - (0.74 £ 1) - (cos 21.05)3

10-322-80-0.74 - 4000 - 1.6

= 2.44mm

Segun la norma DIN para engranajes de dientes rectos se deben emplear unas

férmulas distintas a las anteriores, ya que en los otros casos los engranajes eran

helicoidales. Estas son las férmulas que hay que emplear para el calculo del médulo en

base a duracion y desgaste.

Donde:

3 143240-N-(i+1
m = \/ (1)

Y.Z2.K-n-i-sina-cos a

N: Es la potencia en cv

i: Es la relacion de transmision de la marcha que se estudie

K: Resistencia para una duracién de servicio

n: son las revoluciones del engranaje

Formula 3.35
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Y : Es el factor de guiado entre engranajes (tablas)
Z: Es el numero de dientes

a: Angulo de presion.

Al igual que en los engranajes rectos usaremos los datos proporcionados por el
fabricante. En el caso de a al ser engranajes rectos su valor es de 20°. Para obtener el
modulo de los engranajes de marcha atras este calculo habra que hacerlo dos veces,
ya que para la marcha atras se necesitan tres engranajes. Para obtener el valor de i

hay que tener en cuenta el valor de Z,.

Para estas ruedas se tomara como valor de la resistencia K=80 Kg/cm2. Este
habra que mayorarlo por ¢. Como la marcha atras se usa de media unas 1250 horas el
factor de mayoracion es de 3.2. W al igual que en los demas calculos su valor sera de
10.

* Por una parte:

N=90CV

n=4000rpm
Z=12
¥=10

a=20°

k k
Kaam =K -9 =80 "9/ ,-32=256"9/_,

=0.36cm

3 143240-90-(1.33+ 1)
M= |10-122-256- 4000 - 1.33 - 5in 20 - cos 20
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e Y por otra parte:
N=90CV

i= In' 43 _ 2.69
Zx 16

n=4000rpm

Z=43

W=10

a=20°

k k
Kaam = K- @ =80 %/ ,-32=256"%/_ ,

=0.14cm

3 143240 -90 - (2.69 £ 1)
M= |10-472-256 - 4000 - 2.69 - sin 20 - cos 20

Viendo los resultados obtenidos en todas las ruedas, se elegirdA un modulo
normalizado que pertenezca a la serie | de 4mm. Valido tanto como para las ruedas

helicoidales como para las rectas.

SERIE

I Il 11

1 1.125 3.25
1.25 1.375 3.75
1.5 1.75 6.5

2 2.25
2.5 2.75

3 3.5

4 4.5

5 5.5

Tabla 3.3: Médulos nominales
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3.4.4.4 Calculo de las dimensiones de los engranaje s

Como se ha dicho antes, mediante las férmulas que hay en el libro del autor

Francisco Mufioz Gracia, se calcularan todas las dimensiones de los engranajes.

Eje del engrane

"“\.\ T
¥l

Paso
cireular tramsversal

Profundidad
total

Sup,
Dedendum %:
Angulo de " e
Diimetro del la hélice
circulo base
2 Ancho de la cara

Engrane helicoidal

Didmetro exterior [
Didmetro de pa
Imagen 3.13: dimensiones de un engranaje helicoidal

* Primera velocidad:

Engranaje fijo:

Numero de dientes Z; = 12

Modulo normal m,, = 4mm

2 m 4
Médulo aparente m, = —— = =421 mm
cos fq cos18.21

Angulo de presion real a, = 202
Angulo de inclinacion aparentef, = 18.21°
Paso normal p, =m-m, =n-4 =12.57mm

Paso aparente p, =m-m, =n-4.21 = 13.22mm

Diametro primitivo Dp = c::;; 7 =— fg —-12 = 50.53mm
Dp _ 5053

Radio primitivo R, = ~ = = 25.265mm

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 35



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

Diametro exterior D, = m,, - (CO; + 2) =4. (c05112821 + 2) = 58.53mm

Radio exterior R, = % = 582£ = 29.265 mm

Didmetro interior D; = m,, - ( zZ__ 2.5) =4. ( 2 _ 2.5) = 40.53mm

cos g cos18.21
Radio interior R; = % = 4023 = 10.265 mm
Engranaje loco:
Numero de dientes Z,' = 45
Moédulo normal m,, = 4mm
Modulo aparente m, = —%- = —* = 421 mm

cosfB; cos18.21
Angulo de presion real a,. = 202
Angulo de inclinacién aparentep,’ = 18.21°
Paso normal p, =m-m, =n-4=1257mm

Paso aparente p, =m-m, =n-4.21 = 13.22mm

Didmetro primitivo Dp = c::;; -7 = COS; i 45 = 189.5mm
Dp 1895

Radio primitivo R, = S = = 94.75 mm

Didmetro exterior D, = m,, - (COSZB + 2) =4. (CO;Z vl 2) = 197.5mm

Radio exterior R, = % = %75 = 98.75 mm

Diametro interior D; = m,, - (COSZB — 2.5) =4. (w:;m — 2.5) = 179.5mm

Radio interior R; = % = %95 = 89.75mm

Distancia entre ejes:

Distancia entre centros de las ruedas
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_my Z N zZ' 4 ( 12 N 45 ) _ 12001
*=7 "\Cos B, cospB,’)] 2 \cos18.21 cos18.21/) mm

Al ser ejes paralelos cos 5, = cos 3,

« Sequnda velocidad:

Engranaje fijo:

Numero de dientes Z, = 18

Médulo normal m,, = 4mm

my, 4

= = 4.36 mm
cos fBa c0s 23.57

Médulo aparente m, =

Angulo de presion real a,. = 202
Angulo de inclinacion aparentef, = 23.57°
Paso normal p, =m-m, =n-4=1257mm

Paso aparentep, =m-m, =n-4.26 = 13.71mm

Didmetro primitivo Dp = c::;; -7 = COS; = 18 = 78.55mm

Radio primitivo R, = % = %55 = 39.275mm

Didmetro exterior D, = m,, - (COSZB + 2) =4. (Coslzz =t 2) = 86.55mm

Radio exterior R, = % = %55 = 43.275 mm

Diametro interior D; = m,, - (

cos g c0s 23.57

Radio interior R; = % = % = 34.275mm

Engranaje loco:

Numero de dientes Z,' = 37

Moédulo normal m,, = 4mm

- 2.5) —4. ( B _ 2.5) = 68.55 mm
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m, _ 4

= =436 mm
cos g c0s 23.57

Moédulo aparente m, =

Angulo de presion real a,.’ = 20°

Angulo de inclinacién aparentef,’ = 23.57°

Paso normal p, =mn-m, =n-4=1257mm

Paso aparentep, =m-m, =n-4.26 = 13.71mm
mp 4

Diametro primitivo Dp = oy -7 = i 37 = 161.47mm

Radio primitivo R, = Dz—” = 162'47 = 80.735mm

Diametro exterior D, = m,, - (CO; + 2) =4. (COS3273 e 2) = 169.47mm

Radio exterior R, = % = 162'47 = 84.735 mm

Diametro interior D; = m,, - ( — 2.5) =4. ( 7 _ 2.5) = 151.47mm

cos g c0s 23.57

Radio interior R; = % = 15;47 = 75.735 mm

Distancia entre ejes:

Distancia entre centros de las ruedas

_my Z N zZ' 4 ( 18 N 37 )_12001
=7 cosfB, cosB, ) 2 \cos23.57 cos23.57) mm

Al ser ejes paralelos cos 8, = cos 8,

+ Tercera velocidad:

Engranaje fijo:

Numero de dientes Z; = 24

Médulo normal m,, = 4mm

. 4
Médulo aparente m, = C:S"; =———=4.286mm
. .
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Angulo de presion real a, = 202
Angulo de inclinaciéon aparentef, = 21.05°
Paso normal p, =mn-m, =n-4=1257mm

Paso aparente p, =T -m, = m-4.26 = 13.46mm

mp 4

Diametro primitivo Dp = -7 = - 24 = 102.86mm
cos g c0s21.05
Radio primitivo R, = Dz—” = 102'86 =51.43mm

Diametro exterior D, = m,, - (CO; + 2) =4. (co:;l =t 2) = 110.86mm

Radio exterior R, = % = 112'86 = 55.43mm

Diametro interior D; = m,, - ( Z__ 2.5) =4. (c 2 _ 2.5) = 92.86 mm

cos g 0520

H . D; 92.86
Radio interior R; = 7‘

= T = 46.43 mm

Engranaje loco:

Numero de dientes Z;' = 32

Moédulo normal m,, = 4mm

my, 4
cos fBa c0s21.05

Médulo aparente m, = = 4.286 mm

Angulo de presion real a,.’ = 20°

Angulo de inclinacién real g, = 21.05°

Paso normal p, =mn-m, =n-4=1257mm

Paso aparente p, =T -m, = m-4.26 = 13.46mm
mp 4

Diametro primitivo Dp = vy -7 = 7o 32 =137.15mm

Radio primitivo R, = Dz—” = 132'15 = 68.575 mm

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 39



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION

CALCULOS

Diametro exterior D, = m,, - ( Z_4 2) =4. ( 24 2) = 145.15mm

cos g c0s21.05

Radio exterior R, = % = % = 72.575 mm

Didmetro interior D; = m,, - ( zZ__ 2.5) =4. ( 2 _ 2.5) = 127.15mm

cos fBa cos 21.05

Radio interior R; = % = %15 = 63.757 mm

Distancia entre ejes:

Distancia entre centros de las ruedas

m, Z 7' 4 24 32
a=—-: + =—-( )=120mm

2 2 \cos21.05 + cos 21.05

cosfB, cosfB,’

Al ser ejes paralelos cos 8, = cos ;'

+ Cuarta velocidad:

Engranaje fijo:

Numero de dientes Z, = 30

Moédulo normal m,, = 4mm

m, _ 4
cos g " c0s10.5

Moédulo aparente m, = =4.07 mm

Angulo de presion real a, = 202
Angulo de inclinacion aparentef, = 10.5°
Paso normal p, =mn-m, =n-4=1257mm

Paso aparentep, =m-m, =n-4.26 = 12.78mm

mp 4

Diametro primitivo Dp = -7 = -30 = 122.04mm
cos g c0s10.5
Radio primitivo R, = Dz—” = 122'04 = 61.02mm

Diametro exterior D, = m,, - ( Z_4 2) =4. ( LI 2) = 130.04mm

cos g cos10.5
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Radio exterior R, = % = 132'04 = 65.02 mm

- 2.5) —4. ( 0 _ 2.5) = 112.04 mm

Diametro interior D; = m,, - ( 0%

cos g

Radio interior R; = % = 112'04 = 56.02 mm

Engranaje loco:

Numero de dientes Z, = 29

Médulo normal m,, = 4mm

Modulo aparente m, = —2 = —%* = 407 mm

cos fBa cos10.5

Angulo de presion real a,. = 202
Angulo de inclinacién aparentef,’ = 10.5°
Paso normal p, =m-m, =n-4=1257mm

Paso aparente p, =T -m, =m-4.26 = 12.78mm

mp 4

Didmetro primitivo Dp = oy L= 29 = 117.98mm
Radio primitivo R, = % = 11;'98 = 58.99 mm

Didmetro exterior D, = m,, - ( Z_4 2) =4. ( 24 2) = 125.98mm

cos f3q cos10.5

Radio exterior R, = % = 122'98 =62.99 mm

Didmetro interior D; = m,, - ( zZ__ 2.5) =4. ( 2 _ 2.5) = 107.98 mm

cos fBa cos 10.5

Radio interior R; =

Di _ 19798 _ 5399 mm
2 2

Distancia entre ejes:

Distancia entre centros de las ruedas

M (2 2 _4( 30,29 )_120
=7 cosfB, cosfBy’) 2 \cos10.5 cos10.5/ mm
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Al ser ejes paralelos cos 8, = cos B,'

* Quinta velocidad:

