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INTRODUCCION

El empleo de la mecanizacidn en la rama agricola posee en
Colombia niveles que no concuerdan en ningin casc con la capaci~-
dad productora del pais. Este factor incide de manera directa en
los costos de produccién, en la cantidad producida y en su cali-
dad. No se dispone de la maquinaria suficiente para la adecuacién

de terrenos, preservacidn de cultivos y recoleccidén de cosechas.

Las diferentes instituciones gubernamentales en ¢l ramo de
la agricultura han favorecido la importacidn de las méquinas y he
rramientas necesarias para las labores de campo; sin embargo, el
ritmo de sus importaciones ha decrecido de manera asombrosa desds
1968, hasta niveles muy por debajo de los requeridos para satisfa
cer las pecesidades del agficultoro Se atribuye el fenémeno a la
llamada "escasez de dinero del sector agropecuario", factor predo

minante en la baja mecanizacidén de nunestiro pais.

Tomando en cuenta lo anterior, y consciente de la necesi -
dad de una soclucidn viable, el Imnstituto Colombiano Agropecusnriec
ICA, incorporé a sus actividades; programas de investigacidn cien
tifica, entre los cuales se emcuentra el de MAYUINARIA AGRICCLA Y
FUERZA MQTRIZ, estudios de maquinaria importada, su adaptacidn s
nuestras condiciones, y sobre todo la factibilidad de su produc =
cién en hase a las capacidades de nuestra indusiria metal -mesdni-

ca.

En la posibilidad de contruir un tractor etondmico de tipo
mediano { 18 - 24 hp ) que cumpliera los reguisitos de los impor-
tados de potencia media, y que se adaptara a las necesidades espe
cificas de nuestros suelos,; se realizd inicialmente una consulis
con industriales y fabricantes, guienes se mostraron interesados

en el proyecto.
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Este hecho motivéd el presente estudio del diseilo de la Ca-
ja de Velocidades, gue conformsrd la parte esencial del! Tractor
"ANDINC THD 18", y cuyo fin primordial es el de determinar las

bases tedricas y prdcticas gue permitan su fabricacidn.

De otra parte, se espera yue el esfuerzo realizado en Ia
produccién de este tractor, abra vias de desarrollo técnico de la

industria nacional, poniéndola a la altura de las acinales necesj

dades.
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CAPITULGOG I

DIFERENTES TIFOS DB CAJAS

Las ruedas motrices de un tractor requieren potencia a bajas re
veluciones y alto toryue, wientras gue el motor gira rdpidamente ¥,
j1or comparacidén con ajuel regueride en las ruedas, produce un iLorgue
bajo.

La transmisién desde el metor debe producir una reduccidn de ve
locidad y multiplicacidén del torgue. Esto se consigue rediante un di-
seiio apropiando de los engramajes en la caja; diferencial y reducctin
final {Ver Fig.1-1)}

¥l grado reguerido de multiplicacidén de torque o de reduccidn
de velocidad, varia considerablemente ¥y por consiguiente se hace ne-
cesario utilizar una serie de relaciones de engranajes, con valoreas

gue varian desde 7031 hasta 140:1 ¥ uds.

Las cajas de velocidades de los tractores van desde disaios =i
ples jue dan 3 o 4 velocidades hacia adelante o un reversg, hasta dige
sios wmis cowpletos usados principalmente para fines industrialess,con 14

¥ uids velocidades hnein adelente ¥y otras 1{ en reverso.

El diseilo con 3§ & 4 velocidades hacia acdelaste presenti una se-
wejanza con la caja de velocidades para autdmovil del tipo coonvencio-
nal, siendo posible exteader el diserdo hasta 5 velocidades., 81 se de-
sean @fis velocidades 2n este sgistema se iuncluye gensralmente un cam -
bio de velocidad auxiliar cousistente en dos pares de pinones o l!a ep
trada o a la salida del eje principal, con lo cual se dupliza el ndme-
ro de velocidades.,

"Este arreglo se conoce generalmente con el nombre de "bajo".

Las cajas de velopcidades se disendan de tal forma gue se pueds
ohtener una gama de volocidades seleccionando difersntef corbinacic-
nes de engranajes X‘dejando los demds libres. La caja estard em "neu
tro" cuando ningﬁn‘tren estd completo.
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En los tracteres los engranajes de los cambios de veloci-
dades son generalreute de dieutes rectos, Los arreglos para combiar
la relacibén de engranajes, sincroniznsores y njes estriados son tam
bién rectos. Uno de los Freioree o tiende s mentener la simplici-

1

dad en el disesio c& ¢l vileor alie el toryuoe,

El cawlic o velgei'ates Jurante la warcha o broo oxire
madamente dificil cuuntlo o] Lraetor estd errvastrecdo an ivpiecento

por esta razén,si se desen cio, biece Io veleoei s es necesario Jetener

el tractor. o
En la priciiecr Teow sivteroy nordos pora engrane y desengra
ne en una caja de veloceld ‘es opfdn linitedos a Jdor coses: a) el pi-

Hén que va a eugranar se desliza a lo largo del eje estriado yue lo
'soportu ¥ b) las ruedas estdn siempre engranando y la potencia entra
al tren por un anillo dentado pegueno, que al deslizarse sohbre el eje
estriado hace solid-rio el engrenaje con éste, Las ruedis yue engra-
nan por estos métodos se conocen coro "Deslizantes" y de "Tows cons-
t'nte" respectivanente, En un disciio se puede utilizar un sistema o
e! otro, o una coxbinacidn de los dos. En algunos cacos el pindn pue
de tener doble funcidn, la de transwitir potencian en la [foriia norual
en una [o&icidén, y en otra, engranar como un clutch positive. Lg el
sistena wds ewpleado en directa, Los engronajes helicoidales jpueden
empiearse en towma constante ofreciendo ventajns, enire otrag, menos
ruido y wayer capacidad de carga.

De acuerdo con la organizacidn de log ejes que lievan los
engranajes, se utilizan tres diservos bdsicos jue son:a) Sin conlra-eje
b} Con contra-eje y eje de entrada alineados y ¢) Ejes de entrada, sa

lida y contra-eje superpuestos,

En el tipo a) gue se muestra en la Fig.1-2, hay una serie
de pares de ruedas que varian la relacidn entre lcs dos ejes, ohte -
niéndose un ndwero eguivalente de velocidades por conduccidn directa
a través de cada par. Ademds, la seccidén posterior del eje de entrada
¥ la seccidn conducida del eje de salida pueden adaptarse para gue -

roten independientemente del resto, de tal forwa gue €] movimiento -



Fig. 1-2
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puede serhacia adelante o hacia atrds mediante tres pares de ruedas
dando cambios de velocidades. El reverso se obtiene engranando un pe

quetio pifén "idler 6 loco" montado sobre un eje separado.

En el tipo b) se tiene el arreglo ortodoxo pars 5 velocidades
o menos., ( Fig.1-3). Por lo gemeral,el final del eje de salida o -
eje principal estd soportado por un rodamiento de agujas dentro del
eje lmecode entrada. Este eje conduce el movimiento a través de un
par de engranajes que se encuentran siempre en operuciﬁn efectiva.
Entre el eje de entrada y el de salida hay tres o cuatro pares de en
granajes de diferentes relaciones, cualquiera de los cuales puede ser
seleccionado por el operarieo para transmitir el movimiento al eje de
salida.

El tractor puede marchar hacia adelante conectando directamente
los ejes de entrada y de salida con los engranajes superiores. Fn es-
te sistema se emplea un eje adicional con un piddn"loco" para obtener

el reverso.

Cuando se necesitan wds de 5 velocidades se introducen engrana-

jes auxiliares gue componen lo anteriormente descrito como "bajo".

Un sistema alternative ampliamente usado en caja de rangos am-
plios de velocidades, es el sistema de engranajes auxiliares tipo c)
gue se muestra en la Fig.l1-4. En este caso, los ejes de entrada y de
salida se encuentran una al lado del otro y sus extremgs, con el dz]
tren fijo se encuentran en foruacidén triangular. No se necesita el pi
fidn de reverso, pues la marcha atrds se logran desengranando el iren
fijo ¥ llevando directamente el movimiento desde el eje de entrada al

de salida,

EJES TRASEROS.- Por el “eje trasero" en un tractor se entiende la 4l-
tima parte del sistema de transmisidén, incluyendo e! Adiferencial, la

reduccidén final y los ejes de salida hacia las ruedas.

EL DIFERENCIAL,- la finalidad del diferencial es repartir igualmente
el torque entre dos medios ejes, sunyue éstos se hallen rotando & di

ferentes velocidades., Todo# los diferenciales usadoes en tractores soa



aparatos mecdnicos que incluyen movimiento epicicloidal de pifiones,

o sea rodamiento de piifiones alrededor de otros, En {ractores de rue-

das siempre se necesita el diferencial, ¥ el norwalmente usado es el

de engranajes ¢dénicos, similar al ewpleado en auvtomdéviles. La corons

estd asegurada al “housing® o carcaza de leos planetario®, los cuales

rueden rotar independientemente., ( Ver Fig.l1-1). Engranando con estos
pifones se encuentran otros dos engranajes cdnicos, montados schre -

cada uno de los dos medios ejes.

Ceando el tractor marcha en linea recta, los ejes de salida gi
ran & la miswme velocidad, y los pinones cdnicos giran con el diferen
cial como un solo cuerpo rigido con la corona. Cuando el tractor cam
bia de dirececién, una de las ruedas debe girar wds rédpido yue las o~
tras, y esto se consigue jpor el rodamiente de los pifones =obre los
engranajes cénicos. En el primero de los casos, el torgue se reparte
igualmente para cada una de las ruedas; en el segundo, se reparte —-
proporcionalmente a la velocidad de giro de cada una. Esta es la ra~
zén por la cual hloyuear la rueda gue patina es tan importante cuan-—
do el tractor estd enterrado.

SELECCION.~ De todos los tipos descritos anteriormente, e! jue mis se
adapta a las especificaciones del tractor gue se va a disedar ¥y menos
exigencias en maguinado requiere es el tipo de caja b). Se escoge pi-
fioneria de dientes rectos, ejes de estriados rectis ¥y engrane de di -

recta mediante el pifién de tercera, tal comwo se muestra em la Fig.l-8.

TERMINOLOGI A

la terminologia de los engranajes se ilustra en la Fig, 1-6.

Circanferencis primitiva {Pitch circle).-~ Es una circunferencia imagi

naria, en hase de la cual se hacen todos los cdleculos. Las circanfe -

rencias pitch de dos pifiones yue engranan, son tangentes entre &i.

El Pifién.— Es la mds pequeiia de dos ruedas que estdn engranando.
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Clareanice Y rerig

Fig.No,1-6

Punto_de contacte primitive (Pitch Point).~ Es el punto de de contac

to de las dog circunferencias primitivas,

Circunferencia de cabeza {Addendum circle).-Es la circunferencia gue

asa por el extremo de los dientes, tambhién se Ilama circuanfersacia
¥ I s

extorior, Su didAmetro es el didmetrce exterior del engranaje,

Altura de 1a caheza del diente ( Addendum).- Es la difersacis gue

existe entre el radio Jde ia circunfereacia exterior y el radio de la

circanferencia primitiva,

Circunferencia de fondo o de base ( Addendun circle o root circle),-

Es la circunferencia gue pasa por el fondo de los vanos tue guedan

entre cada dos dientes,

Altura del pie del diente { Dedenduw} .~ Es la diferencia catre el ra

dio de la circunferencia priwitivae y el radio de la circunferencia -

de fondo.

Altura total del diente {Whole Depth).- Es la suma de las alturas de

la cabeza ¥ del pie del diente,
La parte activa del diente tiene upa alturs igual & la sam de

los addendum de dos ruedas yue engranan.
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Cara del diente.- Es la parte de la superficie lateral de los dientes

gue es exterior al cilindro pirmitivo,

Flanco del diente,~ Es la parte del mismo perfil, que es interior al

cilindro primitivo.

La parte del flanco del diente de una rueds que entra en contac
to con la cara del diente de una seguﬁda rueda se conoce como flanco

activo.

Longitud del diente.~ Es el espesor de la rueda dentada medido a lo

largo de uns generatriz de la superficie primitiva,

Juego de fondo ( Clearance ),- Es la distancia medida sobre la linea

de lo= centros, gue separa la circunferencia de cabeza de una rueda,
de la circunferencia de pie de ptra ruéda gue engrana con la primera;
o sea gue, el juego de fomdo es igual a le altura del pie del diente
de una rueda, menos la altura de la cabeza del! diente de la otra rue-

da.con la cual engrana.

Espesor del diente ( Circular thickness o tooth thicness}.- Es la lon

gitud del arco e la circunferencia primitiva compraalida eatre los -

perfiles correspondientes laterales del diente.

Hueco o vano (Width space).— Es la distancia, gue separa a dos diep

tes contiguos, medida sobre la circunferencia primitiva,

Backlash.- Es la diferencia entre el vano y el espesor del diente o

juego lateral.

Paso circunferencial (Circular pitch },- Es la distancia que separa

las lineas centrales de dos dientes inmediatos, medida sokre la cir -

cunferencia primitiva.

Diametral Pitch ( En el sistema americano).- Es la relacién entre el
oimero de dientes de una rueda y el didmetro de la circunferencia pri

mitiva.

Angulo de accién (Angle of action).- Es el dngulo yue gira la rueda mien

tras uno de sua dientes eztd en contacto com uno de la otra rueda.
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Anpulo de acceso ( Angle of aproach).- Es el dngulo que gira la rue

da desde el instante en que uno de sus dientes entra en contacto con
uno de la otra rueda, hasta que esos mismos dientes estdn en contac-

to en el punto pitch,

Angulo de receso { Angle of recess).- Es el adngulo que gira la rueda

desde que dos dientes, uno de cada, rueda, estdn eu contacto en el

punto pitch, hasta gue cesa el contacto.

Razén de velocidades (Gear ratio).- Es la relacién de la velocidad

de! engrenaje a la del pifidn, o lo que es lo mismo, a la relacién de

sus dientes,

Linea de engrane.- Es la trayectoria del punto de contacto wmientras

dure Ia accién de engrane,

Angulo de presién.—- Es el formadeo por una linea trazada por el punto

pitch perpendicular a la }inea de los centros ¥ la lfmea yue une el

punto pitch con el punto en gue dos dientes se tocan.

Circunferencia base .- Es la circunferencia, a partir de la cual se

genera la involutn o perfil del diente.

Interferencia.~ Es el contacto entre porciones del perfil de los dien

tes yue no son conjugadas,
DIMENSIONES DE LOS DIENTES

Durante arios, pars engranajes con dientes rectos o helicoidales
se han empleado como proporciones para la altura de cabeza 1.000/Pd y
para la profundided total 2,157/Pd. Este disefic solamente permite ra-
dios peyuesios en la rafz del diente, lo cual es dificil de lograr cuan

do se maguina con herramientas de generacién.

Los dientes recortados { Sistema STUB) se han utilizado amplia—
mente en algunos campos, La profundidad de trabajo ( Working depth) -
varia desde 1.5 8 1.6 in, en Pd = 1. La gran ventaja de los dientes -

recortados consiste en su wmayor capacidad de transportar cargas en
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el extremo superior. Si el engranme no es muy preciso se presentaré es
ta condicidn, pero si la exactitud en el perfil e¢s buena, la carga se

distribuye de wmodo fue la soportada en la punte deja de ser critica,

Ademés, los dientes con profundidad de trabajoe extra, tanto co-
E:D 2.300/Pd se¢ han empleado con éxito en algunos campos. Al diseriarse
con éngulo de presidén de 17-%o puede llegarse a ohtener dos dientes en
el arco de accidén en todo momento, Io cual proporciona una narcha sua
ve. Su capacidad de carga es bdsicavente igual a la del diseido stan -

dard de 20°.

Todos los anteriores tipos de dentados tiemen aplicaciones limi
tadas en las cuales representan la mejor alternativa. Para uso gene -~
ral, el diseiio de 20° y profundidad completn posee las mejores carac-
teristicas.

Existe una consideracifén importante cuando los engranajes sopsr

tan cargas muy grandes, y es la gue establece un radioc d2 curvaturs

minimo en la raiz del diente. La siguiente formule permite su cdlculo:

Z

(b-r:)
T r)

£7-1]

radio minimo en Jla raiz

I}

en donde Iz
' #t = radio en la punta del diente en la herramien

ta

didmetro del engranaje

o~ Q
it

= altura del pie del diente (dedendum) o altu

ra de la cabeza del diente de la herramientsa.

Se aconseja que el valor minimo del radio de la rafz no exceda
el 70% del calculado, a fin de permitir un margen de error en el dise

no de la herramienta.

PINONES CON ADDENDUM LARGO.- Son aquellos en los gue el addendum es

mas largo que el del compaiiero, es decir gue para Pd = 1. el valor de
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addendum es mayor que 1,000/Pd.

La razdén wmds importante gue obliga al empleo de addendun largo
es evitar el rebajado en la raiz del diente., Este rebajado es perju-
dicial por variag razomes: desde e! punto de vista de la capacidad
de carga, la resistencia a la fatiga s poca ¥y s¢ produce un gran
desgaste en el punto donde terwina (Fig.l1-2). Se crea un peligro de
interferencia, pues aunque la herramienta no produzca un rebajado &
preciable, éste szerd aumentado por el engranaje compafero yue remno-
verd metal de una mwanera brusca, El problema se acentia siin mds con
el aumento del numero de dientes de la herramienta; llegdndose al ca

g0 critico con la cremallera gue posee un nimero infinito de dieantes,

Adewds de evitar el problema del rebajadso en pitiones con bajo
mivero de dientes, el empleo de addendum largo posee otras ventajas:
se fortalece la resistencia del pindén y puede balancearse con la del
engranaje; se solucionan los problemas creadcs en le raiz o hase de
los dientes por las velocidades de deslizamiento y los grandes esfuer

ZO& colipresivos que soporta.

La Fig. I~ muestra la cantidad en la cual =e debe sumentar el
addendum de un engransje de Fd = 1, dependiendso de su nimero de disn
tes y los del compailero. El enpleo de esta grdfica evits el nroblema
del rebajado. Para Pd distintos de I, la cantidad leida deberd ser
dividida por el diametral pitch Pd. Naturalmentie ¢l addendam d21 en-
granaje compaiiero se disminuird en la cantidad correspondiente gue
puede leerse directamente de la grdfica. Los valores asi obtenidos
son solamentes para engranajes con dngulo de presidén de 20° y profun
didades de trabajo standard; en caso contrario, se cdeberd emplear la
siguiente férmula gue da el minimo wdmero de dientes requeridos pars

evitar rehajado:

N=_ 2XPd

-W X =ay—r(f-sng) [1-2]



en donde

It

Pd

i}

L]

i}

it

=36

addendun de la herramienta

radio de la punta de la herramiente
{ o el diente ).

dngulo de presidn usado,

Diametral pitch



CAPI TULO II

DATOS INICIALES

En el disenio de la csja de velocidades y la Transmisidén del trac

tor se tienen los siguientes datos inicisles:

a) Motor WISCONSIN VF4D de cuatro c¢ilindros s gasolina el cual
! proporciona 25 HP a 2.400 RPM. y estd eguipado con arranyue eléctri-
co, generador, bombe hidrailica y filtros de aire, La curva de poten
) cia gue se muestra en la Fig.2-l estd estandarizada para una lectura

barométrica de 29.92"de mercurio y una tewperatara aubiente de 60°F.

Q 25 P s 700
g 20 o pYels= N K\ 650 X
v .
g 3
v /5 &EO0 O
h S
Q t N

10 ; 550

I |
/400 1600 /800 2000 2200 2400 RAM

Fig.2-1
El fabricante asegura jue los wmotores desarrollardn un 80% de
la potencia indicada al salir de la fédbrica, y yue con el uso se lle

gard a producir un minimo del 95% de las curvas,

La potencia disminuye em un 334% por cada 1.0CC pifs de altitud
sobre el nivel del war, y un 1% por cada 10°F, por encima de la tem—

peratura standard de 80°F,

b) Tamaiio de las ruedas 9 x 24 pulgadas.

c) Sistema hidradlico incorporado a la caja de trapemisién.

-17 -
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d) Towa de fuerza a 540 RPM.
e) Trocha minima: 50" (1.25 m) Trocha méxima 80" ( 2 m)

f) Rangos de velocidades reyueridas para labores agricolas co

munes:

Primera: 1,0 - 1.5 m.p.h. (1.6 ~ 2.4 k.p.h.)
Segunda: 2,0 - 2,5 " (3.2 -4.0 " )
Tercera: 3.0 - 4.5 " (4.8 - 7.0 ® )
Cuarta i 8.0 -12.0 b (13.0-20.0 " )
Reverso: 1.0 - 3.0 " ( r.6-4.8 " )

DISENO DE LO0S ENGRANAJES

CONSIDERACIONES INICIALES

NUMERO DE DIENTES.-~ En general, mientras mds dientes tenga el piién
su funcionamiento serd wds silenciosp ¥ tendr4 una mayor resistencia
al desgaste, En el caso opuesto,.se cbtiene un aumento en la resis -
tencia a la fatiga, disminucién de la resisteacia al deegaste, dimen
siones mayores en los dientes y una reduccidén en el costo de maquina

do.

Las siguientes consideraciones de disefio deben tenerse en cnen

ta al seleccionar los dientes de los engranajes:

~ E]l ndmero mds pequefio de dieates recomendable con dngulo de
presidn de 20° es 10. En este caso se reguiere eaplear altura de ca
beza o addendum largo para evitgf €l rebajado producido -por la fre-
sa y que debilita la raiz del diente., (Ver figura 1-7). las caracte

risticas desarrelladas de regitencia al desgaste son pobres.

- El empleo de 19 dientes o mds, evite el rebajado emn el diass
Ho standar de 20° de presién y.altura normel. Se considera en este
caso que la resistencia a 'a fatiga es un factor mde imporiante que

el desgaste.
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- Con mwés de 50 dientes se obtiene resistencia al desgaste pero

se reduce la vida en fatiga llegando a ser umn factor critico.

El nidmero de dientes, tanto en el pifién como en el engranaje,
debe ser entero. Es deseable, particularmente con piezas de baja du
reza, obtener una relacidn de engrane qﬁe proporcione Jo yue comun-
mente se denomina "diente cazador", Con esta relacién cualquier miem
bro hard contacto por uno de sus dientes con todos los del piiién al
gue engrana, produciéndose un efecto que tiende a ignalar y mejorar
la exactitud en el espaciamiento a la altura de la linea piteh. Con-
sideremos una relacidn de 2] a Tﬁrdientes, Los factores de 21 son 3
¥y 7. Los factores de 76 son 2,2, y 19, Esta razén servird, porgue las
cifras no tienen factores comunes. En eate caso ze evitard tallar los
dientes del engranaje (76) con fresa de 2 § un nimero par de eniradas.

Tampoco se aconseja emplear una mortaja de 57 dientes, pues contiens

los factores 3 y 19.

Como regla general, el nimero de dientes debe seleccionarse de
tal forma que no haya factores comunes entre el ndwers de dientes del

par de engranajes, y entre éstos ¥y los de la herramienta.

DETERMINACION DEL NUMERO DE DIENTES:

Cuando se disefian trenes de engranajes, el problema inicial con
sistente en la seleccifn del ndmero de dientes gue se van a usar. Ge-
neralmente el tren debe ajustarse a un espacio determinade, y como el
tamafio de los dientes debe estar de acuerds com la potencia a transmi
tir, el nimero de ellos estard limitado para cada conjuntc. El sspa =
cio y las relaciones de velocidad determipan el nlmero de pares de en
granajes en el tren y el méximo mimero de dientes gue pueden emplear-
se. En ciertos casos como en las cajas de velocidades, se impone una
limitacién mds, consistente en una distancia {ija eatre los gjes qus
llevardn los engranajes y yue no puede ser variada bajo ninguns con-
dicién, a fin de facilitar los cambios de velocidades por desliza -~

miento de uno o més pifiones.
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Si en una unidad reductora de velocidad la potencia por trans-
mitir es muy grande, el pitch (Pd) del dltimo par de engranajes en
el tren seréd mayor que el del primero debido a gue el valor del tor
que se ha multiplicado en la salida. El problema de la seleccidn del
ninero de dientes depende en gran parte de su resistencia y de la
carga por transmitir. Sin embargo, se puede hacer la seleccidn apar-

tdndose de los problemas de disefic mediante la siguiente ecuaciéng

Nr N3 Ns - -« Nanyi
e = nN=7s2 .- 2-1
Nz My Ne---- Nzn /2.3 - [ ]
en donde € = valor del tren

A&/A4u= Nimero de dientes de los engranajes conducidos,

My, Ny--= Numero de dientes de los engranajes conductores,

Una manera sencilla de resolver la ecuacidn ¢s mediante el uso

de la regla de cdlculo.

Teniendo en cuenta

a) Las reducciones necesarias para obtener las cinco velocida-
des de la caja y las 540 RPM. del P.T.0. (Power Take Off) o
toma de fuerza del tractor,

b) La distancia entre los ejes del tren fijo ¥ el mévil o des-
lizante en la caja.

¢} Observaciones hechas a cgjas de velocidades comerciales para

potencias similares,

Se emplea un valor de Pd = 8 para los engranajes de la caja y
Pa = 4 para los engranajes de la reduccién final. En la entericr asun
cién se combinan las eXigencias de economia y peso necesario para prp

.porcionar una buena traccidém en las llantas.

Las velocidades necesarias para €1 iractor corresponden a unm ni
mero de revoluciones en las ruedas motrices de acuerdo con la rels -
cidny
W = 5280 x WV

57T x Da

[R.PM] [2-2]
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Donde: ) = R.P.M, en las ruedas motrices -
V- = Velocidad del tractor em millas por hora
Dg = Didmetro efective de las llantas {42")
Tabla No.2-1

VELOCIDAD DE 1.AS RUEDAS

Primera 8 - 12 RPM,

Segunda 16 - 20 "

Tercera : 24 -~ 36 "

Cuarts 64 - 96 "

Reverso : 8 -24 ©

Los mimeros de dientes de cada pifidn y los rangos de velocida-

des a que giran se recopilan asi:
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Tabla No.2-2

RANGOS DE VELQCIDADES ( R P M)

Pition # N dp 1400 18¢C 2406
1 18 2,250 1400 1800 2400
2 49 6.123 514 660 8&¢
3 2¢ 2,50 514 66C 880
4 47 5.875 216 281 373
5 28 3.50¢C 514 86C &8¢
6 39 4.875 379 474 332
( as 4,375 514 660 880
8 az - 4.000 561 721 262
9 21 2,625 514 660 880

10 19 2,375 230 295 590

PRIMERA VELOCIDAD:

11 T 2,000 219.0 281 373

12 37T 10.5625 41.4 53.1 70.6
13 10 2,500 41,4 | 53.1 70.8
14 49 12,250 8.45 10.85  14.4

SEGUNDA VELQCIDAD:

11 7 879 474 632
12 37 68,2 85,2 113.6
13 10 68.2 85.2 113.6
14 49 113.9 17.4 23,2

TERCERA VELOCIDAD

11 7 561 : 721 962
12 a7 101 129.5 173
13 10 101 129.56 . 193

14 49 20.6 26.4 35.3
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CUARTA VELOCIDAD:

11 ( 1400 1800 2400

12 37 251 323 431

13 10 251 323 431

14 49 512 65,8 88.0
REVERSO:

1l 7 230 295 500

12 37 - 41.3 53.5 206

13 10 ' 4.3 53.5 208

14 49 8.4 10.9 21.6

RESISTENCIA DE LOS DIENTES DE ENGRANAJES RECTOS. ( VIDA EN FATIGA )

FORMULA BASICA.- Se presentsn a continuacién las férmulas fundamen

tales para culeunlar 1las resistencia, incluyendo todos los factores co
nocidos gue pueden afectarla em el caéo de engrenajes de dientes rec
tos, Dichas férmulas se encaentran condensadas en el Standard de la

AGMA { American Gear Manufacturers Association) "Rating the Strength
of Spur Gear Teeth" ( AGMA 220.02, January 1,964).

Se deben chequear tanto los dientes del pifidn como del engrana
je para gue cumplan leg condiciones de resistencia a la flexidn, te~-
niendo en cuenta las diferencias de factores geométricos, propieds -
des de los materiales, y niimeros de ciclosa o contactos de los dientes
baje carga.

Las férmulas siguientes 8olo se aplican a engranajes exteriores,

cilindricos y de dientes rectos.