Engranaje fijo:

Numero de dientes Z; = 32

Moédulo normal m,, = 4mm

m, _ 4
cos g " 0s21.05

Moédulo aparente m, = = 4.286 mm

Angulo de presion real a, = 202

Angulo de inclinacién aparentef, = 21.05°

Paso normal p, =mn-m, =n-4=1257mm

Paso aparente p, =T -m, = m-4.26 = 13.46mm
my 4

Diametro primitivo Dp = oy -7 = ——To 32 =137.15mm

Radio primitivo R, = Dz—” = 132'15 = 68.575 mm

Diametro exterior D, = m,, - (CO; + 2) =4. (co:zzl =t 2) = 145.15mm

Radio exterior R, = % = 142'15 = 72.575 mm

Diametro interior D; = m,, - (COSZB — 2.5) =4. (w:zzl i 2.5) = 127.15mm

Radio interior R; =

Di _ 12715 _ £3 757 mm
2 2

Engranaje loco:

Numero de dientes Z; = 24

Médulo normal m,, = 4mm

my 4
cos fBa c0s21.05

Médulo aparente m, = = 4.286 mm
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Angulo de presion real a, = 202
Angulo de inclinacién aparente g,' = 21.05°
Paso normal p, =n-m, =n-4=1257mm

Paso aparente p, =T -m, = m-4.26 = 13.46mm

mp 4

Diametro primitivo Dp = -7 = - 24 = 102.86mm
cos g c0s21.05
Radio primitivo R, = Dz—” = 102'86 =51.43mm

Diametro exterior D, = m,, - (CO; + 2) =4. (co:;l =t 2) = 110.86mm

Radio exterior R, = % = 112'86 = 55.43mm

Diametro interior D; = m,, - ( Z__ 2.5) =4. (c 2 _ 2.5) = 92.86 mm

cos g 0520

H . D; 92.86
Radio interior R; = 7‘

= T = 46.43 mm

Distancia entre ejes:

Distancia entre centros de las ruedas

_my Z N Z' 4 ( 24 N 32 )_120
=7 cosfB, cosfB,’) 2 \cos21.05 cos21.05/ mm

Al ser ejes paralelos cos 8, = cos 8,

* Marcha atras

En este caso se tienen que calcular las tres ruedas que se van a usar
Pifion:

Numero de dientes Z,, = 12

Moédulo normal m,, = 4mm

Angulo de presion real a, = 202

Paso normal p, =mn-m, =n-4=1257mm
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Diametro primitivo Dp =m -Z = 4-13 = 48 mm

Radio primitivo R, = Dz—” = 572 =24mm

Diametro exterior D, =m,, - (z+2) =4-(12+ 2) =56 mm
56

Radio exterior R, = % =5 = 28 mm

Diametro interior D; = m,, - (z—2.5) =4 - (12— 2.5) = 38 mm

o

i 38

Radio interior R; = =+ = 5= 19 mm

N |

Rueda inversora:

Numero de dientes Zy = 16

Moédulo normal m,, = 4mm

Angulo de presion real a, = 202

Paso normal p, =m-m, =n-4=1257mm

Didmetro primitivo Dp =m-Z =4-16 = 64 mm

Radio primitivo R, = % = 62—4 = 32mm

Diametro exterior D, =m,, - (z+2) =4-(16 +2) =72 mm

Radio exterior R, = % = 72—2 =36 mm

Diametro interior D; = m,, - (z—2.5) =4 - (16 — 2.5) = 54 mm

Radio interior R; = % = 52—4 =27 mm

Rueda:
Numero de dientes Zs = 43
Moédulo normal m,, = 4mm

Angulo de presion real a,. = 202
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Paso normal p, =m-m, =n-4=1257mm

Diametro primitivo Dp =m-Z = 4-43 =172 mm

Radio primitivo R, = % = % =86 mm

Diametro exterior D, =m,, - (z+2) =4 (43 +2) =180 mm

. . D 180
Radio exterior R, = 73 == 90 mm

Diametro interior D; = m,, - (z—2.5) =4 - (43 — 2.5) = 162 mm

Radio interior R; = % = % =81 mm

El ancho de las ruedas viene expresado por la siguiente formula, donde los

datos a introducir (factor de forma o guiado y el modulo) ya son conocidos:

b=¥ -m=10-4 =40mm Formula 3.36
3.4.4.5 Calculo de los angulos de las ruedas helico idales

Primera marcha

tan a,q ‘ tan a,q tan 20 20.96°
cos = - tanag = = - agq = 20.
T tanag, 7 cosB,;  cos18.21 al
tan
CoS Qg = an ?1 - tan f§,1 = cos @,y -tan ;1 = c0s20.96 - tan18.21 - S, = 17.07°
a

Segunda marcha

8 tan a,, ) tan a,, tan 20 21.66°
cos = - tana,, = = > a,, = 21.
%27 tana,, 27 cosB,,  cos23.57 az
tan
COS Ay = tangrz — tan 8, = COS @, *tan S, = c0s21.66 - tan 23.57 = B,, = 22.07°
a2
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Tercera marcha

5 tan a,3 ) tan a,3 tan 20 21.3°
cos = - tana,z = = -,z = 21.
S 7 tanag, ® 7 cosB,z;  cos21.05 a3
tan
COS A3 = an gr3 — tan fB,3 = cos a,3 ‘tan B3 = cos 21.3 - tan 21.05 = B, = 19.73°
a3

Cuarta marcha

8 tan a4 . tana,, tan20 20.31°
cos = - tanag, = = - g4 = 20.
7 tanag, 7 cosPy,  cos 10.5 a4
tan
COS Ay = an ?4 — tan 4 = cos @y *tan 4 = c0s20.31 - tan 10.5 - S, = 9.86°
a4

Quinta marcha

8 tan a, 5 ) tan a,g tan 20 21.66°
cos = - tana,s = = = aus = 21.
% 7 tan a s @ 7 cosPus  cos 23.57 as
tan
COS Qg5 = an ?2 — tan f,5 = coS @4s - tan S5 = c0s21.66 - tan 23.57 = B, = 22.07
a

3.4.4.6 Relaciéon de trasmision del diferencial

Para la determinacion de la relacion de transmisiéon de par de reduccién final
partimos de la relacion de transmision calculada en el apartado anterior que se célculo

para conseguir una velocidad maxima fijada de antemanao.

Conocemos la reduccion teérica cuyo valor es:r; = 3.4483, por tanteo tenemos
gue conseguir una relacidn que se aproxime a esta pero evitando que el nimero de
dientes sea elevado para evitar el sobredimensionamiento de la caja. Tanteando

tenemos que:

z
r,==2=2=029 Férmula 3. 37
Z. 62
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3.4.4.7 Calculo del mdédulo del diferencial.

Este mecanismo se encarga de que las ruedas motrices giren a velocidades
diferentes cuando se circula por una curva y estd compuesto por varios tipos de
engranajes: conicos, helicoidales... Por ahora solo se analizaran el pifién y la corona.
Estos engranajes son cilindricos helicoidales, por eso se usara la formula3.38 que se
usé para calcular el médulo de los engranajes de las marchas. Al igual que la caja de
cambios, se quiere que el diferencial tenga una vida util de 5000h. Mirando en la tabla

3.11 se puede ver que el coeficiente de mayoracion es igual a 1.

Formula 3.38

3 /445000000-N-(i+1)-(cos B)3
m> (i+1)-(cos B)
Y.Z2.K-n-i

N=90CV
i=3.4483
n=4000rpm
Z=18

W=10
B=20°

k
Kaam =K -9 =80 "9/ -1

3445000000 - 90 - + - (cos 20)3
m > = 3.46mm

10-18%-80 - 4000 - 3.4483

Al igual que en las demas ruedas, se ha elegido un engranaje cilindrico

helicoidal de la serie | de 4 mm.
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3.4.4.8 Dimensionamiento de las ruedas

Pinon:

Numero de dientes Zp = 18

Moédulo normal m,, = 4mm

m, _ 4
cos B3 " c0s20

Moédulo aparente m, = = 4.26 mm

Angulo de presion real o, = 202

Angulo de inclinacion aparente (3, = 20°

Paso normal p, =1 -m, =m-4 = 12.57mm

Paso aparente p, = -m, = - 4.26 = 13.38mm
mp 4

Diametro primitivo Dp = 0B, 7= — 18 = 76.62mm

Radio primitivo R, = % = 76% = 38.31mm

.z . Z 18
Diametro exterior D, = m,, - ( + 2) =4 ( 2o T 2) = 84.62mm

cos 33 co

Radio exterior R, = % = % = 42.31 mm

Didmetro interior D; = m, - ( L _ 2.5) =4. ( 2 2.5) = 66.62mm

cos 33 cos 20

Radio interior R; = % = % = 33.31 mm

Corona:
Numero de dientes Zq = 62

Moédulo normal m,, = 4mm

~ 4
Médulo aparente m, = —2- = = 4.26 mm
cos B3 cos 20

Angulo de presion real o, = 202
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Angulo de inclinacién aparente B,' = 20°
Paso normal p, =m-m, =m-4 = 12.57mm

Paso aparente p, = m-m, = - 4.26 = 13.38mm

Mn_ 7 _* .62 =263.92mm

Diametro primitivo Dp = wosp. —
a

D

Radio primitivo R, = 710 _ 263.92

= 131.96 mm

Diametro exterior D, = m,, - ( L4 2) =4- ( 65220 + 2) = 271.92 mm

cos Ba co

De _ 271.92

Radio exterior R, = > = 135.96 mm

Diametro interior D; = my, - ( Z__ 2.5) =4. ( 02 _ 2.5) = 253.92 mm

cos Ba cos 20

Radio interior R; = % = 253;92 = 126.96 mm

Distancia entre ejes:

Distancia entre centros de las ruedas

_m, Z N Z' 4 ( 18 N 62 )_17027
=7 cosBy cosPy’) 2 \cos20 cos20/ o/ mm

Al ser ejes paralelos cos B, = cos B,’

5 tan o qif tan a.qif tan 20 21179
cos = ———— > tan aggir = = - Oggir = 21.
adif tan ouqis adif COSBadif cos20 adif
tanB dif
COS O, g4if = m — tan Brgir = COS Qugir * tan Bagir = cos 21.17 - tan 20 — B4if = 18.75°
adl
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3.4.5 Fuerzas sobre los dientes

En los dientes de los engranajes actuan diferentes fuerzas. Estas fuerzas
aparecen debido al contacto que hay entre los dientes. Cuando el motor gira a la
revoluciones del par maximo estas fuerzas serdn maximas también, es decir con
T=210Nm y n=1900.

"..-“'- \
N ‘,"F |
i ,’ Lilindra oy
‘-\_‘_ _.,_-'-
—f— paso

Imagen 3.14: fuerzas sobre los dientes helicoidales

En el caso de un engranaje cilindrico helicoidal, dichas fuerzas se calculan

mediante las siguientes formulas:

U=— Formula 3. 39
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Esta es la fuerza tangencial, y es igual a la divisién entre el par maximo y el radio

primitivo de la rueda.

F=U-tana, Formula 3.40

Esta otra es la fuerza tangencial radial, se obtiene mediante una multiplicacién
entre la fuerza tangencial y el tangente del angulo de presion aparente. Por ultimo esta
la fuerza axial, muy parecida a la anterior pero en este caso se usa el angulo de

inclinacion aparente del diente.

FE,=U-tanp, Formula 3. 41

W =\ U? + F? + F? Férmula 3. 42

W es la fuerza resultante de las tres fuerzas y se obtiene con la férmula 3.42. En
la imagen 3.15 aparecen dibujadas todas las fuerzas sobre el diente de un engranaje.