El esfuerzo bdsico a la flexién que soporta un engranaje se de-

termina mediante la siguiente férmula:
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d
Est - We Ko P s K ﬁ2_3}
Ay F J
Donde S; = Eefuerzo a la flexi6n calculado en la raiz

del diente en psi.
W, = Carga tangencial trensmitida en el didmetro
pitch, 1b.

Corpa
Ko = Factor de sobrecarga
Ky = Factor dindmico
. - Pd = Diametral pitch
fomaio

F = Ancho de la cara del engranaje még angosto,
in,
Ks = Factor de . tamaiio
éisfbenza Km= Factor de distribucidén de cargs

" = Factor de geometria

Es importante notar yue en la anterior ecuacidén se han agrupa-
do los términos en tres sectores, el primern de log cuales tiene gue
ver con le carga, el segundo com ¢l tamaiio del diente, y el tercero

con la distribucién de los esfuerzos.

La relacién exiatente entre el esfuerzo calculado y el esfuer

zo perwisible es:

Sp = S K [2-4)
AKe Kr
donde: fi,ts Eafuerzo de flexidén permisible paraz el material,
pei.

S¢ = Esfuerzo a la flexién calculado, psi.

K, = Factor de vida.
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K= Factor de Temperatura

K= Factor de seguridad

los diferentes factores empleados en las anterioresa férmulas se

explicardn detalladamente en secciones posteriores.

CARGA TANGENCIAL TRANSMITIDA.- La carga tangencial transmitida se -
calcula directamente de la potencia transmitida por los engranajes.
Cuando 1a carga transmitida no es uniforme, deben considerarse no so
lamente lag cargas médximas y su mimero anticipade de ciclos, sino tam

bién las cargas intermedias y su correspondiente niimero de ciclos,

El valor de la carga transmitida es:

_ _Px 33000 _ 27T - _Pxl1z2epo0

donde: F = Potencia transmitide en HP.
' 7 = Torque en el piiién, lb-in.

x% = Velocidad en la linea pitch, fpm.
FACTOR DE DISTRIBUCION DE CARGA Km.- Depende del efecto combinado de;

a) Desalineamientos en los ejes yue soportan los engranajes.
b) Desviaciones en los sistemas de mando

c) Deflexiones eldsticas de los ejes, rodamientos y carcaza.

El efecto del desalineamiento sobre la distribucidn de la carga
se muestra en las Fig.2~2 y 2-3, Ean la Pig.2-4 se aprecia el efecto del
desalineamiento en los engranajes rectos, Esta figura se puede explear
en el caso de yue se conozca el valor del desalineamiento, permwitiendo
el cdlculo de Km. Fm representa el ancho de la cara que tiene un con
tacto del 100% bajo carga tangencial y un error de alineamiento dado.

Generalmente Fm debe exceder a F.

La Tabla 2-3 contiene los valores apropiados de Kﬁ,correspondigg

tes a un valor dado del desalineamiento. En caso de no conrocerse, se a
conseja emplear los valores de la Tabla 2-4.
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TAB. 2-3 Load Distribution Factor - Am

Ratio Load Distribution
Contact :
F
of —=— Factor
a :
95% face width contact 1.4 at 1/3 torg,
75% face width contact 1.8 at 1/3 torg,
95% face width contact 1.3 at full torg.
1.0 or less .
35% face width contact 2.5 at 1/3 torq.
20% face width contact 4.0 at 1/3 torg,
. 85% Teeth are crowned 1.7 at full torg,

TAB, 24 Load Distribution Factor - Apn

Face Width, in.

Condition of Support

2 in, 6 in, 9 in.
Accurate mountings, low
bearing clearances, 1.3 1.4 1.5
Less rigid mountings,con-
tact across full face 1.6 1.7 1.8

Less than full face con-

tact exists over 2.0
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FACTOR DE TAMANO Ks.- Representa la falta de uniformidad del material

y depende principalmente de;

)
b)

c)

d)
e)
£)

g)
En

Tamailo del diente

Didmetros de las piezas

Relacién entre el tgwario del diente y el didmetro de la pie
za

Ancho de la cara del diente

Ares del patrén de easfuerzos

Relacidn entre la profundidad del endurecimiento y el tama-
o del diente,

Dureza y tratamientos térmicos de los materiales.

la mayoria de los casos el factor del tamado puede tomarse

como Ja unided, siempre que se haga une seleccidén apropiada del ace-

ro, ¥ las profundidades de endurecimiento sean las indicadas.

FACTOR DINAMICO Ky.~ Depende primordialmente de:

a)

b)

La

Efecto del espacimiento de los dientes y errores en su per-
fil,

Efecto de las velocidades en ia lipea pitch.

Inercia y rigidez de todos les el ementos rotantes,

Carga transmitida por pulgads de longitud de la cara.

Rigidez del diente,

Fig.2-5 muestra algunos de los factores dinédmicos cominmen-

te empleados.

Curva 1 -~ Se usa con engranajes rectos de alta precieidén en donde los

efectos de los factores enumerados no desarrollan cargas dindmicas -

apreciables,

Curva 2 ~ Se usa con engranajes rectos de alta precicidén en donde los

efectos de los factores enumerados pueden desarrollar cargas dinami -

cas de consideracidn.

Curva 3 ~ Se usa con engranajes rectos acabados por fresa o mortaja

comiin,

Cuando se cortan les dientes con fresa de forma, se emplean -
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factores dindmicos mds pequeiios que los mostrados, los cuales refle-

jan los efectos de las inexactitudes en el perfil y el espaciamiento.

FACTOR DE SOBRECARGA Koy .- Este factor tiene en cuenta la brusquedad
o suavidad de operacidn del conjunto de engranajes. Los factores de
sobrecarga solo se pueden establecer luego de una gran experiencia -

en un campo determinedo.

En la seleccidén del factor de sobrecarga se deberd considerar
el hecho de que muchos motores desarrollan momentaneamente torgues -
mayores ¢ue los indicados en las placas de especificaciones. Sin em-
bargo, en ausencia de factores de sobrecarga, los valores que se mues

tran en la Tabla 2~5 pueden ayudar,

Se han establecido factores de Wervicio para aplicaciones espe
cificas, los cuales incluyen no sclo el factor de sobrecarga, sino -
también el factor de vida y el factor de s¢guridad. Si se emplea uno

de estos factores de servicio, Ko, fﬂ;,)rk& valdrdn 1.0

Tabla 2-5 Overload Factors — Ko

Load on Driven Nachine

Power
Source
Uniform Mcderate Heavy
Sheck Shrek
Uniform i 1.00 1.256 1.75
Light Shock 1.25 1.50 2,00
Medium Shock 1.50 1.75 2.25
Jd
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FACTOR DE GEOMETRIA .- Evalda la forma del diente, la posicién mds
critica de la carga, la councentracién de esfuerzos y su reparticidén de

bidas a la forma geométrica.

Se expresa por la siguiente férmula:

Donde: v/ = Factor de geometria del diente.
Y = Factor de forme del diente.

mp = Relacién de contacto en el perfil.

DETERMINACION DEL FACTOR Y .- Si existe reparticién de carga entre los
dientes, el factor de forma del diente ¥ , se calcula para la posi -
cidn més alta de esta. En el caso de que la carga no se reparta, se -
calcula para la punta del diente. En los engranajes de la industria
automotriz se asume la segunda condicién.

El factor Y considera las componentes tangencial (flexién)

y radial {comprensiva) de la carga transmitida, y se calcula asi;

{
= 27
14 Cos Pu 1.5 _ tang. (277
cCos 96 X ¢
donde; 525 = Angulo de presidn
¢, = Angulo de carga
X_,t = Dimensiones medidas en el diagrama del diente.

(Ver Fig.2-6 y 2-7)

El procedimiento emplendo para determinar Y es el siguiente:

a) Dibijese a escala que corresponda al FPd = 1 e) perfil del -
diente ( Fig.2-6 y 7)
bh) Si existe reparticidén de carga, trdcese la linea a-4 tangen
te 8] circulo de base y localicese la posicidén del punto gue dista
Zc in. de la interseccidn de & -a con el perfil del diente. Los va

lores de 2~ 8e pueden leer de las Fig.2~-8.

c) Si no existe reparticién de carga, trécese c-g por el puntoP

y tangente al circulo de baase.
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LOAD AT HIGHEST POINT FOR SINGLE TOOTH CONTACT
FIG. 2-6 TOOTH FORM FACTOR LAYOUT WITH LOAD SHARING

¢ TOOTH

TIP LOADING
FIG. 2-7 TOOTH FORM FACTOR LAYOUT WITHOUT LOAD SHARING
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d) Por el punto F , tricese la linea 6-6 perpendicular a la

linea central del diente, El dngulo incluido entre d-a yb-6 serd c,'él_

e) Dibiijese la linea £ /e tangente al radio del filete de la
raiz 7z en € , de modo que intercepte la linead-6en y la linea gue

pasa por la mitad del diente en ¢ y se obtenga cd =de .

£) Dibidjese la linea fe .,

g) Por el punto &€ trécese una perpendicular a /@ que corte la
linea centrel del diente en n .

h) Por el punte & , trlic;se una lines perpendicular a la linea
central del diente, me .

i) Del diagrema midanse las distancias

X en pulgadas
f/z en pulgadas
¥ el dngulo b,

j) Reemplacéuse los valores en la férmula { 2-7)

RELACION DEL CONTACTO EN EL FERFIL Mp .~ Muestra en qué grade se re
parte la carga entre los dientes. Para engranajes rectos cou dngulo
de presién de 200, g2 valor es de 1.73.

Los engramajes para la industria automctriz se endurecer toual
nente por métodos de carburacidn superficial. El tiempo de operacicn
a torque méximo es wmenos de 100,000 ciclos. es wés importaute la re-
sistencia del diente gue su desgaste. Las sobrecargas dindmicas debi
das & errores en los dientes no son tan importantés puesto gue las -
piezas son livianas, los ejes son flexibles y las velocidades son he
jas. Los efectos de los desalineamientos no son graves ya yue =i an-

cho de los dientes es pequedo.

FACTOR DE SEGURIDAD X .- Se introduce en la ecuacién para ofrecer -
la oportunidad de dieedar con alta confiabilidad o, eun algunocs casos
con un riesgo calculado, La Tabla 2-6 sugiere unsa lista d= factores
de seguridad para aplicarlos mé‘é bien a la resistencis a la fatiga

del materianl que a la resistencisa a la tensidén. Por esta razdn los

valores son mucho mds pequenios gue los acostumbrados en oiras ramas



TAB. 2-6 Factors of Safety
(Fatigue Strength)

Requirements of Application

High Reliability 1.50 or higher
Fewer than 1 failure in 100 1.00
Fewer than 1 failure in 3 0.70
TAB. 2-7 Factors of Safety
(Yield Strength)

Requierements of Application

High Reliability 3.00 or higher

Industrial 1.33

-34-
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del diselio de mdguinas,

Una falla en el material de los limites de la siguiente tabla,
no significa una falle inmediata al aplicar la carga, sino una vida
més corta que la minima especificada. Los factores de seguridad para
aplicar al esfuerzo de fluencia se emplean con las cargas mdximas o
picos gue puedan soportar los engranejes, y se muestran en la Tabla
2-7.

FACTOR DE VIDA K, .- El factor de vida ajusta la carga permisible a
un nimerc de ciclos. La Tabla 2-8 muestra valores tipicos para emplear

los con el esfuerzo permigible de la Fig.2-9 o la Tabla 2-9,

FACTOR DE TEMPERATURA K7 .- Cuando la temperatura de operacidén en acei
te de los engranajes no excede los 250°F, se toma A, como la unidad.
En algunos casos, como ocurre con los engranajes carburizados a tempe
raturag de operacidén sobre los IBOOF, se emplea un valor de A7 mayor

haciéndose la correccién mediante la siguiente férmula:

_ 460 + [Te -
Ky = cZ0 [2-87
donde T£ = Temperatura méxima de operacidén del aceite en -

(-]

F, .
ESFUERZ0 PERMISIBLE A LA FLEXION S&y .- El esfuerzo permisible a la
Flexién de cada material'y cada condicién se deternina en el canwpo &x
perimental, para un factor de aplicacidn unitario y una aplicacidn de

la carga durante 10 millones de ciclos. Este esfuerzo se denomine Sy,

En los materiales de los engranajes este esfuerzo depende pri-
mordialmente del tratamiento térmico, la técnica del forjado o de —-
fundido, la composicién del material y los varios tratamientos super
ficiales. Frecuentemente el acabado con "Shot peening" permite usar
un valor del esfuerzo permigible algo mayor.

En la Fig. 2-9 se muestra el esfuerzo a la fatiga permisgible -
en el diseilo con aceros, Si se han endurecido superficialmente. los
eafuerzos se condensan en la Tabla 2-9.

Se aplica el 70% de los valores de Sz, para engranajes inter-
medios {idler) y otros engranajes en donde los dientes estdn cargados
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TAB., 2-8 Life Factor K

-38~

Number
of 180 BHN 25¢ 450 Carb,
Cycles
Up to 1,000 1.8 2.4 3.4 2.7
10,000 1.4 1.8 2.4 2.0
100,000 1.2 1.4 1.7 1.5
1 million 1.1 1.1 1.2 1.1
10 million 1.0 1.0 1.0 1.0

TAB. 2-9 Allowable Fatigue Stress

Material Hardness Sy, psi
Case Carbrurized
and Hardepned Steel 55 Re, 55-65,000
Induction or Flame
Hardened Steel 300 BHM 22,000

Hard Tloot
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en ambas direccicnes.
8i el engranaje se somete a sobrecargas altas durante cortos pe

- riodos de tiempo, el esfuerzo médximo permisible se determina por las
propiedades de fluencia mde bien que por las de resistencia a la fa-
tiga del material. A este esfuerzo se le denomina Say . En la Figu~
ra 2-10 se muestran algunos valores aconsejables para So, en aceros
endurecidos. Se deberd chequear que los dientes no sufran una defor-
macién permanente. 8i se llega al caso en gue la resistencia a la —-
fluencia es el factor predominante en el diseno; los factores de con

centracién de esfuerzos no tienen aplicacidn,

CARGAS EN LAS TRANSMISIONES.- El disefio de las transmisicnes para
tractores se debe basar necesariamente en los records de uso de los
varios engranajes en cada velocidad, y los porcentajes de jotencia

mdxima en el P.T.0 y en la barra de tiro.