* Primera velocidad

_ 210000N - mm

25265mm  So119N

F. =8311.9 - tan 20.96 = 3183.98N

F, =8311.9 - tan 18.21 = 2734.42N

W = \/8311.92 + 3183.982 + 2734.422 = 9311.42N
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Segunda velocidad

_ 210000N - mm

39275mm 534691 N

F. =5346.91 - tan 21.66 = 2123.47N

F, = 5346.91 - tan 23.53 = 2328.23N

W = \/8187.132 + 2123.47% + 2328.232 = 8772.624N

Tercera velocidad

_ 210000N - mm

ST 3mm 4083.21 N

F. =4083.21 -tan21.3 = 1591.98N

F, = 4083.21 -tan21.05 = 1571.5N

W = \/4083.212 + 1591.982 + 1571.5%2 = 4655.82N

Cuarta velocidad

_ 210000N - mm

6102mm 34415N

F. = 34415 -tan20.31 = 1273.73N

F, = 3441.5 -tan 10.5 = 637.84N

W = \/3441.5 2 +1273.73%2 4+ 637.84%2 = 3724.67N

Quinta velocidad

_ 210000N - mm

8575mm 3062.34 N

F. = 3062.34 -tan21.66 = 1216.18N

F, = 3062.34 - tan 23.53 = 1333.45N

W= \/3062.34 2 4+1216.182 4+ 1333.45% = 3554.6N
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« Marcha atras

En el caso de las ruedas de marcha atrds no hay angulo de inclinacion del
diente. Al no haber dicho &ngulo tampoco se creara fuerza axial en el diente. Por lo

tanto estas son las férmulas que se van a usar:

U=— Férmula 3. 43

F.=U- tana, Formula 3. 44

W =,U?+ F? Férmula 3. 45

Imagen 3.15: fuerzas sobre un diete recto

_ 210000 N - mm

= 8750 N
24mm

F. =8076.92 - tan20 = 3184.74 N

W = \/8076.922 + 2939.762 = 859528 N
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3.4.6 Céalculo de las fuerzas en el diferencial

Las fuerzas que parecen en el diferencial no son siempre las mismas, varian en
funcion de la marcha que se elegida al circular, por ellos con cada marcha se transmite
un momento torsor diferente. Con los datos obtenidos hasta ahora y usando varias
férmulas obtendremos las fuerzas que aparecen en los dientes de estos engranajes. En
la foto 3.17 se puede ver el engranaje corona.

A

CIOROMA

iy,
A,

Ahl

[ ok
- - 2 -
- -.\.. %

L]

32

Imagen 3.16: diferencial

Para los célculos se usaran las siguientes formulas y estas habra que aplicarlas
en el engranaje pifidn ya que es el que esta colocado en el eje secundario:

U= Laiy Formula 3.46
Raif

F.=U-tana, Formula 3.47

F,=U-tanp, Férmula 3.48

1 _ Tmotor

icc Tdif
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Donde:
U: fuerza tangencial
F.= fuerza radial
F,= fuerza axial
i..= relacion de transmision de cada marcha
Tmotor=Momento torsor generado por el motor
Tmotor= MoOmMento torsor que parece en el diferencial

Rppp=radio del diferencial obtenido en el apartado 3.4.4.8

El radio del diferencial también se puede obtener de la siguiente formula:

mZ 418
2-cosfq 2-cos 20°

= 38.31 mm Férmula 3.49

Rppr =

* Primera velocidad
Trotor = 210 Nm

1 210

m = E - lef = Tmotor . iCC = 210 . 3.78 = 793-8 Nm

Tyy 7938Nm .20
U=—-"L= = 20720.44 N
Rppr 38.31mm m

FE.=U-tana, = 20720.44 - tan 21.17 = 8024.45 Nm

F, =U-tanf, = 20720.44 - tan 20 = 7541.62 Nm

W = \/20720.442 + 8024.452 + 7541.622 = 23464.96 Nm
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e Segunda velocidad

1 210 ,
m = E - lef = Tmotor . l‘CC = 210 . 2.06 = 4‘32-6 Nm
1000mm
U= Jair _ B2 oNm T 11292.1 Nm
Rppr 38.31mm '

E =U-tana, = 11292.1 - tan21.17 = 4373.11 Nm

F,=U-tanfB, = 11292.1 - tan20 = 4110 Nm

W = \/11292.1 24+4373.112 4+ 41102 = 12787.8 Nm

+ Tercera velocidad

1 210 .
T35~ E = Tair = Tmotor * tcc = 210 - 1.35 = 283.5 Nm
1000mm
Taif 283.5Nm - o
U= = = 7400.15 Nm
Rppr 38.31mm

F.=U-tana, = 7400.15 -tan 21.17 = 2865.87 Nm

F, = U -tan B, = 7400.15 - tan 20 = 2693.43 Nm

W = \/7400.15 2 +2865.87 2 + 2693.43 2 = 8380.33 Nm

+ Cuarta velocidad

1 210 ,
097 =Ty Taif = Tmotor * icc = 210+ 0.97 = 203.7 Nm
1000mm
T.. 203.7Nm-
U= _ Im__ — 5317.15 Nm
Rppr 38.31mm

F.=U-tana, = 5317.15 -tan21.17 = 2059.18 Nm

F,=U-tanf, = 5317.15 - tan 20 = 1935.28 Nm

W = \/5317.15 2 +2059.182 + 1935.28 2 = 6021.43 Nm
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e Quinta velocidad

1 210 ,
m = E - lef = Tmotor . l‘CC = 210 . 0.74‘ = 155-4‘ Nm
1000mm
U= Jair _ oA T 4056.38 Nm
Rppr 38.31mm '

F. =U-tana, = 4056.38 -tan 21.17 = 1570.92 Nm

F, = U - tan B, = 4056.38 - tan 20 = 1476.4 Nm

W = \/4056.38 24+ 1570922 4+ 1476.42% = 4593.67 Nm

*« Marcha atras

En los engranajes rectos solo se generan dos fuerzas, la tangencial y la radial,
por lo tanto la fuerza axial va a ser cero. Esto se debe de tener en cuenta por que en el

diferencial también la fuerza axial ser& cero.

1 210 ]
m = E - lef = Tmotor . l‘CC = 210 . 3.60 = 756 Nm
Taif 756Nm - 10010mm
U= = m_ =19733.75 Nm
Rppr 38.31mm

F.=U-tana, = 19733.75 -tan 21.17 = 7642.33 Nm

W= \/19733.75 247642332 =21161.9 Nm
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3.4.7 Calculo de los ejes.

En este apartado se calcularan los diametros del eje primario y secundario. Los
ejes tienen que aguantar las fuerzas producidas por los engranajes por ello deben de
tener un diametro en concreto dependiendo de las fuerzas para que no se produzca el
fallo a fatiga. Para ello se usara el método ASME ya que sus calculos son rapidos y

sencillos. La formula del cédigo ASME es la siguiente:

T oz ,
Tmax = 7 : \/(Cm -M)?% + (Ct ‘T)?2 < % Férmula 3.50
Dénde:
r=es el radio minimo que debe de tener el eje

CS=coeficiente de seguridad

ay,= Tension de fluencia del acero 40NiCrMo7
J=momento elastico, se puede expresar de la siguiente manera:
ot Férmula 3.51

] =

C,= coeficiente para fatiga e impacto para el momento flector

IR

C.= coeficiente para fatiga e impacto para el momento torsor
M= momento flector
T= momento torsor

Para los engranajes se ha utilizado un acero 40NiCrMo7, muy utilizado para
piezas y herramientas sometidas a grandes exigencias. Se usa para cigiefales,

pifiones, arboles de transmision...

Propiedades mecanicas

Bonificado
Resistencia a la 85 - 105 kgffmm?
Limite de fluencia 60 - 74 kgfimm?
o =1
Elongacion 10-18%

Imagen 3.17: propiedades mecénicas del acero 40NiCrMo7
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De la imagen 3.18 se puede obtener el dato a,,,, que es de 74 kg/mm?. Este dato

debe de pasarse a MPa.

74 kg 1000mm? 9.81 N
Oyp = ' '

mm? 1m? 1kg

= 725940000Pa = 725.94MPa

De la tabla 3.4 se pueden obtener los datos para los coeficientes de fatiga e

impacto de los momentos torsor y flector. Al ser un eje giratorio con cargas aplicadas

gradualmente sus valores seran los siguientes:

Cm Ci
EJES FIJOS:
Carga aplicada gradualmente (constante) 1.0 1.0
Carga aplicada repentinamente 1.5-2.0 | 1.5-2.0
EJES GIRATORIOS:
Carga aplicada gradualmente (constante) 15 1.0
Carga aplicada repentinamente, solo pequefios impactos 1.5-2.0 | 1.0-15
Cargas aplicadas repentinamente, grandes impactos. 2.0-3.0 | 1.5-3.0

Tabla 3.4: valor de los factores

3.4.7.1 Eje primario

Primero se va a calcular el eje primario, cada marcha genera diferentes fuerzas y

cada engranaje esta colocado a una distancia de los apoyos, por eso el diametro del

eje tendra valores diferentes. Lo primero es saber la disposicion de los elementos. A

continuacion se calculara el diametro minimo que debe tener el eje para cada marcha.

Los momentos se han calculado a mano y se han comprobado mediante el programa

GIM. Los graficos e imagenes se han obtenido también con el programa GIM
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* Primera velocidad

FAY

)J._ o
L~

A
A
4

L
Imagen 3.18: fuerzas de la primera marcha

L=400mm
a=295mm
b=105mm

U = 8311.9N
F.= 3183.98N

F,=2734.42N
Rp = 25.265mm

M, = F, - Rp = 2734.42N - 25.265mm = 69085.12Nmm

Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios y

calculamos los momentos:

Eje X:
ZFX = 0 d FBX = Fa = 273442]\[
Eje Y:

ZMBZO_)_FAY.L-}_Ma-I_F;"b:O
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—F,y - 400mm + 69085.12Nmm + 3183.98N - 105mm = 0
F,y = 1008.51N
ZFY=0—>FAY+FBY—Fr =0
1008.51 + Fyy — 3183.98 = 0

3183.98

1008.508

\ £3085.12

Imagen 3.19: reacciones del eje y

M

02040608010121416182022242628303234363840
0O 0o0O0OO0O0CO0CO0COOOOOOO

Graflco 3.2: momentos en el eje y

Miyax,y = 277339.57 Nmm
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Eje Z:
ZMBZO_)FAZ‘Q_U'bZO
F47 - 400mm — 8311.9N - 105mm = 0
ZFYZO_)FAZ+FBZ_U:0
2181.87 + Fg; —8311.9=0
Fgz; = 6130.03 N
6130.026
:2181.874
L -
8311.9
Imagen 3.20: reacciones en el eje z
200 -
000
0(' 40 60 80 10 12 14 16 13 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38
) 00000O0OO0O0OODOOOODO i
20..7
40.1
601
80..
Gréfico 3.3: momentos en el eje z
Moy, = 600015.3 Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/277339.572 + 600015.32 = 661011.04 Nmm

El momento torsor total:

Tr =U-Rp =83119N - 25.265mm = 210000Nmm

r

725.94
—-/(15-661011.04)% + (1 - 210000)? < -

T
2

r =15.26mm — g = 30.52mm

La seccion del eje donde este colocada la rueda de la primera marcha tiene que
tener un didmetro mas grande del valor calculado, de esta manera no se dara el fallo.
Sabiendo esto, se escogera un diametro nominal del catalogo “Ejes Ina”.
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e Segunda velocidad

A 1
Fay rrz For
Uyﬂ
FAz Fay
S
< L >
Imagen 3.21: fuerzas de la segunda marcha
L=400mm
a=230mm
b=170mm
U =534691N
E. = 2123.47N
F, =2328.23N

Rp = 39.275mm

M, =F,-Rp = 2328.23N - 39.275mm = 91429.6Nmm
Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:

Eje X:
ZFX =0 - Fgy = F, = 2328.23N
Eje Y:
ZMB=0—>—FAY-L+Ma+Fr-b=O

—Fyy - 400mm + 91429.6Nmm + 2123.47N - 170mm = 0
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Y By =0 Fy + Fyy — =0
1131.05 + Fy — 2123.47 =0

2123.47

1131.043 992 4213

o
kemzs.s
Imagen 3.22: reacciones en el eje y

300 M

000
250
0007
200
0007
150
000
100
0001
500
007

0 —_—
0 2040 60 80 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40
NN NNNODNDODNDNDNDNNDDNNNDN

Grafico 3.4:momentos en el eje y

Mpaxy = 237520.24 Nmm
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Eje Z:
ZMBZO_)FAZ‘Q_U'bZO

F,y - 400mm — 5346.91N - 170mm = 0

ZFZZO_)FAZ+FBZ_U:0

2272.44 + Fy, — 5346.91 = 0

3074.473
2272437 e

L T B

5346.91

Imagen 3.23: reacciones en el eje z

M

Q.40 60 80 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 3
00000000000

Gréfico 3.5: momentos en el eje z

My, = 47721172 Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/237520.242 +477211.72%2 = 533054.3 Nmm
El momento torsor total:

Tr =U-Rp =5346.9 - 39.27mm = 210000Nmm

r 725.94
-4/(1.5-533054.3)2 + (1 -210000)2 < o

T
.4

2

r =14.26mm — g = 28.52mm

28.52 mm sera el diametro minimo para esta seccion. Con este dato podemos

elegir un diametro nominal para esta seccion del eje primario.
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* Tercera velocidad

4

Fav rrg Foy
U/"T
FAz Fay
e a U b
< . L .
Imagen 3.24: fuerzas de la tercera marcha

L=400mm

a=225mm

b=175mm

U = 4083.21N

FE. = 1591.98N

F,=1571.5N

Rp = 51.43mm

M, =F,-Rp = 1571.5N - 51.43mm = 80822.25Nmm
Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:

Eje X:
ZFX =0 Fgy = F, = 1571.5N
Eje Y:
ZMB=0—>—FAY-L+Ma+Fr-b=O

—F4y - 400mm + 80822.25Nmm + 1591.98N - 225mm = 0
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Y By =0 Fy + Fyy — =0
1097.54 + Fgy — 1591.98 = 0

1571.5

889.5869
681.9131
l I T L
\bo 22.2

80822.25

Imagen 3.25: reacciones en el eje y

250 -
000
200
0007
150
000
100
0007
500
00
0 + + , b
K 100 200 300 440
50..
Gréfico 3.6: momentos en el eje y
Mpaxy = 182365.31 Nmm
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Eje Z:
ZMB=O—>FAZ-a—U-b=O
Fuy - 400mm — 4083.21N - 225mm =0
F,; = 2296.81N
ZFZ=O—>FAZ+FBZ—U=O

2296.81 + Fz; —4083.21 =0

1786.404 2236.806

4083.

N

1

Imagen 3.26: reacciones en el eje z

M
PR E R R Y ¥ EEEES
) 0000000 0000
10.7
20_1
30.1
401
50..

Grafico 3.7: momentos en el eje z

Myax., = 366212.9 Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/182365.312 + 366212.92 = 406107.56 Nmm
El momento torsor total:

Tr =U-Rp =4083.21N - 51.43mm = 210000Nmm

r 725.94
-\/(1.5 -406107.56 )2 + (1-210000)? < 5

T
.r4

2

r=13.12mm - g = 26.24mm

26.24 es el diametro minimo que debe de tener esta seccion para que no se el fallo.
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+ Cuarta velocidad

4

Fay i 5 Fov

¥
U, /
FAz Fay
| b
< L >
Imagen 3.27: fuerzas de la cuarta marcha

L=400mm
a=95mm
b=305mm
U = 3441.5N
E. = 1273.73N
F, =637.84N
Rp = 61.02mm

M, =F,-Rp = 637.84N - 61.02mm = 38920.99Nmm
Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:

Eje X:
ZFX =0 - Fgy = F, = 637.84N
Eje Y:
ZMB=0—>—FAY-L+Ma+Fr-b=O

—F4y - 400mm + 38920.99Nmm + 1273.73N - 305mm = 0
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Y By =0 Fy + Fyy — =0

1068.52 + Fgy — 1273.73 =0

1273.73
1068.522

205.2084

6 m---l

\33920.99

Imagen 3.28: reacciones en el eje y

M

0 2040 60 80 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40
NnANNNNNNNNNMNDNDDNNNNDN

Gréfico 3.8 momentos en el eje y

Mpax.y = 80139.12 Nmm
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Eje Z:
ZMBZO_)FAZ‘Q_U'bZO

Fy4y - 400mm — 3441.5N - 305mm = 0

F,; = 2624.14N

ZFZZO_)FAZ+FBZ_U:0
2624.14 + Fy, — 3441.5 = 0

2624.144

34415

Imagen 3.29: reacciones en el eje z

M

OF 2020 60 80 10 12 1¢ 16 18 20 22 24 26 28 30 2
) 00000000O0O000D
50.1

10.7

15.7
20.1
2.

Gréfico 3.9: momentos en el eje z

Mpax, = 232946.62 Nmm

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 74



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

Los momentos maximos se dan en diferentes secciones, por lo que analizaran
las dos.

El momento flector total sera de:

Mz = \/80139.122 4+ 196810.78% = 212501.2 Nmm

My, = \/58484.42 + 232946.65% = 240176.11 Nmm

La seccion 2 es mas critica.

El momento torsor total:

Tr =U-Rp = 3441.5N - 61.02mm = 210000Nmm

r 725.94
= +y/(1.5-240176.11)2 + (1 - 210000)2 <
= r4 2-2

r=11.8mm —» g = 23.6mm

El didmetro minimo para esta seccion debe de ser de 23.6 mm para que el eje
no se rompa.
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e Quinta velocidad

‘r I FrS
FAY l FBY
7

Us
Fi Fay
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< L >
Imagen 3.30: fuerzas de la quinta marcha
L=400mm
a=40mm
b=360mm
U =3062.34N
FE. = 1216.18N
F, =1333.45N

Rp = 68.575mm

M, =F,-Rp = 1333.45N - 68.575mm = 91441.33Nmm
Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:

Eje X:
ZFX =0 - Fgy = F, = 1333.45N
Eje Y:
ZMB=0—>—FAY-L+Ma+Fr-b=O

—Fuy - 400mm + 91441.33Nmm + 1216.18N - 360mm = 0
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F,y = 1323.16N

Y By =0 Fy + Fyy — =0
1323.16 + Fzy — 1216.18 = 0

1323.

1551618

31441.33

Imagen 3.31: reacciones en el eje y

O 20 40 60 80 10 12 14 16 18 20 22 24 2
000O0O0O

Grafico 3 10: momentos en el eje y

Mpaxy = 36375.01 Nmm
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Eje Z:
ZMB=O—>FAZ-a—U-b=O
Fuy - 400mm — 3062.34N - 360mm = 0
F,; = 2756.11N
ZFZ=O—>FAZ+FBZ—U=O
2756.11 + Fz; — 3062.34 =0

306.234

3062.34
Imagen 3.32: reacciones en el eje z

20 40 60 80 10 12 14 16 1
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Grafico 3.11:momentos en el eje z

Miax, = 104119.56 Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/36375.012 + 104119.56% = 110290.63 Nmm

El momento torsor total:

Tr =U-Rp =3062.34N - 68.575mm = 210000Nmm

T 725.94
T2 \/(1.5 +110290.63)2 + (1 -210000)? < 22
—_— ’r' .
2

r=98mm - g = 19.6mm

El diametro de esta seccion como minimo debe de tener 19.6 mm, pero como
este tamafio de diametro no existe se debe elegir uno nominal.
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« Marcha atras

N A
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Imagen 3.33: fuerzas de la marcha atras

L=400mm
a=360mm
b=40mm

U = 8750N
E.=3184.74N
E,=0N

Rp = 24mm

Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:

Eje Y:
ZMBzo_)_FAYL-I_F;'b:O

—Fuy - 400mm + 3184.74N - 40mm = 0

Fyy = 318.47N
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Y By =0 Fy + Fyy — =0
318.47 + Fzy — 3184.74 =0

Fgy = 2866.27N

31849456 266

318.474

Imagen 3.34: reacciones en el eje y

M

02040608010121416182022242628303234363840
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Graflco 3.12: momentos en el eje y

Mpax.y = 108232.8 Nmm
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Eje Z:
ZMBZO_)FAZ‘Q_U'bZO

F4y - 400mm — 8750N - 40mm = 0

FAZ == 875N

ZFZ=0_)FAZ+FBZ_U=O
875 + Fgy — 8750 = 0

FBY = 7875 N

Imagen 3.35: reacciones en el eje z

M
VR Y ¥ E R
-50..4 0--0-0--0..0.0--0 0 0.0.-0
-10._4
-15.4
-20..1

-25..

-35.

Gréfico 3.13: momentos en el eje z

Mpar, = 297500 Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/108281.162 + 2975002 = 316592.9Nmm
El momento torsor total:

Ty =U-Rp =8750N - 24mm = 210000Nmm

725.94
2-2

r

T
.4

2

-\/(1.5 +316592.9)2 4+ (1-210000)? <

r=12.22mm - ¢ = 24.44 mm

La seccion donde se encuentra la rueda de la marcha atras debe de tener un

diametro igual o superior a 24.44 mm.

3.4.7.2 Eje secundario

Al igual que se ha calculado el eje primario también es necesario calcular el eje
secundario, en el cada marcha generara una fuerza. También habra que tener en
cuenta las fuerzas que se generan en el diferencial dependiendo de la marcha. La

disposicion de los elementos en el eje secundario sera de la siguiente manera

A continuacion se va a calcular el diametro minimo que debe tener el eje para

cada marcha:
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* Primera velocidad

For) Fev i le
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Imagen 3.36: fuerzas dela primera marcha

L=450mm

a=295mm

b=105mm

c=50mm

U =8311.9N Upr = 20720.44N
F.= 3183.98N F.pr= 8024.45N
F,=2734.42N F,pr =7541.62N
Rp = 9475 mm RPDF = 3831 mm

M, =F, - Rp = 2734.42N - 94.75mm = 259086.3Nmm

MaDF = FaDF . RPDF = 754’162N . 3831mm == 28891946Nmm

Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:
Eje X:
ZFX =O_) Fa_FaDF+FDX=O

273442 —7541.62 + Fpx = 0

Fpy = 4807.2N
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EjeY:
ZMD:0_>FrDF'L+FCY'(a+b)+Ma_MaDF_Fr'b:0

8024.45 - 450 + Fy - 400mm + 259086.3Nmm — 288919.46 — 3183.98N - 105mm = 0

ZFY =0->—Fpr—Fey —Fpy + K =0
—8024.45 — (—8117.13) — Fpy +3183.98 =0

8024 £717.128

3276.658

3183.98

253086.3

Imagen 3.37: reacciones en el eje y
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Gréfico 3.14: momentos en el eje y

Mpaxy = —344048.74 Nmm
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Eje Z:
ZMB=0—>—UDFL—FCZ(a+b)+Ub=0

—20720.44 - 450 — F¢y - 400mm + 8311.9N - 105mm = 0

Foy = —21128.62N
ZF}’:O_)UDF-I_FCZ-I_FDZ_U:O

20720.44 + (—21128.62) + Fp;, — 83119 =0

Fp; = 8720.08 N

N
N
=
n
@
o
N

8311.9 8720.081

20720.44

Imagen 3.38: reacciones en el eje z
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Gréfico 3.15: momentos en el eje z

Mpax., = 1036022 Nmm

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 86



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

En este caso los momentos maximos en cada eje son en secciones diferentes

por lo que habra que analizar las dos secciones y usar la que tenga el momento total
mas alto.

Mpq = \/344048.742 + 10360222 = 1091655.22Nmm

Mp = \/112303.042 + 915608.92 = 9222470.4Nmm

Se usara el momento flector 1.