Tahla No.2-10

% DE LA FUERZA MAXIMA
VELOCIDAD - HORAS
05% 75% 50% 25%

SUS HORAS DE FUNCIONAMIENTD

Prinera 48 250 180 125 600
Sepunda 730 1825 1930 555 5100
Tercera 940 860 350 50 2200
Cuarta 30 200 150 200 600
Reverso 20 65 125 90 300
P.T.C. " . 180 900 710 210 .2000 hir,

TOTAL DE HORAS 10000 hr.
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Un conocimiento a fondo de los tiempos de funcionamiento en ca&
da velocidad, proporciona los datos necesarios para un diseno econd-

mico de los engranajes y los rodamientos.

La Compania Massey Ferguson, productora de tractores de tipo
mediano utiliza para el diselo de sus cajas de velocidades la ante-
riocr tabla experimental, tomando como base 10000 horas de vida del

motor.

Como se ve, las cargas en los engranajes y su tiempo de aplice
cién varian considerablemente en cade velocidad lo yue hace necesario
hallar un promedio ponderado yue tome en cuenta el porcentaje del
tiempo, las revoluciones y la magnitud de las cargas aplicadas. Se ew

plea la siguiente férmula:

Wfsifh_é i3 + Ws_é_[%_z /N [/b} [2-9]

100 q% 2 100 )
donde: V%---M41=cargas en los dientes.
7’--- =Revoluciones a las cuales se aplican

n
hbY=Yeriodo del tiempo de aplicacidn, W%,
QL‘=Revoluciones promedio, R PM

_ o Dbl hbale o __ __ap bkl
= oo T T we e

Sin embargo, se debe verificar gue los esfuerzos cresdos per
las cargas méximas sobre los dientes no sobrepasen el limite de flu-

encia del material ( fSay ).



. CALCULOS DE LA RESISTENCIA DE LOS DIENTES.-

CALCULO DE LAS CARGAS PROMEDIO M/, .- La siguiente tabla contiene los

valores de Ab% para las diferentes cargas:

Tabla No.2-11

95% 5% 50% 25% HEB%
la. 7.5 41.5 30 21 6%
2a, 14.3 36 39 10.7 | 51%
3a. 43 39 16 2 22%
4a, 8.6 33.2 25 33.2 6%
. R. 22 42 30 3%
P.T.0. 9 45 35 11 12%
"

Segin la férmula/Z2-9] las cargas promedios M%Fpara Jos pidones

1y 2 en las diferentes velocidades song

Primera Velocidad:

7.5 +2000x4/5

00 00 + 2400>< + 1600 xZ.

7, = 1800 x-22 L0 = 202/ RPM

1

3
- 1800%x 75 3 2000x 415 s 2400 X30 2/600x21
(6¢/)32027 x /00 ( )202/ /00 +(23)202/x/00 (6) 2021%/00

Win,a= 598 /b

Segunda Velocidad:

4.3 __L 39 f0.7...
7 = /800 x14:3 oS +2000% 70 + 2400 %55 #1600 % 50" 2085 RAM



Y.

-+

3
_ /800x% 4.3 2O00% 34 2400 7% 39 /600x/0.7
W""2° - \/@W) @85)2085 /o0 /323)2085x /00 +62 )203.5 X /00

2085%/00
W’”za- = 435/6

Tercera Velocidad;

- 43 /6 -
M= 1800% 23 + 2000475 + 2400% 58 + l600%2 = 1970 RPA

\AY, Booxd3 2000><39 23 2> 400% /6 /600x2
Msa~ \/(54/}f970></00+( 5){97 X100 + (32 )1970x/00 + 06 )/970 100

W= 522 /6
Cuarta Velocidad;

n = 1800x 2L + 2000x 355 B2 + 2400x 25 + 1600222 = 1949 RPM

!
3/800x8.6 | 1405 2000%33.2 24oax25‘ M

949% /00 /949%/00
W e = 410 16
Reverso:
= + 2000 + 42, =
D= 1800 X750, + 2000 X 5% + 2400X755 + 1600 22 = 2038 RPM

W, ‘\/ /E‘OOKé 35 000% 22 2400x25 feoawso
me=\[(6/4) 2038 /00 +a 85)2033 ma” 3)2035 X700 uG )2038

Wi = 379 /b
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. Se muestra a continuacidn el cdlculo del factor de forma del
diente ( Y ) para el pifién de la reduccién final (No.13) el cual,

. debido a las cargas gue soporta necesita consideraciones especiales
en su digerio, Su diagrama se encuentra en la Fig.2-11.E1 radic ew =
pleado en la raiz del diente se ha calculado por wedio de la férmu-

la dada en pdgina 13,

COS 40° 1.5 _ tg 40°
: cos 2p°| C.500 2.000

Y = ( = 0474
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Una vez obtenidos los valores de W, , se puede calcular la
resistencia y vida en fatiga de los engranajes por medio de la foér
mula 2-3 y la Fig,2-12 Como muestra el cdlculo, obtenemos los va-
lores de fSt ¥ la vida en fatiga para el engranaje No.l en las

cinco velgocidades del tractor:

PRIMERA VELOCIDAD:

S = Wn, R ke _ 598x8x15

'T TFYm, = 075x0285x1.73 22600p5¢
| VIdg = oo
SEGUNDA VELOCIDAD:
St, = Oiisx;fg;if73 = 14050 ps/ vida = oo
TERCERA VELOCIDAD:
Sty = ogifgfggffms = 16900 ps¢ Wdo = oo
CUARTA VELOCIDAD:
Sy, = Oigiiggssx 173 16 700 ps Vida = oo
REVERSO:
St, = 379%x8x15 = 12220 ps’ vida = oo

T 0.75x0.285 % 1.73
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CALCULO DEL P.T.0, (Power Take Off).— Para obtener las 540 RPM en
el eje del P.T.0. se puede aprovechar la relacidn entre el piidn
de reversa No.9 y el intermediario No.10, tal como se ve en la fi-

gura sigujente:

10 ol
— —

- ==

] L j \

CLUTCH

Se fijan 1800 RPM del motor como punto de operacién puesto gus
ge obtiene el torgyue mdximo del motor en el caso de necesidad. Las

revoluciones correspondientes en el pinén No.9 serén

Ng = 660 R AM (TABLA 2-2)

‘luego:
_ No MNis 2/x17
Me = Ng = 660" = sy
No Nig /19 x 23 chiiatand
Neg =2/ d9=2.6'250 /V/s'.:/'7 Os=2.1250
N = cho=2.3750 Nig=23  Ohy=2.8750

En el c¢élculo de la resistencia a la fatiga se emplean los va

lores de W, otenidos en base g la tabla 2-// agi:

g
N_=i800x,” +z000x %2 4 2400x%% + /600

100 * 2990% 00 Jo0 = 2078 RPM

,
/800 xg 45 24 35 3/600%
Wi \/( 2o18%125 (* 35)2078 00t 52 e 1 062) e

Wi, .= 390/b Win, =W, = 390/b
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= dz £./1250 _ /b
« W""m= Wr’ng = 9/5 /6

Wm,s = thmx._i”l_"_z 9/0 x £ 3750

e 2750 = 1915 /6

Wm;é-‘: Wm,5=—* :‘0:‘5/6

log eafuerzos a la flexién ealculados seran:

Wi R Ko _ 390%x8%15

' tr2” TF Ymp  075%0285x1.75 /2600 pst

vida = oo

St - 9o x Exits
1000 X 0285% 1.73

= 2/800psi  Vida = 1.2x/0cicl

_ Q9I0Xx Bx 15 _ ' o
107 S ExOZBEXL B 0300 pse  vida= oo

S¢,.= 105X 8x 1.5 , , -
o 1.3750Xx0.284x/,73 17800 ps: Vida=1,15%10'cicl.

S = 1015 X Ex L& = 19600 ps! e .
6 1250 x0286x .73 pe 11%10 e,
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s A continuacién se presentan los resultados obtenidos parea los

engranajes rectos tanto de la caja como de la tramsmisién y P.T.0.

Tabla 2-12
PINON  F(in) Y Tflb-in) W S¢lpsi)  vida (cicl)
PRIMERA VELOCIDAD:
1 0.750 0.285 633 598 22600 S
2 0.750 0.287 1758 508 22600 oo
3 1.125 0.286 1758 1467 28500 108
4 1.000 0,288 4040 1467 35500 108
11 4040 4300
. 12 21350 4300 |
13 2.250 0.451 10675 9080 28300 10°
14 2,000 52300 9080 42500 5x10°
SEGUNDA VELOCIDAD;
1 0.750  0.285 460 435 14050 o0
2 0.750 0.287 1253 435 14050 o0
5 0.875 G.286 1253 761 21000 oo
6 0.875 0.287 1743 761 21000 N
11 1743 1855
12 B 9200 1855
13 2,850 . 0.454 4600 3820 12260 Y
14 2,000 0.340 22257 3920 18350 o0
TERCERA VELOCIDAD:
1 0.750 0.285 553 522 16900 o
2 0.750 - 0.287 1506 522 16900 o
o S

* 7 0.750 0.288 1500 730 23500
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11
12

13
14

0.750 0.287
2.250 0.451
2.000 0,340

CUARTA VELOCIDAD:

13 2,250 0.451
14 2,000 0.340
REVERS0
1 0,750 0.285
2 0.750 0.287
9 1.0G0 0.285
10 2.125 0.286
4 1.000 0,288
i1
12
13 2,250 0.290
14 2.000 0.340
P. T. 0.3
1 0.750 0.285
2 0.750 0.287
g 4.000 0.885
10 2.125 ¢.286
15 1.375 0.285
16 1.250 0.286

1668
1668
8800
4400
21600

1224
5980

401
1090
1090
988
2440
2440
12900
6450
31650

411
1120
1120

1012

1012
1370

730
17756
1775
3750
3750

1040
1040

379
379
885
885
885

2600

2600

5490

5490

390
390
910
910

1015

1015

23500

8700
14500

3410
5075

12220
12220
21400
14450
21500

17200
25600

12600
12600
21800
10300
17800
19600
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LI g ¥

8§ 8 8 8

§

19

="
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1.2x10"

1.1x107
1.1x197

En el cdlculo del pifién intermediario (idler) se ha conside

rado Ia longitud total del diente como longitud efectiva para el

cdlculo del]l esfuerzo a la flexidén. El problema de un diente carga-
do solamente en una parte de su longitud total no se ha estudiado
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a fondo, aunyue se sabe gue la carga se reparte en un porcentaje de

la lomgitud total.

En base a lo anotado en la seccidn referepte al esfuerzo per-
misible a la Tlexién figt, el valor del esfuerzo calculado para es-

te piidén debe afectarse por el coeficiente 1/0.7

CONTRCL DE CARGAS MAXIMAS 0 rICOS EN LOS DIENTES.~ Se trata ayud
de considerar los esfuerzos de flexion desarrollacos en ing fien -
tes por las cargas miximas o picos gue se puedan presentar mpomesna
neamente en los engranajes de la caja, trapsmision y P.T.0,
Indudablemente, en la caja la peor coudicidén se presenta en

el pifién No.3 cuando el motor desarrolla su wdxime torque (885 1h-

in, 19.5 HP a 1800 RPM). De la tabla No.2-2 se tiene que fl3 =680 RYM,

126000 ¥19.5 _ W _ »
We= 60 X 250 = /490/6 Winax = Vo 15ER b

2 v ; ‘1’ " & *
St: WI?’LJ)( Pl KE_:_. 586 %8 if.,/") = 38400 Pt
FY mp LOOX QA286X/,73

Para que uo exista deformacidn pldevica en el werfi: me dehbe
ré cumplir la relacidn:

€= Ae Kr

6

factores todos discutidos anteriovaente. Il wvalor de Sy w3 nuoie
¥4

0

Fonal

D

]
i

leer de ls Fig.2 -1 para el engranaje templado ¥ revenidc. s
drda:
160000 X 1.2

Lo % 1.0

38400<

a

Similarmente, la peor condicidn se presents en el pifiédn No.13

de la transwisidn, en donde:

W, _ (26000 x19.5 _ o We oo
= 527 x 2.50 = 9250/é \A/;nux o Do a5 b4
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:St: GBSO X4 X /5

2250 xod7d%) 73 — 23 700 pst

180000 XK /2
00 <.
33700 L00 K 1.0

En el P.T.0. el caso critico se localiza en el pifién No.1l5 o
intermediario. Se considera que puede llegar a soportar cuatro ve-

ces e] torgue mAdximo gque le suministra el motor. luego:

= €330 /b

Wi = 26000 X /9.5 x 4
¢ =TT 730%2./250

&3230 -
= —=Z = 725/
Wm = —ezo 5/

St E725 X 8 x /.75

—_ = N :
TF75wazasx /73 = [FBC0 Pt

Tanto en el caso de esate pifidn (Nool5), como en los anteriores
(No.3 y No.13), se considera gue se ha realizado un tratamients tfr-

mico superficial con dureza de 60 Rc. { > 450 BHN}.

L0 % /70

De los anteriores resultados se deduce gue el diselio de los

engranajes es satisfactorio.

ENGRANAJES ESPIRALES (DIFERENCIAL).- En vista de la inmensa dificul

tad que existe en el pais para Ia fabricacidén de engranajes espirales
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o hipeidales, se ha decidido adoptar en el presente diseiic un dife
rencial de tipo comercial y de fdcil obtencidén en las casas ensam—

bladoras de automotores que actualmente funcionan en Colombia.

El diferencial empleado en las camionetas tipo pick-up INTER
NATIONAL 1100 comn relacién 37 x 7, o sus eguivalentes en CHRYSLER,
WILLIS, etc, cumple a satisfaccidén las condiciones requeridas, To-
mando en cuenta las potencias de los motores de los vehiculoa,; sus
técnicas de produccién, la calidad de los materiales empleados y
la uniformidad de los tratamientos térmicos, se considera innecess
rio comprobar la resistencia a la fatiga y al desgaste de estos e¢le
mentos.

los engranajes espirales o hipoidales tienen exigencias tante
en las técnicas de maquinado, tratemientos térmicos, materiales y
tolerancias que elevan enormemente sus costos. Por esta razdn se -~
justifica un estudio especial y a fondo de su disedo, produccidn y

tratamientos,

RESISTENCIA A LA FATIGA EN LAS SUPERFICIES DE LOS DIENTES,-

En el disefio de cualguier tipo de engranajes existen dos fac
tores dominantes: a) Capacidad de carga y vida a la fatiga, y b)Re
sistencia al desgaste. En la mayorin de los disefos se prefiere que
el engranaje se desgaste primero a gue falle por rotura, sirviendo

éste como control de la vida en fatiga

No existe una férmula general que cubra todas las comdicio-
nes de disefio, pero en la mayorias de los casos las sobrecargas en
los dientes producen lo que cominmente se denomine "Pitting" o pi-~

cado, en base al cual se calcula la resistencia al desgaste.

El "pitting" en un engranaje se considera como un fendmeno
de fatiga, y se puede presentar bajo dos formas: 1} Inicial y -
e ]

2) Destructivo. Las siguientes férmulas reunidas en & S+andard

AGMA "“Surface Durability (Pitting) of Spur Gear Teeth",
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(AGMA 210.02.Jenuary, 1.965) contemplan solamente el caso de “pit-

ting" destructivo.

La capacidad de duracién de una superficie para una aplica -
cién particular puede establecerse seleccionando los factores indi
cados en las férmulas generales. La correcta evaluacién de los va-
rios factores proporcionard los rangos regquerides, pero cuande no
sea posible aplicar un coeficiente exacto por no estar tabulado,se

puede estimar, y se obtendrd asi un rango aproximado.

FORMULA FUNDAMENTAL .- La férmula fundamental para calcular la du-

racién de la superficie de los dientes de un engranaje es la siguien

te:
-
Sc =Cp|fWele _Cs Cmlt psi [2-11]
Cv o F I
donde: Sc¢ = Esfuerzo de contacto calculado, psi.
Cp = Coeficiente eldstico
MQ = Carga tangencial transmitida, lb.
Carga Co = Factor de sobrecarga.
Cy = Factor dindmico.
¢/ = Didmetro del piifién.
o F = Ancho neto de la care del diente en la parte mas
Tamano
estrecha del pifién o del engranaje.
| Cs = Pactor de tamaiio.
Distribucién Cm= Factor de distribucién de cargs
de esfuerzos ﬁ I = Factor de geometria
Cy¢ = Factor de la condicién de la superficie.

La ecuacién anterior se ha dividido en tres grupos de términocs
el primero de los cuales se relaciona con las cargas, el megundo con

el tamafo del engranaje, y el tercero con la distribucidén de esfuer-
ZOS .,
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La relacién entre el esfuerzo de contacto calculado y el per

misible es la siguiente:

CL CH
— _—-—q_sa -
c= Cr Cr e [2-/2]

donde Sa, = Esfuerzo de contacto permisible, psi.
CL = Factbr de vida

Factor de relacidén de durezas

Ry
L]

C, = Factor de temperatura

Cpr = Factor o coeficiente de seguridad

Se aconseja verificar tanto los dientes del engranaje como
los del pifén, para tener en cuenta las diferencias de los mate-

riales y los nidmeros de ciclos de contacto bajo carga.

FACTOR GEOMETRICO I .- En un par de¢ dientes que engranan, el mayor
egfuerzo de contacto ocurre en la parie mis baje del pié o dedendum.

El factor geométrico para esta posicién de la carga es el siguiente:

Engranajes exteriores:

I'= zcoty 7o (S0 4 Ze 202 - 2] 213

{mG +7

Engranajes interiores;

1= 2coty ¢/ me ) seng Zc) sen ¢ Zc) [2-/4]

(me +71

donde 95 = dngulo de presidén
d = Didmetro pitch del piiién, in.
D = Didmetro pitch del engransje, in.
Mg = Relacion de velocidades
Zy = Distancia en in. medida a lo largo de la li-
nea de accién desde el punto de pitch al pun

to mds bajo del contacto de un solo par de
dientes Fig.2-~13
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Sus valores se pueden leer emn la Fig.2-14 para addendum stan

dard y en la Fig.2-15 pdra geosetrias diferentes,

FACTOR DE DISTRIBUCION DE CARGA C;n .~ Evalda los efectos de uns -

distribucién no uniforme de la carga, y depende de:

a)

Errores de corte.

Errores en los ejes del montaje debidos a tolerancias en
los agujeros de los cubos.

Juegoa internos de los rodamientos

Paralelismo de los ejes de cada engranaje.

Rigidez de los dientea,

Rigidez del cuerpo de los engranajes.

Rigidez de los ejes.

Rigidez de la carcaza

Deflexién de los rodamientos,

Deflexiones debidas a los esfuerzos de Hertz.
Expansiones y deflexiones debidas a la temperatura de ope

racidén, que son de gran importancia en engranajes anchos,

Cuando los engranajes se tratan térmicamente después de ser

tallados

¥ los perfiles no se rectifican, la distorsién de los dien

tes afecta la distribucién de la carga. Si se trata térmicamente

uno de los engranajea después de maguinado los valores de la Fig.

2-l6y si

se tratan ambos, por 1.10.

FACTOR DE TAMANO Cg .- Tiene el mismo significado del aplicado en

la férﬂulaé?azgy'puedE'tomarse come la unidad en la mayoria de los

Casos,

FACTOR DE CONDICION DE SUPERFICIE Cy.- El factor de condicién de su

perficie

a)

b)

depende de:
Acabado superficial después de tallado, rectificado y otros
procesos como el "shot peening", etc,

Ezfuerzoa residuales en la superficie,
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¢) Efectos de plasticidad por trabajo en frio.

El factor se deberd tomar comc la unidad cuando el acabado se

obtiene por un proceso cuidadoso o por el uso de los engranajes,

FACTOR DINAMICO Cy-Tiene el mismo significado del aplicado en la
férmu]a&?-SJy estd afectado por los mismos factores, y ademds,
por las propiedades de los lubricantes. Su valor se lee de la Fig.

2-17.

FACTOR DE SOBRECARGA Cp.— Tiene el mismo significado que el aplica
do en la f'érmula[?-B_] ¥ sus valores se pueden leer de la tabla 2-13

FACTOR DE SEGURIDAD Cp .-Tiene el mismo significado del empleado en
la férmula/2-4] ¥ se encuentra tabulado en la Tabla 2-14

FACTOR DE VIDAC, .~Tiene el mismo significado del empleado en la
férmulaf2-4]. En el tiempo presente, existe muy poca informacién
que permita presentar curvas de vida en fatiga exactas para cual -
gquier tipo de engremnajes; sin embhargo, se considera que las curvas
a la fatiga por "pitting" tienen una pendiente como la mostrada en

la Fig. 2-18,

FACTOR DE TEMPERATURA C, .~ Tiene el mismo significado del emplea-

do en la ecuacién{2-4) y se considera generalmente como la unidad.

FACTOR DE RELACION DE DUREZIAS C, .- El factor de relacidn de dure-

zas depende de:

a) Relacién de velocidades de los engranajes.

b) Durezas del pifion y el engranaje.

A manera de guia se presentan variars cowbinaciones de dure-
zas gue se han usado ampliamente por alios con resultados szatisfac-

torios:
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TAB. 2-13 (Qverload Factors - Cp

Character of Load
Power On Driven Machine
Source Moderate Heavy
Uniform Shock Shock
Uniform 1.00 1.25 1.75
Light Shock 1.25 1.50 2.00
Medium Shock 1.50 1.76 2,25

TAB. 2-14 Factor of Safety - (Cp

Reguirements of Application

High Reliability
Fewer than one failure in 100

Fewer than one failure in 3




Typical Gear and Pinion Hardness Combinations (BHN)
Gear Pinion
180 210
210 245
225 265
245 285
255 300
270 316
285 335
300 450

-5~

ESFUERZQ FEIMISIBLE DE CONTACTO Sa. .- Depende de los siguientes

factores:

a) Composicién de materiales
b) Propiedades mecdnicas

¢) Nimero de ciclos

d) Temperatura

e) Tamafio

f} Esfuerzos residuales

g) Método de endurecimiento.

En la tabla 2 -15 se muestran los valores para disefios en g=

neral. Los valores superiores se pueden emplear cuando se utilizan

materiales de alta calidad, cuando el tamafio y el diseio permitan

un tratamiento térmico 6plimo y cuando se efectia un control de ca

lidad estricto.

COEFICIENTE DE ELASTICIDAD (p .~ Se define por la siguiente ecua -

cidén, ¥y los valores para diferentes combinaciones de materiales ss

muestra en Ia tabla No.2-16.



SURFACE DURABILITY (PITTING) OF SPUR GEAR TEETH

AGMA STANDARD

Tab2-15 Allowable Contact Stress Number — s,

Material

Surface Hardness,

Material

Surface Hardness,

ac

Minimum ac Minimuem
Through Hardened Cast Iron
180 Bhn 85- 95,000 || AGMA Grade 20 — 50-60,000
AGMA Grade 30 175 Bhn 65-75,000
240 Bhn 105-115,000 || 4G5MA Grade 40 200 Bhn 75 - 85,000
300 Bhn 120-135,000 Nodular Iron 90-100% of
360 Bhn 145-160,000 Annealed 165 Bhn th‘i Sacf
value o
ali 210 Bh
440 Bhn 170-190,000 | Normalized © ban steel with
Steel . Oil Quench the same
Case Carburized and Temper 255 Bhn hardness
(see Note 1)
B Tensile Strength
55 R, 180 - 200,000 ronze psi (Min.) Sac
&0 R_ 200-225,000 || Tin Bronze
AGMA 2C (10. 40,000 30,000
Flame or Induction 12% Tin)
Hardened Aluminum Bronze
148 - 0,000 65,000
50 R 170-190,000 ASTM B 145-52 90, )
< (Alloy 9C-H.T.)
NOTE 1. For minimum case depths at the pitch diameter as shown in Figure 6.

Tab2-16 Elastic Coefficient — C,

Gear Material and Modulus of Elasticity — E*

Pinion Material
and Modulus of Steel Cast Iron Aluminom Bronze Tin Bronze
Elasticity — E*
30 = 106 19 x 106 17.5 = 10° 16 = 106
Steel 30 x 108 2300 2000 1950 1900
Cast lron 19 % 106 2000 1800 1800 1750
Aluminum Bronze 17.5 = 105 1950 1800 1750 1700
Tin Bronze 16 = 106 1900 1750 1700 1650
Poisson’'s Ratio = 0.30

*NOTE: When more exact values of E are obtained from roller contact tests, they can be used.

~13 =

AGMA 210,02 — Jan., 1965
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L
/
Co =1\ 2
VR IEE) )
£p Ep
donde Apite = Relaciones de Poisson para el piiién y el engra

naje respectivamente.

£p,Es = Médulos de elasticidad del pifién y el engranaje.

CALCULOS DE LA DURACION DE LAS SUPERFICIES,

Como ejemplo de aplicacidén de la férmula No.2-f/ se muestrs
el cdlculo de la vida de las superficies de los pifones No.3 y 13
los cuales presentan las condiciones mis desfavorables, y por consi
guiente requieren una verificacidn detallada de todos los factores

gue intervienen en el proceso.

Los valores de Wy se han obtenido de los valores de Wpnen 1a

Tabla No.292 asi:
Wy = W, cos 20°

Piiién No.3, Primere velocidad:

_ IETXOGLE 10 AIBxIO -
P 4 = 0 oSt
c = 2300 /.0 Z5x40 0,094 223520
puesto que se debe cumplir que
S, = Cr Ce
c 75;—Ei;-~5¢k
podremos averiguar la vida de la superficie:
_ ScCrca 223500%1.0x% 1.0
Com=——== =099

Sa. C  225000x /07

Vida = oo



—67~

Pifién No.13, Primera velocidad:

Indudablemente el disefio de este pifién exige criterios espe-
cianles, dadas las condiciones criticas de carga, tamafio, ndmero de
dientés ¥ la geometria de éstos. En lo que a resistencia al desgas
te se reficore, estd mds expuesto a las condiciones que favorecen
la fatiga de la superficie y por lo tanto es de esperarse yue los
grandes esfuerzos de contacto produzcan fallas por "pitting" mucho
antes que en el resto de los engranajes, Por esta razén se towa un
valor de Cg (Factor de seguridad) menor que la unidad, el cual 1i
mita la vida de la superficie del pindn a 500 horas de las 600 de
servicio en Primera Velocidad (Ver“Tabla 2~11). Si por algin moti
vo se reguiere una vida mayor, se deberd sumentar el ndmero de dien
tes, lo cual implica un aumento de didmetro em la corona de la re-

duccidn final, y por consiguiente de costos.

Dada la particular geometria del diente se hace necesario -
calcular el valor del Factor Geométrico [ por medio de la Férmula
2-14 midiendo el valor de la distancia Z. del diagrama de la Fig.

2-20 que muestra el perfil para Fd = 1,

Tabla NdOE—IT

Pifién W I Se Vidla

PRIMERA VELOCIDAD;

1 563 0985 196000 oo
2 563 1145 110000 oo
3 1378 . 097 223500 oo
4 1378 111 144600 o
13 8540 .134 288000 o

14 8540 .400 80600 1,8x19
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13
14

TERCERA VELOCIDAD:

00 «} O R

13
. i4

SEGUNDA VELOCIDAD:

408
408
718
715
3680
3680

491
491
686
686
3581
3521

CUARTA VELOCIDAD:

i3
14

REVERS0:

10

13
14

P.T.0:

976
976

356
350
831
831
831
5185
5155

386
386
850

.0985
1145
. 091
. 093
-134
.400

. 0985

« 1145
. 085
OB
-134
. 400

04

0985
<1145
079
078
.111
134

- 400

. 0985
.1145
<079

167000
100400
159500
134000
195000

52300

183200
103000
155000
163000
186500

28000

103200
48000

156000

87700
797500
219200
108200
226000
623000

175000
98400
216200

R

P8R8 8 3

¢

]

g

[
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850 .078 228500

10
15 950 .082 229500
16 950 .084 207000
) &
e
"f
J//;
///
/_.’.4—"
{\.
Fig. No.2-20
_ L0375 _
Zcf = ()' 3 /5 zcd - 4 —_ O, [ A
7= 2cot 20°(22 )(Senz.’O”_/‘ 0.0931@)(5&’” 200 093,5)
4 ¢ 1 Z 12 250 z 2.560
I=0/34
Q

e

Cra= 2300\ /8590 1125 3 (.07 x[05

25%2.25 X0.134 = 288000 ps

C, =€2CrCh _ 288000%1.0X0.B0_

Se. Cy T 225000%x 1022 1.0

V/‘!.-'/flf N



-70-

SELECCION DEL PROCESQ DE MAQUINADO.-

Muchos engranajes se pueden producir satisfactoriamente por
dos o mds procesos; en tales casos, la capacidad y disponibilided

de equipo determinan el método que debe emplearse

El principal factor en la seleccién de un proceso de maguina
do es el tipo de engranaje yue se va s tallar, aungue se deben te-

ner en cuenta los siguientes factores:

a) Tamafio del engranaje

b) Configuracién del blanco (flanches; cubos, etc.)
¢} Cantidad por producir

d) Presicién requerida

e) Relacidn entre pifién y engranaje

£} Costos del proceso

En el caso de engranajes rectos, los métodos mds empleados ~

son; Fresado con herramienta de forma, mortajado y por generacién,

El fresado con herramienta de forma se emplea en la produc -
cidén de pocas piezas, pues su principal desventaja en la inexacti -
tud en el espaciado de los dientes que depende del divisor; ademds

la herramienta no es universal para todos los ndmeros de dientes,

Para producir un diente teéricamente correcto se debe utili -

zar la herramients correspondiente a su nimero exacto de dientes.