El momento torsor total:

Tr =U-Rp =83119N -94.75mm = 787552.53Nmm

r 725.94
— 4-\/(1.5-1091655.22)2+(1-787552.53)2 <=
_n’r' .

2

r =185mm - g = 37mm

EUITI BILBAO
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e Segunda velocidad

Fror o "] Fovl
‘ |
N Y Za—

Ube g

Imagen 3.39: fuerzas de la segunda marcha

L=450mm

a=230mm

b=170mm

c=50mm

U = 53469N Upr = 11292.1N

FE.= 2123.47N F.pr= 4373.11N
F, =2328.23N F,pr =4110N

RP = 80735 mm RPDF = 3831 mm

M, = F, - Rp = 2328.23N - 80.735mm = 187969.65Nmm

MaDF = FaDF . RPDF = 4’110N . 3831mm = 1574541Nmm

Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:
Eje X:
ZFX =0-> F,—Fppp+Fpx =0
4110 — 232823 + Fpy = 0

Fpy = 1781.77N
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EjeY:
ZMD =05 Fopp-L+Fey - (@+b) + My — Myps — . b = 0
4373.11 - 450 + Fy - 400mm + 187969.65 — 157454.1 — 2123.47N - 170mm = 0
Foy = —4093.54N
ZFY =0 —Fpr—Fey —Fpy + £, =0
—4373.11 — (—4093.54) — Fpy + 2123.47 =0

Fpy = 2403.04N

4373.140g3 563
1574%4.1

m *1 843,923

Imagen 3.40: reacciones en el eje y
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Grafico 3.16: momentos en el eje y

Mpayxy = —313472.15 Nmm
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Eje Z:
ZMB:0_)_UDF'L_FCZ.(a+b)+U'b:0

—11292.1 - 450 — F¢y - 400mm + 5346.9N - 170mm = 0

Fo; = —10431.18N
ZFYZOAUDF-I_FCZ-I_FDZ_U:O

11292.1 + (—10431.18) + Fp; — 5346.9 = 0

10431.18

5346.9 448598

112921

Imagen 3.41: reacciones en el eje y
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Gréfico 3.17: momentos en el eje y

Mpax., = 762616.6 Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/313472.152 + 762616.6%2 = 824529.5Nmm

El momento torsor total:

Tr =U-Rp =5346.9N - 80.735mm = 431682Nmm

r 725.94
—— /(1.5 - 824529.5)2 + (1 - 431682)2 <
= r4 2-2

r=16.6mm — g = 33.2mm
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* Tercera velocidad

Fr“
Fror] For FDYl
U)F FCZ FD]!
c a b

Imagen 3.42: fuerzas de la tercera marcha

L=450mm

a=175mm

b=225mm

c=50mm

U =4083.21N Upr = 7400.15N
F.= 1591.98N F.pr= 2865.87N
F,=1571.5N Fopr =2693.43N
Rp = 68575 mm RPDF = 3831 mm

M, =F,-Rp = 1571.5N - 68.575mm = 107765.61Nmm

MaDF = FaDF . RPDF = 269343]\[ . 3831mm == 1031853Nmm

Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:
Eje X:
ZFX =0-> F,—Fppp+Fpx =0
1571.5 — 2693.43 4+ Fpy = 0

Fpy = 1121.9N
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EjeY:
EMD =05 Fopp-L+Fey - (@+b) + My — Myps — . b = 0
2865.87 - 450 + Fgy - 400mm + 107765.61 — 103185.3 — 1591.98N - 225mm = 0
Foy = —2340.06N
ZFY =0 —Fpr—Fey —Fpy + £, =0
—2865.87 — (—2340.06) — Fpy + 1591.98 =0

2865.87
12340.066
1066.176
C :
N\ 077656
591.98
Imagen 3.43: reacciones en el eje y
i
150..
100...4
500 ﬁ\
°3 100 200 300 400
50...4
-10..1
154
-20..4
25..

Grafico 3.18: momentos en el eje y

Mpasy = 239890.56Nmm
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Eje Z:
ZMB:0_)_UDF'L_FCZ.(a+b)+U'b:0

—7400.15 - 450 — F¢y - 400mm + 4083.21N - 225mm =0

ZFYZOAUDF-I_FCZ-I_FDZ_U:O

7400.15 + (—6028.37) + Fp, — 4083.21 = 0

4083.21
2711.423

740015

Imagen 3.44: reacciones en el eje z
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Grafico 3.19: momentos en el eje z

Mpax., = 610069Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/239890.562 + 6100692 = 655539.22Nmm

El momento torsor total:

Tr =U-Rp =4083.21N - 68.575mm = 280006.13Nmm

r 725.94
7 /(1.5 - 655539.22)% + (1 - 280006.13)2 < -
—.‘r' .

2

r =15.3mm - ¢ = 30.6mm
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+ Cuarta velocidad

Frog] Fox F'T FDYl

/# /Fx U//' /FX

Ube g

Imagen 3.45: fuerzas de la cuarta marcha

L=450mm

a=95mm

b=305mm

c=50mm

U = 3441.5N Upr = 5317.15N
F.= 1273.73N F,.pr=2059.18N
F, =637.84N F,pr =1935.28N
Rp = 5899 mm RPDF = 3831 mm

M, =F, - Rp = 637.84N - 58.99 mm = 37626.18Nmm

MaDF = FaDF . RPDF = 193528N . 3831mm == 7414058Nmm

Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:
Eje X:
ZFX =0-> F,—Fppp+Fpx =0
637.84 — 1935.28 4+ Fpy = 0

Fpy = 1297.44N
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EjeY:

ZMD:O_)FrDF'L+FCY'(a+b)+Ma_MaDF_Fr'b=0

2059.18 - 450 + F¢y - 400mm + 37626.18 — 74140.58 — 1273.73N - 305mm = 0

Foy = —1254.07N
ZFY =0-> —Fpr—Fey —Fpy + £ =0

—2059.18 — (—1254.07) + Fpy — 1273.73 =0

Fpy = 468.63N

205318

/Nqb254.0?2
468.62¢
N é

1 1 T
f/"‘ 3/bZb. 10
1273.73

Imagen 3.46: reacciones en el eje y
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Grafico 3.20: momentos en el eje y

Mpaxy = 142934.1Nmm
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Eje Z:
ZMB:0_)_UDF.L_FCZ.(a+b)+U.b:0

—5317.15 - 450 — F¢y - 400mm + 3441.5N - 305mm = 0

ZFY:()%UDF-I_FCZ-I_FDZ_U:O

5317.15 + (—3357.65) + Fp; — 3441.5 = 0

Fp, = 1481.98N

3357.65 34415
1482

(
©

Imagen 3.47: reacciones en el eje z
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Gréfico 3.21: momentos en el eje z

My, = 452003.9Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/452003.92 + 142934.1%2 = 474065.06Nmm

El momento torsor total:

Tr =U-Rp = 3441.5N - 58.99mm = 203014.08Nmm

r 725.94
7 /(1.5 - 474065.06) + (1 - 203014.08)2 < -
—.‘r' .

2

r=13.7mm - g = 27.4mm
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e Quinta velocidad

FrDFI © Fr} FDYl

Lo B/ F
Ube cg D7
c a b
Imagen 3.48: fuerzas de la quinta velocidad
L=450mm
a=40mm
b=360mm
c=50mm
U = 3062.34N Upr = 4056.38N
F. = 1216.18N F,pr=1570.92N
F, =1333.45N Fopr =1476.4N
Rp = 51.43 mm Rppr = 38.31 mm

M, =F, - Rp = 3062.34N - 51.43 mm = 68579.33Nmm

MaDF = FaDF . RPDF = 405638]\[ . 3831mm == 5656088Nmm

Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:
Eje X:
ZFX =0-> F,—Fppp+Fpx =0
1333.45 — 1476.4 4+ Fpy = 0

Fpy = 142.95N
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EjeY:

ZMD=O_)+FrDF'LFcy'(a‘l‘b)‘l‘Ma_MaDF_Fr'b=0

1570.92 - 450 + F¢y - 400mm + 68579.33 — 56560.88 — 1216.18N - 360mm =0

Foy = —702.77N

ZFY =0->—F,pr—Fey —Fpy + F. =0
—1570.92 — (—702.77) — Fpy + 1216.18 = 0

Fpy = 348.03N

1570.92

348.0231

Imagen 3.49: reacciones en el eje y
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Grafico 3.22: momentos en el eje y

Mpaxy = 125290.42Nmm

Eje Z:
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ZMB=0—>—UDFL—FCZ(a+b)+Ub=0

—4056.38 - 450 — F¢y - 400mm + 3062.34N - 360mm = 0

Foy = —1807.32N
ZF}’:O_)UDF-I_FCZ-I_FDZ_U:O

4056.38 + (—1807.32) + Fp; — 3062.34 =0

Fp; = 813.28N

813.2815

Imagen 3.50: reacciones en el eje z
M
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Imagen 3.51: momentos en el eje z

Mopax, = 292781.4Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/292781.42 4+ 125290.422? = 318462.93Nmm

El momento torsor total:

Tr =U-Rp =3062.34N - 51.43mm = 157496.15Nmm

r 725.94
7 /(1.5 - 318462.93)2 + (1 - 157496.15) < -
—.‘r' .

2

r=12.1mm - g = 24.2mm
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« Marcha atras

F Pl
F, cY
DF FDYl
\ 4
Ube Fcp Foz
c a b

Imagen 3.52: fuerza de la marcha atras
L=450mm

a=360mm
b=40mm

c=50mm
U = 8750N Upr = 19733.75N
F.= 3184.74N F.pr =7642.33N

RP = 94‘ mm RPDF = 3831 mm
Planteamos sumatorio de momentos y fuerzas en los ejes que sean necesarios:

Eje Y:
ZMD — 05 Fopp-L+Foy-(@+b)—F.-b=0
7642.33 - 450 + Fry - 400mm — 3184.74N - 40mm = 0
Foy = —8279.15N
ZFY =0->—Fpr—Fey—Fpy + K =0
—7642.33 — (—8279.15) — Fpy + 3184.74 =0

Fpy = 3821.56N
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Imagen 3.53: reacciones en el eje y

100
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0.
Gréfico 3.23: momentos en el eje y

Cogeremos los momentos que se encuentran a los 340mm, ya que tiene un

cambio de seccion y este podria romper.

Mpayy = 382116.5Nmm

Eje Z:
ZMB:0_)_UDF'L_FCZ.(a+b)+U'b:O

—19733.75 - 450 — F¢y - 400mm + 8750N - 40mm = 0

F., = —21325.46N

ZFYZOAUDF-I_FCZ-I_FDZ_U:O

19733.75 + (—21325.46) + Fp; — 8750 = 0
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Fp, = 10341.71N

875 10341.72

19733.75

Imagen 3.54: reacciones en el eje z
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Grafico 3.24: momentos en el eje z

Cogeremos los momentos que se encuentran a los 340mm, ya que tiene un

cambio de seccion y este podria romper.

Miax., = 445503.12Nmm

El momento flector total sera de:

My = \/382116.52 + 445503.122 = 586929.34Nmm
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El momento torsor total:

Tr = U-Rp = 8750N - 94mm = 822500Nmm

r 725.94
-/(1.5 - 586929.34)2 + (1 - 822500)2 < 7

Vs
—.*r4‘
2

r=145mm - g = 29mm

De la siguiente imagen se obtendran todos los diametros hominales necesarios.