Se recomiendan los siguientes métodos para la produccisn de

los engranajes de la caja y la transmisidn:
Fresado por generacidén - Por las siguientes razones:

a) Se obtiene gran precisién para un amplio nimero de engra-

b) Gran adaptabilidad pare cualquier produccién.
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c) Bajo costo

d) Facilidad para rebajar con metales de durezas superiores

& las normales.

Breve explicacidn del métodos Es un proceso en el cual la herra -
mienta ¥y larpieza y.la pieze yue se talla, giran en una relacidén
constante a medida que la fresa (Heb) va profundizando en la cara
del blanco del engranaje. La fresa es esencialmente un tornillo
sin-fin en el cual los filetes se han tallado cen la forma del wve
no y c¢on dngulos de salide para la viruta, de manera que puedan

cortar en forma continua. (Ver Fig.No,2-21y22)

MORTAJADO,- Es el mds versdtil de todos los procescs para tallar
engranajes, y aungue se emplea principalmente para engranajes re¢-—
tos y helicoidales, se puede aplicar para dentados en espina de yesg
cado, engranajes interiores, splines ¢ nervados, piflones para cade
nas,; engranajes elipticos y cremalleras; no se puede emplear en el
tallado de engranajes cénicos. Debido & yue los costos de la herra
niente son relativamente bajos; este precesp es prédctico para cual

guier cantidad de produccién.

Frecuentemente el diseio de la pieza gque s2 trabajs lmplde el
uso de otras herramientas (Como en el casc de pachas de engramajes,
uuy empleadns en cajas de engranajes) y el mortajado es el udiode
més pridctico por emplear.

Es un proceso de generacidn gque emplea como herramienta un
disco dentado, el cual talla los dientes mediante un movimiento d=
vaivén en el sentide axial; rotando con la pieza gue esti sinoronl
zada de tal forma yue In mortaja penetre progresivamente en ella

mientras giran.

TOLERANCIAS DE LOS ENGRANAJES. -

Los perfeccionamientos conseguides en la fabricacién de los

engranajes, la investigacidn cientifica y los métedos de trabajo
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han conducido al eéstudio de instrumentos de medida de precisidn que
permitan la verificacidn y el contreol de um determinado engranaje

en sus elementos, ya sea del dentado comc de sus otras partes {agu
jero,centrado;, distencia entre ejes, etc.) que deben estar en armo

nia con el dentado mismo.

Las transmisiones defectuosas por engranajes, se debeu ‘a erro
res en la geometria de los dientes y son causa de ruido, y desgasie
prematuro del sistema. Es necesario considerar también los materia-
les, gyue pin admitiendo que corresponden & la carga de trabajo a la
gue estd sometido el engranaje, deben estar sxcentes de defeitos i
sicos en las micro estructuras y fallas en los tretamientos térmi -

cos,; yue propercionan una dureza deficiente.

El dentado de los engranajes ea la parte mds imporisnte por
controlar;, pero los otros elementos cowo el cubo, eje, didmeirc ex

terior, y su excentricidad, etc. tienen también su influencia.
Los errores geowétricos en el dentado se presentun bsjo las
siguientes formas;:

a) Errores 2n el espaciade de los dientes
hl Excentricidad
¢) Deformaciones

d) Errores en las superficies

TOLERANCIAS DEL DENTADO.-

TOLERANCIAS COMPUESTAS.- Se miden por el wétods dz]l patronamiends

del engranaje con uno conccido {maestrso).

La tolerancia de concentricidad y la distancie ewntres dicotes
de un par de engranajes dependen de su tawailie y :dei tipo de trabajo

yue vayan a realizar,

TOLERANCIAS COMPUESTAS TOTALES.- Con este nombre se desigrnan ias
variaciones en la distancia enire centros del par de engrapsjes

tal como se leen de un diagrams obtenido al patronar upoc de los
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pifiones por el método anteriormenie descrito, y haciéndolos girar
360°. Esta tolerancia contiene los efectos combinados de variacio

nes en la distancia entre centros y espaciamiento entre dientes,

- TOLERANCIA DE DIENTE A DIENTE.- Se mide de igual manera que las an
teriores, con un engranaje patrén al rotar los engranajes con un
incremento de velocidad igual a 360 /N(N= No. de dientes del engra

naje a patronar).

Tedricamente esta tolerancia es necesaria para el buen funcio
nemiento. Sin embargo desde el punto de vista prdactico diche juego

es dificil de precisar porgue:

a) El costo de producir tallados perfectos es exceaivo,
b) El espacio entre dientes debe llenar los reguisitos para
proporcionar una buena lubricacién.
¢) El cambio en temperatura debido a la oper .cién con carga,
influye en la distancia y dimensiones de los ejes del par.
En tales condiciones es necesario establecer un juege entre
dientes (becklash) como si este no tuviese deformacién alguna al a
plicdrsele la carga. Este juego puede definirse entonces come el
valor del ancho con el cual un diente no excede de su espess: nawn
do se mide en el didmetro primitive.
MAXIMA TOLERANCIA EN LA POSICION ANGULAN.- Hs el wsaximo error en le
colocacién angular de un diente con respecto a otro. Las curvas 1.
I1,111 y IV de la Fig.No.2-24 indican los diferentes niveles de calii

dad de las tolerancias angulares méximas.

¥l nivel I se puede obtener con equipos comunes pars produg —
cién de engranajes de alta calidad. El nivel II reguiere sgyuipos de
mixima eficiencia mantenidos dentro de tolerancias estrictas. Los

niveles III y IV se obtienen conm eguipos comunes,

TOLERANCIAS DEL PERFIL.- Son las desviaciones del perfil especifi-
cado para un diente, y se denotla como la cantidad de desviacidn -

contra los grados del adngulo gque hace el radio del circulc de base
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tengente al radio de curvatura de la involuta {angulo roll) (Ver -

FigoNOo2"'25' )e

En la mayoria de los engranajes no es necesario especificar
separadamente las tolerancias del perfil. Sin embargo, si se espe
cifican, las pendientes y las irregunlaridades se deben mostrar en
cartas con la llamada "“banda de tblerancias“, la cusl marca el -

rango aceptable de éstas,

En la Fig.2-B5 se muestra el método de construccién. Undnse
los puntos A,C, y B,D con lineas gue se interceptan en el punto 0.
Dibidjese una linea convexs continua gue una los puntos C-0-1 obte~

niéndose la banda de tolerancias.

VALORES RECOMENDADOS.~ ©En cuanto al espaciamiento de los dientes,
se deberdn seguir los valores de la Fig.No.2-25,dependiendo del e-
quipo disponible. Para engranajes comerciales se recomienda mante-

ner el rango de 0.0005 a 0.0015%,

En la mayoria de los engranajes, las tolerancias en el perfil

de la involuta se mantienen cercanas al valor (.0005",

Los errores debidos a excentricidades se deben mantener snp -

los limites de 0.0Q01 a G.0027,

En cuanto a los errores de distorsién o desalineamiento de
los dientes con respecto al eje en el carfo de engranajes con Adien-
tes rectos, las tolerancias aconsejadas deben encontrarse sutre los
limites de 0.0005 a 0.001" por pulgada de longitud de la cara del -

diente,

DIMENSIONES FINALES DE LOS ENGRANAJES

Se recopilan a continuacién los resultados de las dimensic-
nes de los engranajes calculadas segiln las férmulas dadas en el ca

pitulo III.



Tabla No. 2-18

DIMENSTION FINON No.l | ENGRANAJE No.2 PINON No.3 |ENGRANAJE No.4

1) Néwero de dientes N ....v.ue 18 49 20 47

2) Diametral Pitch Pd ......... 8 8 8 8

3) Protundidad de trabajo hg in. - 2500 - 2500 2500 .2500
4) Angulo de presién  ..cceees.  20° 20° 20° 20°
5) Didmetro Primitive dyD ..c.0..  2,25000 6.12500 2.50000 5,87500
6) Addendum Bl » By sesisasieons .14750 010250 .14625 . 10375
7) Profundidad Total h, c.ccoeon .28125 .28125 .28125 .28125
8) Diémetro exterior d, D_...... 2.54500 6.33000 2.179250 6.08250
9) Didmetro de Raiz d, D .-.cc.  1.98250 5.76750 2.23000 5.52000
10} Paso circular p c..ies oo .39270 .39270 .39270 .39270
11) Arco del ancho del diente L .21020 17750 .17838 20932
12) Ancho Corcdal del diente tep o .21010 - 17730 17830 -20930
13) Aacho de 1a cara F, Fg «cooons . 75000 75000 1.00000 1.00000
14) Radio miniwo de Raiz r. Ry .. 03650 ,03530 -03640 .03530




PINON No.5

ENGRANAJE No.6

PINON No.7

ENGRANAJE No.8 PINON No.9
1) 28 39 35 32 21
2) 8 8 8 8 8
3) .25 .25 .25 .25 .25
4) 20° 20° 20° 20° 20°
5) 3.50000 4.87500 4.37500 4.00000 2.62500
6) . 18250 .11750 .12250 12750 14625
7) .28125 .28125 .28125 .28125 .28125
8) 3.76500 5.11000 4.62000 4.25500 2.91750
9) 3.20250 4.5475 4,05750 3.69250 2.35500
10) .39270 .39270 39270 .39270 .39270
11) .19930 -18840 .19203 19567 .17838
12) .19920 18840 .19200 .19560 .17820
13) - 73000 . 75000 . 15000 . 75000 1.00000
14) -03590 .03530 . 03550 . 03580 .03640




ENGRANAJE No.10 PINON No.13 FNGRANAJE No.14  ENGRANAJE No.15 ENGRANAJE No.16
{IDLER) (IDLER)
1) 19 10 49 17 23
2) 8 8 8
3) .25 . . 8 .25 .25
4) 20° 20° 20° 20° 20°
5) 2.37500 2,50000 12.25000 2.12500. 2.87500
6) .14625 .35500 .14500 -13375 .11625
7) 28125 58750 . 58750 .28125 .28125
8) 2,66750 3.21000 12.54000 2.39250 3.10750
9} 2.10500 2.03500 11.36500 1.83000 2.54500
19) .39270 . 78540 . 78540 .39270 .39270
11} . 17838 .46514 .91226 .20022 18748
12) .17830 .46414 .81196 -20010 18740
13) 2,12500 2.25000 2.00000 1.37500 1.25000
14) -03640 07000 . 03660 03660 .03610
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TRATAMIENTOS TERMICOS DE L.0S ENGRANAJES.-

PROCESO DE LOS TRATAMIENTOS TERMICOS DE LOS ENGRANAJES.- Los engra
najes fabricados de acero se tratan térmicamente por dos razones
principales: lo.) se deben poner en condiciones que faciliten el -
maguinado; y 20.) para desarrollar condiciones necesarias de dureza
resistenci a la fatiga y al desgaste. La estructura del acero tal
como se encuentra presente después del forjado o laminado puede mno
ser uniforme y con tamafic de grano muy grande, comoc resultado de
una rata de enfriamiento no controlada despues de dichas. operacio-
nes. Los blancos asi obtenidos se normalizan para obtener una micra
eatructura uniforme y reducir une tendencia s las distorsiones en

los tratamientos posteriores.

Otro de los procedimientos empleados en forma alternmativa con
el Normalizado es el Recocido, con el cual &e obtienen estructuras
perliticas o laminares gue proporcionan excelentes acabados en el
maguinado, Sin embargo, la mdxima maguinabilidad se consigue con

la estructura esferoidal la cual se obtiene al interrumpir el ciclo

del Recocido.

Se emplean varios métedos para obtener la dureza superficial
en los dientes de los engranajés, asi como durezas intermedias en
el nicleo. Estos métodos son: Carburizacién, Nitruracidm, endureci
miento por induccién y endurecimiento por 1llama. Puest& que la su-
perficie del diente soporta las cargas mds criticas, se puede obte

ner una alta capacidad por medio de un endurecimientes total de los

dientes.

CARBURIZACION.- Consiste en el calentamiento de un acero de 0,10
a) 25% de Carbono hasta una temperatura superior a la critica en
presencia de un medio sélido, liquido y gaseoso, capaz de propoer -
cionarle carbén a la superficie.

Lae funcidén de un medio carburizante es suministrar una canti
dad adecuada de carbén para absorcién y difusién en el acero. En
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la prdctica comercial corriente, las dos fuentes principales de car
bén son los gasesy los hidrocarbures liquidos. Para obtener una car

burizacién uniforme es necesaria una circulacién constante del medio

carburizante dentro del hormno.

VARIABLES DEL PROCES(.- Une operacién satisfactoria del proceso de
carburizacién, depende del control de tres variables principales:;

Terperatura, Tiempo y Composicidén de la atmésfera.

Efecto de la Temperatura.— La mdxims rata a la cual el carbén puede
ser agregado al acero estd limitado por la rata de difusidn de éste
en la austenita presente. Esta rata de difusién se incrementa gra -
dualmente con la temperatura. La més comin para la carburizacidén es
la de 1700°F porque permite una rata razonable de difusién sin dete
rioro excesivo del equipo del horno.