La imagen 3.55 es una tabla de diametros nominales obtenida del catalogo Ejes Ina.

templaca

Acaro Mcero resislente a la comosion®! | b6 I 17 At

bonificado Y46 Gr13 | X 20 Givov 18 min.

i koim | Ly wm um wm mm
4 W 4 01 (2500 |@ - ) 0- 8 1 5 0,4
3 W 5 0,15 [3600 [@ 0- 8 4 5 0.4
6 W 6 022 (4000 [e@ O O 0-8 4 5 0.4
8 W s 039 (4000 [e 0 0 0- 90 1 g 0.4
10 W10 061 [400 @ D D 0- 9 4 i 0.4
12 W12 080 6000 e D D 0-11 5 8 0,6
14 W14 121 |6000 |@ ) ) 011 5 a 0.6
15 W15 137 _[6000  |@ . . 011 5 8 06
16 W 16 157 |6000 |®@ O O 0-11 5 ] 0.6
17 w17 1.78 [6000 |® - - 0-11 5 8 06
18 Wis 198 [6000 |e@ O . 0-11 5 3 0,6
20 W 20 245 (6000 (@ 0 0 0-13 6 a9 0.0
24 W24 356 (6000 |@ 0 0 0-13 B ] 0.0
25 W25 383 (600 [e@ . . 0-13 6 g 09
30 W 30 551 6000 |@ O O 0-13 6 ] 0,9
az W 32 63 (6000 |@ ) 0 0-16 7 11 1,5
35 W 35 756 6000 |@ - - 0-16 7 11 15
40 W40 98 [6000 [e D D 0-16 7 1 1.5

Imagen 3.55: valores de diametros nominales
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3.4.8 Andlisis de la marcha atras.

3.4.8.1 Posicion de la rueda inversora

La marcha atras usa una tercera rueda para invertir el sentido del giro. Por eso
las ruedas deben de estar colocadas en una posicion exacta. La distancia entre la
rueda del eje primario y la del eje secundario es la misma que en los demas pares de

engranajes, la distancia de funcionamiento:

d =120.01lmm

La rueda inversora tendra unas distancias respecto a las ruedas anteriores y
estara colocada con un angulo concreto. Para calcular estas distancias y el angulo se

usara la siguiente formula:

a=d=120,01mm

Imagen 3.56: posicion de la marcha atras

a?=b*+c2—2-b-c-cosA Férmula 3.52

Donde:
a: es la distancia de funcionamiento que es igual a 120.01mm
b: es la distancia entre el piiidn y la rueda inversora

c. es la distancia entre la rueda y la rueda inversora
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b=""(Ziy+2Zy) =5 (43 +16) = 118 mm Formula 3.53

c="(Zn+2Zx) = % (12 4+ 16) = 56 mm Férmula 3.54

Aplicando la formula anterior conseguimos el angulo:
120.01%2 = 1182 + 562 — 2 - 118 - 56 - cosA - A = 78.46°

3.4.8.2 Calculo del eje de marcha atras.

El eje de marcha atras tiene la rueda inversora directamente mecanizada. Por
eso se estudiara el diametro minimo que debe de tener este eje para que no de fallo.
Se usara el codigo ASME igual que con los otros dos ejes. Sabiendo las fuerzas que
actian en este eje se plantean sumatorio de momentos y fuerzas tanto como en el eje

Y y en el eje Z. no hay fuerzas axiales ya que los dientes de estas ruedas son rectos.

Si estudiamos el eje y tendremos las siguientes reacciones en el gje:

140 mm

Imagen 3.57: eje marcha atras

EjeY:
ZMon_)FFy'(140)_P;«'90=O

Fpy - (140) — 3184.74-90 = 0

Foy = 2047.33N
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D By =0 —Fy + B~ Fpy =0
—Fgy +3184.74 — 2047.33 =0

Fpy = 1137.41N

2047.333

3184.74

Imagen 3.58: Reacciones en el eje y

201
40_1
60. 1
80_ 1

20 40 60 80 100 120

12.

Gréfico 3.25: momentos en el eje y

Mpary = 79618.5Nmm

EUITI BILBAO

22 de Junio 2017

110



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION
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Eje X:

200

ZMF=O—>FFX-(14O)—U-9O=O
Frz - (140) — 8750 -90 = 0
Foy = 5625N
ZFY=0—>—FEY+1~;—FFY=0
—Fg, + 8750 — 5625 = 0

FDY == 3125N

5625

3125

Imagen 3.59: reacciones en el eje z
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Gréfico 3.26: momentos en el eje z

Mpax, = 218750Nmm
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El momento flector total sera de:

My = \/79618.52 + 21875022 = 232788.9Nmm

El momento torsor total:

Tr = U-Rp =8750N - 32mm = 280000Nmm

r 725.94
-\/(1.5 -232788.9)2 + (1-280000)? < 22

Y
-
2

r=996mm — ¢ = 19.95mm

El diametro minimo que debe de tener este eje es de 19.94 mm. Pero este

diametro no es nominal por lo que de la 3.55 se elegira un diametro nominal de 20mm.
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3.4.9 Eleccion de los rodamientos para los apoyos

Los rodamientos deben de soportar cargas axiales y radiales. Estas cargas
varian segun la marcha que se elija. Para una correcta eleccion de los rodamientos lo
primero es calcular a fatiga, ya que giraran a una w y las cargas que deben de soportar
son constantes. Tanto el eje primario como el secundario llevan rodamientos. Primero
se calcularan los del eje primario ya que es mas facil y después el secundario. Los
rodamientos se escogeran del catdlogo SKF o de la tabla de productos de

www.skf.com.

3.4.9.1 Eje primario

El eje primario debe de llevar un rodamiento en el apoyo A y otro en el apoyo B.
Para calcular los rodamientos hay que tener en cuenta las reacciones que se generan

en los apoyos:

Marcha Carga radial (A) | Carga radial (B) Carga axia |
1 2403.67N 6504.6N 2734.42N
2 2538.36N 3230.68N 2328.23N
3 2545.57N 1853.56N 1571.5N
4 2833.35N 842.8N 637.84N
5 3057.27N 324.34N 1333.45N
Marcha atras 859.53N 7735.72N ON

Tabla 3.5: fuerzas en el eje primario

Antes de empezar con calcular hay que recordar que los rodamientos también

tienen una vida util, por ello se debe de tener en cuenta la duracion de cada marcha.
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MARCHA DURACION PORCENTAJE
1 200h 4%
2 500h 10%
3 1450h 29%
4 1500h 30%
5 1200h 24%
MARCHA ATRAS 150h 3%

Tabla 3 6:duraciéon de cada marcha

El apoyo A solo tiene fuerza radial, por lo que su célculo serd mas sencillo. Al no

tener fuerza axial el rodamiento que se va a emplear va a ser de rodillos cilindricos.

._B_.
2

ek

3

DDy +——+ d F

Imagen 3.60: rodamiento de rodillos cilindricos

Segun el catalogo de SKF para un correcto célculo se deben de emplear las

siguientes formulas.

Foi=X-V-FE+Y-F, Formula 3.55

Dénde:

F,;: :es la fuerza equivalente de cada marcha
X e Y: factores de la tabla 3.74

E.: fuerza radial
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F,: fuerza axial

V: factor de relacion

El valor del factor de relacion varia dependiendo de que anillo gira, si el anillo
interior gira su valor sera 1 y si el anillo exterior gira su valor sera de 1.2. En nuestro
caso es el anillo interior el que gira con el eje. X e Y son unas constantes, su valor se
puede obtener de la siguiente tabla. Aunque si el rodamiento no debe de soportar

fuerza axial sus valores siempre sera X=1 e Y=0.
F,y =1-1-2403.676 + 0 = 2403.67N
F,, =1-1-2538.36 + 0 = 2538.36N
F,3 =1-1-254557 + 0 = 245.57N
F,, =1-1-2833.35+ 0 = 2833.35N
Fos =1-1-3057.27 4 0 = 3057.27N

Foya=1-1-859.53+ 0 = 859.53N

La fuerza Fe que debe de soportar un rodamiento suele mayorarse por un factor

de aplicacién de carga. En este caso las cargas se mayoraran por 1.2.
F,1 = 2403.676 - 1.2 = 2884.4N
F,, = 2538.36 - 1.2 = 3046.03N
F,; = 2545.57 - 1.2 = 3054.68N
F,, = 2833.35-1.2 = 3400.02N
F,, = 3057.27 - 1.2 = 3668.70N

Foua4 = 859.53 - 1.2 = 1031.44N
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Aplicando la siguiente formula podemos sacar la carga equivalente que
soportara el rodamiento. q es la duracion de cada marcha pero debemos usarla en

porcentajes.

=3 3.4 3,492 4 . 3. 4n 5
e—JFe1 100+Fez 100+ +F,, T00 Férmula 3.56

E = |2.88° 4 +3.046 +3 10+3053 29+343 30+3673 24+1033 3 = 3.3kN
e ™ 100 100 100 100 100 100~ 7

Como ya se ha dicho antes los rodamientos también tienen una vida util y al
igual que la caja de cambios se de 5000h tal y como muestra la imagen 3.10. Con este
dato y las revoluciones que soporta el eje podemos calcular la duracion de vida del
rodamiento en revoluciones, es decir cuantas revoluciones aguantara antes de que se

dé el fallo.

Con una fiabilidad R del 90% y la vida se procedera al célculo de la vida util:

L
Liy = I Férmula 3.57

0.02+4.439:[1n(3)|**

750 - 10°
L= — = 755.02 - 10° rev

0.02 + 4.439 - [ln (ﬁ)]m

El siguiente paso sera calcular la capacidad dindmica. Con este dato y el

diametro del eje se debera elegir un rodamiento del catdlogo SKF.

1
C=F, L Férmula 3.58

Donde a =3 para los rodamientos de bolas y a = 10/3 para rodamientos de

cilindros.

3
C =33-755.0210 = 24.1kN
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Dimensiones Capacidad de

principales carga basica
dinamica estatica

d D B C Cq

mm kM

25 ©b&d 15 LR &
cont. 52 18 i | 34

52 18 Ll 34

Imagen 3.61: rodamientos para el apoyo A

El apoyo B ademas de fuerza radial también debe de soportar fuerza axial, por lo
que en este caso se debe de usar un rodamiento de bolas. Para el calculo de este
rodamiento se va a usar un proceso iterativo aplicando las mismas férmulas que en

rodamiento anterior. Hay que tener en cuenta lo siguiente:

F,

“2>e Formula 3 59
Fr

F, ,

—<e Formula 3.60
FT'

Hemos tomado como e=21 por lo que X=0.56 e Y=1.63
Primera marcha:

F, 273442

T L 0422027 5> X=056eY = 1.63
E ~ 65046 =0l ¢

Feq =0.56-1-6504.6 + 1.63 - 2734.42 = 8099.68N - 1.2 = 9720N

Segunda marcha:

F, 232823

o e 0722027 5 X=056eY = 1.63
E ~ 323068 =0l ¢

Fop =0.56-1-3230.68 + 1.63 - 2328.23 = 5604.2N - 1.2 = 6725.03N
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Tercera marcha:

F, 15715
=0.62>027>X=056eY =1.63

E.~ 1853.56
F,3 =0.56-1-254557 +1.63 - 1571.5 = 3599.54N - 1.2 = 4320N

Cuarta marcha:

F, 637.84
= =0.75> 0.27 > X = 0.56e Y = 1.63

F.~ 84238

Foy =0.56-1-842.8+ 1.63-637.84 = 1511.65N - 1.2 = 1813.98N

Quinta marcha:

F, 133345
= =411>027>X=056eY = 1.63

E.~ 324.34
F,s = 0.56-1-324.34 + 1.63 - 1333.45 = 2355.45N - 1.2 = 2824.54N

Marcha atras:

fa 0 0<027>X=1eY =0
—_— = = . 4 = =
E 773572 = ¢

Foya=1-1-773572+0 = 7735.72N - 1.2 = 9282.86N

Carga equivalente:

E = 9723 4 +6.733 10+4323 29+1253 30+2833 +9.283 = 4.93kN
e | 100 100 100 100 100 100~

1
C = 493-755.023 = 44.89kN
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s
)
g
<]
Tal A
T2
/ \
\
D Dq d dy
\ /

d

Imagen 3.62: rodamiento de bolas

El rodamiento seleccionado sera el siguiente:

Dimensiones Capacidad de
principales carga basica
dinamica estatica
d D B C Co
mm kN
30 7
72 19 53 41,5
12 19 53 41,5

Imagen 3.63: rodamientos para el apoyo B

A continuacion hay que comprobar si el rodamiento es correcto, para ello se
repetird el proceso anterior pero esta vez interpolando en la imagen 3.64 con los

resultados de la division entre la carga axial y la capacidad extatica del rodamiento.