Efecto del Tiempo,- F.E. Harris ha desarrollado una férmula gue con

templa el efecto del tiempo y la temperatura sobre la profundidad

de la capa, en un proceso de carburizacién normal

3.6 V't _
pa VT g
0=
donde /~ = profundidad en in.
t = tiempolén horas
7 = F°+ 460

También ided un método para celcular el tiempo de carburiza -
cién y difusién requeridos para producir profundidades predetermina

das y concentraciones de carbén regueridas en la superficie,

Efecto de la Atmosfera.- Ademds de suministrar el carbdén necegario
pera la reaccidén de carburizacién, los hidrocarburos gaseosos pue~
den incrementar también el potencial de carbono en la atmbsfera pre

sente en la cAmara,

CLASES DE CARBURIZACION.- La clasificacidén de las cuatro clases de

carburizacién, en lo que a engranajes se refiere: es la siguiente:
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Clase 1 Trabajo liviano
Clase IX Trabajo moderado
Clase III Trabajo pesado

Clase 1V Trabajo mdximo

Clase I,- Los engranajes carburizados para trabajo liviano se usan
donde las cargas son ligeras. Normalmente ae especifica carburiza-
cién para trabajo liviano por: 1) Economfa gue se tiene al carburi
zar los engranajes en vez de tallarlos de aceros templados de ante
mano, 2) requerimientos de alta resistencia al desgaste cuando se

espera una lubricacidn deficiente o una accidn abrasiva constante,

0 3) necesidad de una vida larga desde el punto de vista del mante

nimiento econdmico del equipo.

Clase I1i.- Se emplea en donde la carga Se aplica con choque modera
do. Esta clasificacién comprende casi todas las aplicaciones de la

industria en general,

Clase III.- La carburizacién para trabajo pesado se utiliza en en-
granajes en donde la carga se aplica con choque y sus dimensiones

se aproximan a las méximas especificadas por el Standard AGMA "Re-
comended Procedure for Carburized Industrial Gearing" (AGAM 246.01
January, 1965) como limites para vida en fatiga, y en donde ademds,

la calidad y confiabilidad de los productos es de gran importancia

"Clase IV.- Carburizacidén para trabajo médximo se emplea para engra-
najes en donde la calidad y confiabilidad son de excepcional impor
tancia, comc en el caso de aplicaciones severas en las ramas de la

aviacién y la construccidén de bugues,

En la tabla 2-~)9 se resumen los materiales y los procesos

para las cuatro clases de carbarizacidén industrial,

MATERIALES;?IA continuacién se describen los materiales para varias
clases de engranajes y para cada tipo de carburizacidn. La seleccidn

correcta se deberd realizar en base a la dureza gue se necesite y a



Tah 219 Summary of Recommended Materizls and Processes for Carburized Industrial Gearing

Severity Typical* Carburizi Case Core Effecti
arburjzin
Class of AISI 12108 Hardness, Hardness, ective Total
. . Methods ] ] Case Depth Case Depth
Service Materials R, min R, min
2 f See Figs. 1
_ 1015, 1020, /30 e s
. Light 1022 1117 Pack, Gas or As As Total Case and 2, or
Duty 1113’ ' Salt Bath Specified Specified or As As
Specified Specified
Mod 8620, 4620, pack. G
a ck, Gas or
I oderate 4615 or aek, as 55 20 2 "
Duty . Salt Bath
equivalent
H 4820, 4320, Pack. G
ack, Gas o
ut eavy 2320 or - ' 55 28 ” "
Duty ) Salt Bath
equivalent
E-3310, E-9310,
Maximum Pack, Gas or
v E-2320 or ‘ 55 32 " ”
Performance . Salt Bath
equivalent

* For extremely large gears, it may be necessary to use the type of material recommended for the next highest class in order to meet
the case and core bhardness requirements.
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las facilidades disponibles para los tratamientos.

Clase I.~ Los engranajes carburizados para trabajo liviano deberdn
fabricarse de aceros al carbono carburizados, tales como C1015,

c1020, C1117, C1118 o eguivalentes.

Clase Il.- Se aconseja emplear aceros de bajas aleaciones carburi

dos, como los AISI 4615, 4617,4620, 8620 o equivalentes.

Clase 1II.- Los engranajes para trabajo pesado se deben fabricar de

aceros de aleaciones medias como los AISI 2320, 4320,4820 o equiva-
lentes.

Clase IV.- Los aceros empleados en engranajes carburizados para tra
bajo méximo, son los de la serie AISI E-2320, E-4320, E-4820 o equi

valentes.

Todos los aceros equi recomendados deberdn cumplir con el re

quisito de un tamafio de grano ASTM #5 como mdximo.

De lo expuesto anteriormente se deduce que la pifioneria de 1la
caja ¥y la transmisidén cumple con los requisitos exigidos para los
engranajes carburizados con clases II y III, y que los meteriales

seleccionados deberdn ser aceros de baja y media aleacidn.

PROPIEDADES,.~ las propiedades especificadas usualmente para engrana
jes carburizados som: 1) profundidad de la capa cementada, 2) dure-
za de la misma y 3) dureza del corazén del diente. Se acostumbra a

especificar también las microestructuras de la capa cementada y del

corazdén.

La profundidad de la capa cementada se puede designar como
profundidad efectiva o total, medida normalmente desde la super-~

ficie del diente en la linea pitch .

Se define la profundidad total de la capa cementada como la
mdxima penetracién del carbén absorbido, y su valor deberd estar
de acuerdo con la gréifica de la figura 2-26 .,

La profundidad efectiva de la capa cementeda se define como
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la profundidad a le cual se obtiene una dureza minima de 30 Rc. o
equivalente, medida con instrumentos para la determinacién de micro
durezas, Se considera que esta profundided corresponde apréximada -

mente a los 2/3 de la profundidad total.

"Los valores minimos de las durezas deberdn concordar con los

mostrados en la Tabla 2-20.

Para los engranajes carburizados, el contenido de carbén en

la superficie deberd encontrarse entre los valores dados por la ta

CONTROL DIMENSIONAL.- Antes de ser carburizadas las partes maquina
das deben encontrarse lo m4s cerca posible a laa dimensiones fina-
les, de manera gue ge pueda aprovechar al mdximo la capa carburiza
da, Se deberd tener en cuenta gue en el proceso de carbarizacién se
presentan distorsiones en los dientes. Aunque la cantidad de distor
sién depende primordialmente de la forma de la parte, existen otros
factores de consideracién: 1) esfuerzos residuales anteriores al tra
tamiento térmico, 2) Método de sujecién empleado para el calentamien
to y el templado, 3) crecimiento de las superficies durante la carbu
rizacién, 4) temperatura de temple, 5) severidad del temple y 6) com

posicién quimica del acero,

Se pueden emplear varios métodos para disminuir la cantidad
de formacién en una parte especifica, pero todos sin excepcidn, au
mentan el costo del tratamiento térmice. Por lo tanto se deberéd ana
lizar la situacién para determinar qué es més barato, si aumentar
el costo del tratamiento para disminuir el maquinado posterior, o

viceversa,

Existen varios métodos para disminuir la distorsién en los en
granajes y se enuncian a continuacién en orden ascendente de costo:
Martemple,~ El cual envuelve en sus procesos temple en baiics de sa-
les fundidas o en aceite caliente, es el mds econdmice de todos. Ge

neralmente el mayor costo incial se debe al capitni invertido en los

equipos.
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TAB, 2-20 Minimun Hardness Values

Tooth | Surface
Class Core Hardness Hardness
at the pitch of the

line, Min. Case, Min.

I As specified As specified
II 20 Re. 55 Rc.
IIX 28 Rec, 55 Re.
v 32 Re. 55 Re.

TAB. 2-21 Quter Layer Carbon Content Ranges

4
Carbon content Range, in per cent

70 - , BS
+85 = 1.00
1.00 - 1.15&
1.15 -~ 1.30
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Los aceros aleados se prestan més al proceso de martemple que
los aceros al carbono. En general, cualquier acero que se ha templa
do normalmente, se puede someier a este tratamiento. Los aceros car
burizados y después martemplades mis comunes son los AISI 3312,4620,
5120, 8620 y 9310. En todos los casos el acero empleado deberd conte
ner el aleante necesario para mover la nariz del diagrama TTT hacia

1a derecha, lo que permitird tiempo suficiente para el templado.

Sistemas de fijacidn.—- Se pueden emplear come medio para evitar las
deformaciones, aunque incrementan mearcadamente el costo del trata -
miento. Una combinacidn de martemple y sistemas de fijacién reduce

al minimo la distorsién.

Templado en prensa,- Similar a los sistemas de templado en dados
frios, es el método mds efectivo., Sin embargo, el coeto adicional
es exagerado, y su utilizacidén se limita a trabajos de gran preci-
sién,
TEMPLE POR INDUCCION.- Se emplea la induccién electro-magnética pa
ra calentar locelmente la capa superficial de los dientes de loa
engranajes,

El patrdn de calentamiento obtenide estd determinado por:
1) la forma de la bobina que produce el campo magnético, 2) el mi-
mero de espiras, 3} la frecuencia de la corriente de operacién y

4) la potencia a la entrads,

El temple por induccidn proporciona la dureza necesaria para
una, gran resistencia al desgaste y mejora la resistemcia a la fati-

ga cuando se aplican grandes esfuerzos conceatrados.

Las variables que intervienen en el calentamiento por induccidn
ge seleccinan principalmente en base a la profundidad de temple re-
gquerida.

En la gran mayoria de los endurecimientos por induccién, se em
plea agua comoc medio de enfriamiento, aungue también puede emplear-

se aceite, aire comprimido, ¥y salmuera, El equipo de enfriamiento
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por agua es mdés fdcil de manejar, simple de instalar y wenos compli
cado en su uso, y deberd emplearse a menos que cualquier considera~

cién metaldrgica indique lo contrario.

Después de transcurrido el tiempo necesario para el calenta -
miento apropiado de la pieza por medio de la bobina, se somete a la

accién de un chorro de agua aplicado a presién por boguillas adya -

centes, logrédndose el temple requerido.

Como el nicleo permanece relativamente frio durante el temple
por induccidn, se mantiene la dimensién del diente dentro de toleran
cias estrechas a lo large de tode el tratamiente. Las capas superfi-
cinles del metal tendrdn alguna deformacidn pldstica debida a los e-
fectos de expansidn por el calor; ¥y a la resistencia a expandirse
del nidcleo fric. Si el ciclo no se ajusta correctamente; se pueden

pregsentar tensiones residuales muy perjudiciales,

Los engranajes templados por induccién wuestran algune tenden
cia a pandearse. Generalmente no hay cambiocs en el perfil del dien-
te, pero se puede crear una conicidad de la superficie exterior,; a-
81 como distorsiones de los nervios y radics del blanco. Estos pro-

blemas se pueden ohviar c¢on un disefio apropiado de la pieza.

Para el proceso de endurecimiento por induccién, se emplean
aceros al carbone y de baja aleacién con porcentajes del 0.40% al
0.50% de carbén, o de wmds bajo porcentaje pero carburizados. Es im
portante conocer la microestructura del acerp antes del tratamien-
to. Si existen carburos uniformemente distribuidos se tendrd una
austenitizacidén més rdpida;, lo gue permite obtener una dureza mdxi
ma en la superficie con un winime de espesor de le capa templada.
Cuando se ha obtenido una estructura esferoidal para mejorar el ma

guinado, el tiempo requerido para el calentamiento es mucho mayor,

¥y debe tenerse en cuenta.

MATERIALES RECOMENDADOS PARA 1.0S ENGRANAJES

Las siguientes especificaciones cubren las clases; propiedades
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e inspeccién de los aceros estirados en frio, laminados y forjados,
seglin el Standard AGMA " Specification for general industrial Gear
Materials" (AGMA 241.02 January, 1965). Se designan como aceros de

clase "“A" aleados o al carbén.
Lag subclasificaciones posteriores deberdn preceder a la cla

se "A" para designar los respectivos tratamientos térmicos y las

propiedades figicas. Se muestran en las tablas 2-22 , 2-23, y
2-24.

La seleccién de los aceros se hace en base a las necesidades
de dureza superficial, profundidad de la capa cementada, templabili

dad, tenacidad del nidcleo y buenas propiedades mecdnicas.

En los engranajes de la caja y la transmisidn se exige dureza
superficial de 55 - 80 Re., la cual se puede obtener em aceros alea
dos con 0.20% de carbén cementados y carburizados superficialmente,

¢ con aceros de alta templabilidad endurecidos por induccidén electro-~
magnética.

Para los engranajes de la caja y el sistema de toma de fuerza
(P.T.0.) se puede utilizar un acero AISI 5135 (C=0.35%, Mn=0.80%,
Cr= 0.90%) el cual posee buena templabilidad siendo 6ptimo para pie
zas endurecidas por induccién. Ademds, se puede conseguir en cali -
dad "H" de templabilidad garantizeda. Es el mds econfmico de los a-

ceros aleados empleados en pilioneria.

En el caso del pifién de la reduccién final (No.13), se acon-
seja utilizar un acero AISI 4320 (C=0.20%, Cr=0,50%, Ni=1.8%,
Mo=0.25%) cementado de acuerdo con las especificaciones para carbu-
rizacién de la clase III. Combina una gran dureza superficial con
un corazén muy tenaz, y durante el temple ae deforma muy poco. Para
este acero se recomienda un fecocido de estabilizacidén antes de eje
catar la carburizacién, a 1600°F, siendo aconsejable un doble tem -
ple: el primero para tenacidad, deade 1600°F y el segundo para dure

za desde los 1500°F.