F./(VF,)<e F./(VF,)>e
Fa/Co e X Y X Y
0.014* 0.19 1 (o) 0.56 2.30
0.021 0.21 1 0 0.56 2.15
0.028 0.22 | 1 1 0 0.56 1.99
0.042 0.24 | 1 (o) 0.56 1.85
0.056 0.26 1 0 0.56 172
0.07 0.27 1 0 0.56 1.63
0.084 0.28 1 (o] 0.56 1.55
0.11 030 1 | o 0.56 | 1.45
0.17 0.34 1 0 0.56 o IR )
0.28 0.38 « | 0 0.56 | 1.15
0.42 0.42 1 0 0.56 1.04
0.56 0.44 1 0 0.56 1
*Usar 0.014 si Fa/C0<0.014

Imagen 3.64: valores para los factores X e Y
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Primera velocidad:
F, 273472 0.066
C, 41500
0.07 — 0.056 0.07 — 0.066 V165 X = 0.56
= - = 1. = 0.
163 —1.71 163—Y Y
Segunda velocidad:
fo _ 232823 0.056 > Y =171y X = 0.56
C, ~ 41500 y
Tercera velocidad:
. 15715 0.038
C, 41500
0.042 — 0.028 0.042 — 0.038 V189 = 056
= - = . = .
1.85—1.99 185—Y Y
Cuarta velocidad:
F, 133345 0.015
C, 51000
0.021 — 0.014 0.021 — 0.015 V2970 % = 0.56
s —) o . = .
2.15 — 2.30 215—Y Y
Quinta velocidad:
F, 133345 0.032
C, 41500
0.042 — 0.28 0.042 — 0.032 V188X = 056
= - = . = .
1.85— 1.99 185—Y Y
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F,; =056 1-6504.6 + 1.65 - 2734.42 = 8154.37N - 1.2 = 9785.24N
F,, = 0.56 - 1-3230.68 + 1.71 - 2328.23 = 5790.45N - 1.2 = 6948.54N
F,; =0.56-1-1853.56 + 1.89 - 1571.5 = 4008.12N - 1.2 = 4809.74N
F,, = 0.56-1-842.8 + 2.27 - 1571.5 = 4039.27N - 1.2 = 4847.13N
F,s = 0.56-1-3057.27 + 1.88 - 1333.45 = 4218.9N - 1.2 = 5062.68N
Foya=1-1-7735.72+0 = 7735.72N - 1.2 = 9282.86N

La fuerza equivalente sera:

E = 9783 4 + 6.953 10+4813 29+4853 30+50623 24++9283 3 = 5.77kN
e | 100 100 100 100 100 ' 100~

C =577.755.025 = 52.54kN
53KN < 52.53kN

Si volvemos a mirar la carga dinamica del rodamiento seleccionado

comprobamos que es valido.

3.4.9.2 Eje secundario

El eje secundario también tendra dos rodamientos. Para su calculo tendremos

que tener en cuenta las fuerzas en los apoyos C y D.

Marcha Carga radial (C) |Carga radial (D) Carga axia | (C)
1 22634.2N 9315.38N 4807.2N
2 11205.65N 4850.15N 1781.77N
3 6466.6N 2913.51N 1121.9N
4 3584.2N 1554.31IN 1297.44N
5 1939.15N 884.62N 142.95N
Marcha atras 8574.92N 10380.57N ON

Tabla 3.7: fuerzas en el eje secundario
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El apoyo C solo tiene fuerza radial, por lo que su calculo sera mas sencillo. Al no

tener fuerza axial el rodamiento que se va a emplear va a ser de rodillos cilindricos.

]

n

T4

DDy +——+ d F

Imagen 3.65: rodamiento de rodillos cilindricos.

F,y=1-1-22634.2+ 0 = 22634.2N
F,,=1-1-11205.65+ 0 = 11205.65N
Fru=1-1-6466.6+ 0= 6466.6N
F,,=1-1-3584.2 4+ 0 = 3584.2N
F,s=1-1-1939.15+ 0 = 1939.15N

Foya=1-1-8574.92 +0 = 10380.57N

La fuerza Fe que debe de soportar un rodamiento suele meyorarse por un factor
de aplicacion de carga. En este caso las cargas se mayoraran por 1.2.

Foy = 22634.2-1.2 = 27161.04N
F,, = 11205.65-1.2 = 13446.78N

F,; = 6466.6 - 1.2 = 7759.92N
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Fey, = 3584.2-1.2 = 4301.04N
Fey, =1939.15- 1.2 = 2326.98N

Foy4 = 8574.92 - 1.2 = 10289.9N

Aplicando la siguiente formula podemos sacar la carga equivalente que
soportara el rodamiento. q es la duracion de cada marcha pero debemos usarla en

porcentajes.

E = 27163 4 + 13.453 10+7763 29+433 30+z333 24+1033 3 = 10.7kN
e ' 100 : 100 100 100 100 ~ 1000 T

A continuacion se calculara la vida del rodamiento segun cada marcha:

60min rev
L, = 200h - - 1549 — = 46.47 - 10° rev
1h min
60min rev
L, =500h - +1181.71—— = 35.45 - 10° rev
min
60min rev
L; = 1450h - - 849.08—— = 73.87 - 10° rev
1h min

60min rev
L, =1500h - ———— - 556.44—— = 50.1 - 106 rev
1h min

60min
Ls = 1200h -

rev
+303.24—— =21.83 - 10° rev
1h min

Lya = 150h o0min 318.4 v _ 2.86-10°
MA = 1h A= 2 rev

L= Z L; = 230.58 - 10° rev

230.58 - 10°
L= — = 231.54 - 10% rev

0.02 + 4439 - [1n ()™

0.90
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Dimensiones principales

d

mm

e

25

-
v

62

3
C =107 - 231.5410 = 54.8kN

.
v

24

Capacidad de carga basica

dinamica estatica
C CO
kN

Y
-

12

64

N
(&)

Imagen 3.66: rodamiento para el apoyo C

El apoyo D ademas de fuerza radial también debe de soportar fuerza axial, por lo

gue en este caso se debe de usar un rodamiento de bolas. Para el calculo de este

rodamiento se va a usar el proceso iterativo que se ha usado para el rodamiento en el

apoyo A. Hay que tener en cuenta lo siguiente:

= e

< e

Hemos tomado como e=21 por lo que X=0.56 e Y=1.63

Primera marcha:

Fq

4807.2
E.  9315.38

=052>027-X=056eY =1.63

Formula 3.61

Formula 3.62

F,y =1-0.56-9315.38 + 1.63 - 4807.2 = 13052.35N - 1.2 = 15662.82N

Segunda marcha:

Fq

178177
E.~ 4850.15

=0.37>027->X=056eY =1.63

Fo; =1-0.6-4850.15+ 1.63-1781.77 = 5620.37N - 1.2 = 6744.44N
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Tercera marcha:

o _ 11219 0.38 > 0.27 0.56eY = 1.63
—=—=0. 27 -=0. =1.
E ~ 291351 ¢

Fe3 =1-0.56-2913.51+ 1.63-1121.9 = 3460.26N - 1.2 = 4152.31N

Cuarta marcha:

fo 129744 036> 027 >X=056eY =1.63
-—=—=0. 27 > X =0. =1
E ~ 884.62 ¢

Fey =0.56-1-3584.2 + 1.63-1297.44 = 4121.98N - 1.2 = 4946.37N

Quinta marcha:

fo _142.95 0.16<027>X=1eY =0
_—= = U. . - = =
F. ~ 884.62 ¢

Fos =1-1-884.62+ 0 =884.62N - 1.2 = 1061.54N

Marcha atras:

fa 0 0<027->X=1eY=0
_— = . e d = =
E 1038057 = - ¢

Fepa=1-1-10380.57 + 0 = 10380.57N - 1.2 = 12456.68N

Carga equivalente:

E = [1566° 4 + 6.743 10+4153 29+3583 30+1063 24+12453 3 = 6.52kN
e ' 100 100 100 100 100 ' 100~

1
C = 6.52-231.543 = 40.03kN
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El rodamiento seleccionado sera el de la imagen 3.68. Se ha optado por poner

este rodamiento porque cumple las solicitaciones anteriores y a su vez tenga el
diametro que necesitamos:

[

i
[ % )
2

1

a

Imagen 3.67: rodamiento de bolas

Dimensiones principales Capacidad de carga basica
dinamica esfatica
d D B o Cp

Imagen 3.68: rodamiento para el apoyo D

A continuacion hay que comprobar si el rodamiento es correcto, para ello se
repetira el proceso anterior pero esta vez interpolando en la imagen 3.64 con los

resultados de la division entre la carga axial y la capacidad extatica del rodamiento. Es
el mismo proceso que se ha hecho en el eje primario

Primera velocidad:

F, 48072 0.075
C, 64000
0.084 — 0.07 0.084 — 0.075 V16X = 0.56
= g = =
1.55 — 1.63 155 Y a4 '
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Segunda velocidad:

F, 178177 _ 0.027
C, 64000
0.028 — 0.021  0.028 — 0.027 Vo 2019 X — 0.56
= - = . = .
199 —2.15 199—v Y
Tercera velocidad:
F, 11219 0018
C, 64000
0.021 —0.014 0.021 — 0.018 V2219 X = 0.56
= - = =
2.15 — 2.30 215—Y ety '
Cuarta velocidad:
F, 1297.44 0.020
C, 64000
0.021 — 0.014 0.021 — 0.020 Vo 217X — 0.56
s —) o . = .
2.15 — 2.30 215—Y Y

Fe; =1-0.56-9315.38 + 1.6 - 4807.2 = 12908.13N - 1.2 = 15489.76N
Fo; =1-0.56-4850.15+ 2.01-1781.77 = 6297.44N - 1.2 = 7556.93N
Fe3 =1-0.56-2913.51 + 2.21-1121.9 = 4110.96N - 1.2 = 4933.16N
Foy =0.56-1-1554.31 + 2.17 - 1297.44 = 3685.85N - 1.2 = 4423.03N
Fes =1-1-884.62+ 0 =884.62N - 1.2 = 1061.54N
Fepya=1-1-10380.57 + 0 = 10380.57N - 1.2 = 12456.68N

La fuerza equivalente sera:

F = [1553 —— 47553 . — + 4933 2+4423 2+1063 ﬁ+12453 i—6761<N
e =100 0 100 100 100 100 ' 100~
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C =676 231.54§ = 41.51kN
65.5kN < 41.51kN

Si volvemos a mirar la carga dinamica del rodamiento seleccionado

comprobamos que es valido.

3.4.10Eleccidén de los rodamientos para las ruedas|  ocas

Las ruedas locas son los engranajes que giran locos. Estos estan colocados en
el eje secundario y giran hasta que el sincronizador los une al eje, para que giren
solidariamente con €l y asi transmitir la fuerza. Para que los engranajes giren locos
necesitan un rodamiento, normalmente suelen ser de aguja. Estos rodamientos deben

de ser capaces de soportar las fuerzas que se generan en cada marcha.

Los rodamientos de agujas tienen una gran capacidad de carga y una pequefia
seccion transversal, por ello son los mas usados. Este tipo de rodamiento no aguanta

carga axial:

F,=X-V-E+Y-E,>Fa=0->X=1eY =0

Para poder hacer un correcto calculo de estos rodamientos debemos saber
cudles son las fuerzas que se crean en los engranajes, ya que estas afectaran a la vida

del rodamiento:

MARCHA FUERZA TANGENCIAL FUERZA RADIAL
1 8311.9N 3183.98N
2 5346.91N 2123.47N
3 4083.21N 1591.98N
4 3441.5N 1273.73N
5 3062.34N 116.18N
MARCHA ATRAS 8076.92N 2939.76N

Tabla 3.8: fuerzas en las ruedas locas
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Se usara la formula 3.63 para calcular la fuerza total que se genera en cada

marcha y que afectara al rodamiento:

Fr =,/U?+ F? Férmula 3.63

Primera velocidad

Fr = \/8311.92 + 3183.98%2 = 8900.86N
F,y =1-1-8900.86 + 0 = 8900.86N
L, = 46.47 - 10° rev

46.47 - 10°

k1o = — = 46.78 - 10 rev
0.02 + 4.439 - [ln (ﬁ)}m

1
C =89-46.785 = 32.06kN

Dimensiones principales Capacidad de carga basica
dinamica estatica

d D B C C Co

mm kN

50 72 22 473 85

50 20 28 827 104

50 72 40 737 150

50 72 23 22 40.2 69.5

50 72 23 22 40.2 69.5

Imagen 3.69: rodamiento para la primera marcha
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Segunda velocidad

Fr = \/5346.912 + 2123.47%2 = 5753.13N
F,,=1-1-5753.13 + 0 = 5753.13N
L, = 35.45-10° rev

35.45-10°

L = — =36.42-10° rev

0.02 + 4.439 - [ln (ﬁ)}m

1
C =575-36.423 = 19.06kN

Mirando el resultado de la carga dinamica se opta por el siguiente rodamiento:

Dimensiones principales Capacidad de carga basica
dinamica estatica

d D B C C Co

mm kN

40 62 23 22 36.9 58.5

40 62 2 22 36.9 58.5

40 65 22 429 72

40 62 22 429 71

40 62 40 67.1 125

55 30 457 108
40 55 20 314 65.5

Imagen 3.70: rodamientos para la tercera ,archa

Tercera velocidad

Fr = \/4083.212 + 1591.98% = 4382.58N
Fo3=1-1-4382.58+ 0 = 4382.58N
Ly =73.87-10° rev

73.87 - 10°
Lip = — =74.27 - 10° rev

0.02 + 4.439 - [ln (L)]m

0.95
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1
C =438-74.273 = 18.41kN

Mirando la carga equivalente y el diAmetro que tiene el eje se opta por usar el

mismo rodamiento que para la segunda marcha.

Dimensiones principales Capacidad de carga basica
dinamica estatica
d D B C C Co
mm kN
40 62 23 22 36.9 585
40 62 23 22 36.9 58.5
40 65 22 429 72
40 62 22 429 71
40 62 40 67.1 125
40 EL 20 i 100
I 40 55 20 31.4 65.5 I

Imagen 3.71: rodamientos para fia segunda marcha

Cuarta velocidad

Fr = \/3441.52 + 1273.73% = 3669.65N
Fop =1-1-3669.65+ 0 = 3669.65N
L, =50.1-10%rev

50.1-10°

Lip = — =50.43 - 10° rev

0.02 + 4.439 - [ln (ﬁ)}m

1
C =3.67-50.433 = 13.56kN
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Dimensiones principales Capacidad de carga basica

dinamica estatica
d D B C C Co
mm kN
32 47 30 36.9 76.5
32 47 20 251 46.5
32 52 36 47 3 90

|; 52 20 30.8 51

Imagen 3.72: rodamiento para la cuarta marcha

Quinta velocidad

Fr = \/3062.342 + 1216.18% = 3295N
Fye=1-1-3295+0 = 3295N
Ls = 21.83-10° rev
21.83-10°

L= — =9.24-10° rev

0.02 + 4.439 - [ln (ﬁ)}m

1
C =33-21.97s = 28.26kN

Dimensiones principales Capacidad de carga basica

dinamica estatica
d D B C C Co
mm kN
32 47 30 36.9 76.5
32 47 20 251 46.5
32 52 36 47 3 90
32 52 20 30.8 51

Imagen 3.73: rodamiento para la quinta velocidad
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3.4.11 Sincronizadores

Los sincronizadores son elementos que fijan los engranajes locos al eje
secundario. Mediante ellos, se consigue hacer la seleccion de las marchas. El
sincronizador se encuentra fijo en el eje secundario gracias a un estriado. Lo primero
que se debe de calcular es la longitud de este estriado, luego se comprobara que es
capaz de soportar el par que debe de transmitir. Para ello se va a usar la norma DIN
5480.

Imagen 3.74: sincronizador

3.4.11.1 Longitud del estriado

Se usaran las siguientes formulas:

l, =k Férmula 3.64
Donde:
F,: es la fuerza tangencial en el eje =1/,
k: es el factor de soporte. Es igual a 1.35 por de dentado envolvente.
h: altura portante de los nervios
p: es la presion en los flancos de los nervios o en las ranuras del cubo.

z:numero de nervios en la periferia
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» Sincronizador para la primera y segunda velocidad:

_ 787.55Nm

F, = ———=31502N
b 0.025m

Sabiendo que el diametro del eje es de 50mm y que el estriado tiene 18 dientes

y un modulo de 2,5mm:
h=0.5"-(d; —d;) =0.5-(49.5 — 45) = 2.25

31502
= 1.35

Pz 13325 100 18 Lotamm

Lt:K‘

» Sincronizador para la tercera y cuarta velocidad:

280Nm

F = 14000N
b 0.02

Sabiendo que el diametro del eje es de 40mm y que el estriado tiene 18 dientes

y un modulo de 2mm:

h=05-(ds—dy) =05-(39.6—36) = 1.8

L, =K Fu =1.35 14000 =73
=8 TPz 2 18.80.18 0T
» Sincronizador para la quinta velocidad:
F = 157.5Nmm — 9943.75N
“0.016 '

Sabiendo que el diametro del eje es de 32mm y que el nervado tiene 14 dientes

y un moédulo de 1mm:

h=05-(ds—d,) =05-(31.6 —28) = 1.8

9843.75
= 1.35

w2 130 T8 go.1a oomm
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3.4.11.2 Dimension de los sincronizadores

Los sincronizadores trabajan exactamente igual a un embrague conico. Esta
conicidad hace que la rueda a la que va a ajustar sea solidaria con el eje. La Unica
diferencia es que el sincronizador tiene un dentado para que encaje perfectamente. El

calculo lo vamos a suponer sin que tenga el dentado; por tanto, vamos a comprobar si

la conicidad soporta el par que se transmite.

Fa=2m-p-ri-(re—ri) Férmula 3.65

m-u-pri-(re?—ri?)

Formula 3. 66

Troz = -
Sina

» Sincronizador de primera y segunda marcha:

re =35mm

re

=35 916 =130
12 12 <o Toumm

=

Fa=2m-100-30-(35—-30) = 300007

m-0.4-100- 30 - (35% — 302%)
Troz = - = 2450.44Nm
sin30°

El sincronizador aguanta ya que T; = 787.55N < 2450.44N

» Sincronizador de primera y segunda marcha:

re = 30mm

=2 s
T IR

Fa =2m-100-25- (30 — 25) = 250007
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m-0.4-100-25-(30% — 252)
Troz = - =1727.8Nm
sin30°

El sincronizador aguanta ya que T; = 280N < 1727.8N

» Sincronizador de primera y segunda marcha:

re = 25mm

_re_2 _ u83=21
M=y T - Vo T aumm

Fa=2m-100-21-(25—-21) = 168007

m-0.4-100-21-(25% + 21%)
Troz = - =971.13Nm
sin30°

El sincronizador aguanta ya que T; = 157.5N < 971.13N

3.4.12 Anillas de seguridad

Se usaran anillas de seguridad para impedir que los elementos montados en el
eje secundario tengan desplazamiento axial. Se ha optado por usar una anilla DIN 471.
Esta anilla de seguridad es de uso interior, por eso el eje tiene ranura axial. Las anillas
se fabrican de muchos tipos de materiales, ésta esta fabricada de acero mejorado
Cke0.

|

Imagen 3.75: anilla de seguridad
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3.5 DIMENSIONES DE LOS ELEMENTOS DEL DIFERENCIAL

El diferencial estda compuesto por varios elementos, dos satélites, dos
planetarios, el pifion y la corona. En el apartado 3.4.4.8 hemos calculado las
dimensiones tanto del piidbn como de la corona. En este apartado se van a calcular las
dimensiones de los planetarios y los satélites. Estas son rueda conicas con dientes
rectos. Al igual que el piiidn y la corona estas ruedas tendran un modulo de 4mm de la
serie I. Con las siguientes formulas se van a calcular las dimensiones y angulos de

estas ruedas:

Pech Apex to Bach

Pech Agerto
Crone

- - Crowwn 10 Bavh

= Addsadenm

Imagen 3.76: satélites y planetarios

a: angulo entre ejes

Angulo de los conos primitivos:

arctan(sin(a))

05 = Férmula 3.67

Zp
s +cos(a)

0,=a—06; Férmula 3 68
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Didmetro primitivo:

d=Z-m Formula 3.69
Radio primitivo:
R = % Férmula 3.70
Distancia cono:
¢ = o) Férmula 3.71
Addenddum:
ha=1-m Formula 3.72
Deddenddum:
hf =1.25-m Férmula 3.73
Angulo dedendum:
0, = arctan (g) Férmula 3.74
Angulo adendum:
6, = arctan (Z—Z) Férmula 3.75
Anchura del diente:
b=¥-m Formula 3.76
Angulo de cabeza:
R, = % +m - cosO Férmula 3.77
Angulo de fondo:
Ry = % —1.25-m - cosO Férmula 3.78
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3.5.1 Dimensiones de los satélites:

Supondremos que los satélites tendran 15 dientes, sabemos de apartados
anteriores que ¥Y=10 y m=4mm.

a =90°

sin(90)
Os = arctan - | —————— | = 41.42°
=+ cos(90)

d=15-4=60mm

R=7=3Omm

n 60
¢ 2-sin(41.42°

= 45.35mm

ha=1-4=4mm

hf =1.25-4 = 5mm

=63

5
6, = arctan (45.35

) = 5.04°

4
6, = arctan (45.35

b=10:-4=40mm

4-15
R, = — + 4 -c0s41.42° = 33mm

4-15
R = — 1.25:4 - cos41.42° = 26.25mm

EUITI BILBAO 22 de Junio 2017 139



DISENO Y CALCULO DE UNA TRANSMISION CALCULOS

3.5.2 Dimensiones de los planetarios:

Supondremos que los planetarios tendran 17 dientes, sabemos de apartados
anteriores que ¥Y=10 y m=4mm.

a =90°
6, = 90 — 41.42° = 48.58°

d=17 -4 = 68mm

R=—=34
> mm

R 68
¢ 2-5in(48.58°)

= 45.35mm

ha=1-4=4mm

hf =1.25-4 = 5mm

6, = arctan( ) = 6.3°

45.35

4 )—50&
4535) 7

0, = arctan(
b=10-4=40mm

4-17
R, = — + 4 - cos 48.58° = 36.65mm

4.17
Ry = — 1.25:4 - cos 48.58° = 30.7mm

3.5.3 Largura del nervado para el pifion

Sabiendo el piiion diferencial debe de transmitir un par torsor maximo de

724.142 Nm se usara el mismo procedimiento que en los estriados anteriores:

724.142Nmm

F, = = 57931.36N
b 0.0125m
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Sabiendo que el diametro del eje es de 32mm y que el nervado tiene 8 dientes:

h=05-(ds—d,) = 0.5 (24.75 — 22.5) = 1.375

E, 57931.36
=135

WPz 30 13758018 SoA9mm

Como el ancho del piiéon es de 40 mm por motivos del disefio y funcionamiento se

pondra el estriado de 40mm.
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