Las diferentes alternativas de seleccidn de aceros se anctan



GEAR MATERIALS - STEEL {DRAWN, ROLLED AND FORGED)

AGMA STANDARD
SPECIFICATION FOR GENERAL INDUSTRIAL

Tab2-22 Physical Properiies for Class A-1 Carbon and Alloy Steel

Forgings and Barstock for Gears and Pinions

Size Tensile Yield | Elongation |Reduction
Class Recc})in::fnded of Strength Point in 2 in, in Area, Tooth
Treatment Sec:tion, P§i’ Psfj’ percent, percent, Ha;dhllfss
in. min. min. min. min,
Notmalized and Tempered 8 85,000 | 50,000 22 40
A-1-a Normalized and Tempered B-20 80,000 43,000 21 40 179/212
Normalized and Tempered 20andover | 80,000 40,000 19 31
Normalized and Tempered 8 95,000 70,000 20 45
A-1-b Quench and Temper, 8-20 95,000 70,000 20 45 212/248
Quench and Tempet 20 andover| 95,000 70,000 18 35
Queach and Temper 4 105,000 80,000 20 50
each and Temper 4-8 105,000 80,000 19 45
PP P 223/262
Quench and Temper 8-20 105,000 80,000 19 45
Quench and Temper 20 and over| 105,000 80,000 17 35
Quench and Temper 4 125,000 | 105,000 16 50
ench and Temper 4-3 120,000 95,000 16 40
A-1-d Q P ‘ 248/293
Quench and Temper 8-20 117,000 . | 92,000 14 35
Quench and Temper 20 and over| 115,000 90,000 12 36
Quench and Temper 4 140,000 | 115,000 16 45
Quench and Temper 4-8 140,000 | 115,000 16 40
A-l-e 285/321
Quench and Temper 8-20 135,000 | 110,000 14 35
Quench and Temper 20 and over| 130,000 105,000 12 30 |
Quench and Temper 4 145,000 120,000 15 50
Quench and Temper 4-8 145,000 | 120,000 15 40
A-1-f : 302/351
Quench and Temper 8-20 140,000 | 115,000 14 335
Quench and Temper 20 and over | 135,000 110,000 12 .3
Quench and Temper 4 170,000 140,000 14 40
Quench and Temper 4-8 170,000 | 140,000 14 35
A-lg 351/402
Quench and Temper 8-20 165,000 | 135,000 12 30
Quench and Temper 20 and over | 160,000 | 130,000 10 25




AGMA STANDARD

SPECIFICATION FOR GENERAL INDUSTRIAL

GEAR MATERIALS - STEEL (DRAWN, ROLLED AND FORGED)

Tab2.23 Hardness Values for Carbon and Alley Steel

and Barstock for Gears, Pinions and Gear Rims

(Class A-2 shall be subject to hardness tests only)

Recommended Minimum Tooth Maximum Tooth
Class Heat Hardness Hardness
Treatment Bhn Bhn
Normalized
and T ed
empere 169
A-2-a or 179 desired 212
Quenched esie
and Tempered
Normalized
and Tempered
A-2-b or 212 248
Quenched
and Tempered
Normalized
and Tempered
A-2-c or 223 262
Quenched
and Tempered
Quenched
A-2-d 248
and Tempered 293
Quenched
A-2- 2
2-e and Tempered 8 32
Quenched
A-2-f 0
and Tempered 302 31
Quenched
A-2- 1 02
8 and Tempered 3 4

AGMA 241.02— Jan., 1965



GEAR MATERIALS - STEEL (DRAWN, ROLLED AND FORGED)

AGMA STANDARD
SPECIFICATION FOR GENERAL INDUSTRIAL

Tah2-24 Physical Properties for Class A-1 Carbon
and Alloy Sieel Forgings for Gear Rings

Recommended Size Tensile ) . Elongation Reduction Tooth
Yield Point . . .
Class Heat of Strength oi min in 2 in, in Area, Hardness
Treatment Section, in. | psi, min. pst. " | percent, mia. perceﬂt,!min. Bhn

Normalized

A-1-a All 80,000 40,000 20 40 179/212
and Tempered
Normalized
and Tempered .

A-1-b or All 95,000 70,000 20 45 212/248
Quench and
Temper

Ad-c | Quenchand All 110,000 85,000 18 45 223/262
Temper

A-1d Quench and All 125,000 100,000 16.5 40 248/285
Temper :

A-l-e Quench and All 135,000 110,000 16 40 285/321

_ Temper

A-1-f Queach and All 145,000 126,000 13 37 302/351
Temper ,

Alg Quench and Al 165,000 135,000 13 27 351/402
Temper ‘
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en la siguiente tabla en orden ascendente de costo, teniendo en cuen
ta el aspecto econdmico tanto del material, como del costo total de

los tratamientos térmicos necesarios,

Tabla 2-25

REDUCCION FINAL

CAJA Y TOMA DE FUERZA

(P.T.0.) PINON ENGRANAJE
AJSTI 5135 AIST 5120 AISI 5135
Templade por inducciém | Carburizade y tem- Templado por
plado por induccidn induccién.
AISI 5120
Cementado y templado - |} AISI B620:
por induccién. Carburizado y templa

AXISI 4140: do por induccién,

Templado por induccién | AISI 4320:

AISI 8620: | Carburizade y templa
do por induccidn.

Carburizado o cementado

y templado por induc ——

cién.




CAPITULG III

DISENG DE LOS EJES

El criterio de diseiio mis acertado hasta la fecha, en lo que
a ejes se refiere, calcula la vida en fatiga de los materiales ba-
jo las condiciones de cargas y concentraciones de esfuerzos debidas
a8 irregularidades en el material, su maguinado, entallas presentes,

cambios bruscoa de seccién, etc,

Los pasos a seguir en este procedimiento son:

a) Determinacién de las fuerzas y momentos yue actdan sobre
pieza, definiendo claramente su forma de aplicacién, tipo
de solicitacién, etc, para realizar upna escogencia del ma

terial.

b) Célculo de las tensiones nominales por medio de las férmu-

las de la Resistencia de Mhtefiales.

c) Cédleulo de las tensiones admisibles en cada una de las sec
ciones, teniendo en cuenta los efectos de entellas, chave-
teros, o cualquier otro tipo de aumentador de esfuerzos pa

ra cada una de las diferentes solicitaciones,

d) Determinacién de la seguridad existente én la seccién y com
paracidén con la segurided mnecesaria, teniendo en cuenta el

tiempo de operacién de la pieza bajo esa condicién de car-.

ga. (HB%)
El valor de cada uno de los esfuerzos a gue se gomete la pie-

za estA afectado por los siguientes coeficientes:
Md = a9 M
T = a, - 5pT (3-1/
= a, PP
—D8~-
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donde Md; 7d, /3 = Momento, Torque o Fuerza de disefio
M, T, 2 = Momento, Torque o Fuerza real
&y = Coeficiente de inseguridad en los valores
&y = Coeficiente de seguridad de la pieza

50 = Coeficiente de aplicacién

Los valores de & se utilizan cuando no se posee la suficiente
informacidn sobre los esfuerzos a los cuales estard sometida la pie-
za, y puede valer de 1.2 a 1.3, Sin embargo, en la mayoria de los ca
sos se conocen las cargas y su tiewpo de aplicacién, y por consiguien

te &, veldrd 1.0

El coeficiente Qconsidera la posibilided de una falla de la pie
za con riesgo de vidas humanas, o péfdidas grandes de dinero, etc. y
puede valer desde 1.0 hasta 1.5, En la mayoria de los casos, para ma

quinaria en general se utiliza &= 1.0

El hecho de que la carga se aplique uniformemente o no, se con
sidera en el factor de aplicacidén y’. En tubinas de vapor, motorea
eléctricos, rectificadoras, etc. se usa jﬁz 1.0, En motores de com-
bustibén, compresores, tornos, mdquinas herramientas en general, etc.
el valor de y’ varia cesde 1.2 hasta 1,5, Para aplicaciones de tra-
bajo peaado, cowo en martillos neumdticoms, laminadoras, prensas, ci

zallas, etc., se toms 39 entre 2,0 y 3.0

HIPQTESIS DEL ESFUERZO CORTANTE MAXIMO,.- Cuando se somete una piezs
a los efectos combinados de flexién y torsidén, se presentan temnsio-

neés normales y cortantes,.

Existe una hip6tesis 1lamada del “Esfuerzo cortante méxime” -
(GUEST, COULOMB Y MOHR) segin la cual, la tensién equivalente estd

dada por:

Oeg =\/0?‘°+4(%z)2' (3-2)
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en donde;: C;E = esfuerzo a la flexidén en la seccidn

Z: = Esfuerzo cortante en la seccién (Torsidn)

X = EO;;_-{:' (3-3)

Los valores de las tensiones admisibles para el material Jg
(Esfuerzo de flexién alternativa pura) y ¢, (Esfuerzo de Torsién
intermitente pura),se obtienen de ensayos de probetas y de los dia-
gramas de vida en fatiga de Wohler, Una vez conocidos los valores
de los esfuerzos gue puede soporiar en las distintas solicitaciones
el material en vida infinita, se recopilan en el llamado diagramas

de vida en fatiga pare cada material segin SMITH,

TENSIONES ADMISIBLES EN LA PIEZA.- Los valores de las tensiones ad
misibles en las diferentes secciones de 1a pieza difieren sustancial
mente de los valores admisibles en las probetas del material, Se de
be tener en cuenta el efecto de tamafio ( diferente al de la probeta)
el efecto de entallas, chaveteros, acabado superficial, trabajo en
frio, temperaturas y muchos otros més gque disminuyen la capacidad de
soportar esfuerzos en una seccién determinada de lea pieza. Asf, el

esfuerzo admisible en cada una de las secciones se define como:

N
G;-.K-F Ka‘Kb'kc'Kd'Ke'aa (3"4)
donde (ZE': Esfuerzo de fatiga a la flexién, permisible en la
pieza,

Ug = Esfuerzo de fatiga & la flexién del material.
k§f= Coeficiente de concentraéiﬁn de tensiones
Keg = Factor de acabado superficial

Ky = Coeficiente de tamafio

Ke = Coeficiente de temperatura

K= Coeficiente de confianza

Ke= Coeficiente de efectos diversos
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De una manera similar:

T |
Z - Kft ’ Kaf .be.ch.Kdt‘Ket (3_5)

El valor de }({ se obtiene

(3-6)  Ke=1+g(K-1) Ke=1+Q(Key=1)  (3-7)
donde g,gt= sensibilidad a la entalla en flexién y torsiém

KiyKe= Coeficientes de entalla a flexién y a torsién

Los valores deg, Qt,/(t ’ Ktt’ asi como los de todos los facto
res que intervienen en el disefic de ejes a la fatiga, se encuentran

graficados en las Figuras Nos, 3-/ Q 3.6

SEGURIDAD.- Segiin WOLK, la seguridad es un valor variable con el
lugar y e) tiempo, ¥y no puede ser determinado por una sola constan-

te, sino en cada caso, durante el funcionamiento de la méguina,

En el caso de resiastencia a la fatiga, debe existir cierta dis
tancia‘entre la mixima tensiém superior de funcionamiento y la ten -
2ién nominal en estado peligroso. El valor de la seguridad se halla
de la relacién del ndmero de ciclos de rotura A/ al nimero de ci-
clos de funcionamiento A/’ . El valor de la seguridad necesaria
depende del tipo de funcionamiento de la pieza, la solicitacifén a la
gue estd sometida y la vide reguerida para la misma, En la Fig, 3-7
se muestran los valores minimos para piezas hechas en acero y un por
centaje de funcionamiento de HB= 100%, En el caso de gque la pieza -
funcione solamente una parte del tiempo a una determinada solicita--~
cién, se debenoleer los limites de la seguridad necesaria para-el -
EB= 100% y trazar el diagrama para los diferentes valores de HB, tal

como se muestra en la Fig., 3-8

La seguridad existente se halla de las siguientes relaciones:
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4 ’

o; Séxt-'l‘

Teg

(3-8) Sexf = {3-9)

Teg

¥ debe encontrarse dentro de los limites de la segurided necesaria

para un diseno satisfactorio.

LENGUETAS.- Son piezas de acero prismdticas, o en forma de segmento
cilindrico, limwitado por dos caras planas paralelas, Es{ﬁ: se intro
ducen a presidén en un chavetero adecuado, practicado en las dos pie
zas yue se van a sclidarizar, de mode gue las dos caras paralelas

de la lengueta presionen sobre las caras correspondientes del chave

tero, pero sin ejercer presidén alguna en sentido radial.

Es decir, la lengueta actia solo por sus flancos. Para evitar
las presiones radiales, las medidas efectivas de la lengueta y del
chavetero han de ser tales, que resulte un juego en sentido radial
entre la cara superior”de la lenguete y la cara inferior del chave-

tero en el cubo.

La seleccién de las lenguetas se hace por medio de tablas, ba
séindose en el didmetro del respectivoe eje, con lo cual se consigue
la seceidén transversal; la longitud depende de los esfuerzos tanto
de comprensién como de cortadura. Se ha de observar que las léngqg
tes por su mode de actuar, no producen la excentricidad que es el
inconveniente de las chavetas, por 1o cual han de preferirse cuando
se desee evitar toda excentricidad ( por ejemplo en el caso de mon—

taje de engranajes).

El maguinado de las ranuras para las lenguetas me puede reali

zar mediante méquinas de mortajar, brochadoras o fresas de disco.

ACOPLAMIENTOS DE FERFIL ACANALADQ.- La unién de un drbol con un cu-
bo realizada por medio de chavetas o lenguetas es sencilla y prédcti

ca, pero tieme el inconveniente de la asimetria del acoplamiento -
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gue en ¢l ajuste produce in.cvitablemente una cierta excentricidad.

Por otra pufte, las uniones con chavetas y lenguetas son unio
nes fijas, o sea qﬁe, no permiten movimientos axiales relativos en-
tre el 4rkol y cl cubo. Cuando se yuierc cvitar le arimetria sedala
da, obtener la posibilidad dg un frecuente y fdcil montaje y desmon
taje o tener desplazamientosnﬁkiales del cubo respecto del eje, se
usan acoplamientos de perfiles acanalados, o sea el empleo de gjes

estriados con sus regpectivos acoples,

Estos perfiles acanaledos se dividen segin el ndwero de ranu-
ras que presentan, para un misme didmetro, y por lo misme, segin la
extensidén de la superficie total de apoyo, en los tres tipos siguien

tes:

a) De apoyo estrecho, indicades para transmitir solo una parte
del momento de torsidm {ue puede resistir el eje macizo. Para este
tipo, ls relacidén entre la longitud del cube y el didmetro del eje '
debe ser de 1.5 -

b) De apojo medio, indicados pars transmitir la totalidad del
momento de torsidén gque el eje macizo puede resistir; ei acoplamien-
to es desplazable Unicamente cuando no estd cergado; para este tipo
la relacién de la longitud del cubo al didmetro del eje debe ser me

nor de 1.5

¢) De apoyo ancho, en el cual la relacidn de la longitud del
cubo al didwetro del eje estd comprendida entre 1,5 y 2.5 En la ta -
bla 8-/ se resumen las caracteristicas de los perfiles acanalados

estabd&rizados.

En las tablas 3-2 ¥y 3-2 se presentan las dimensiones de los e
lementos unificados tomadas de las tablas UNI 220 - 223 .Respecto -

de tolerancias, se puede decir gue adn no hay normas establecidas.

Se emplea actualmente la siguiente férmula para hallar la re-

lacién entre la longitud del cubo y €l didmetro del eje a emplear:
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L mn
- = > - (3-10)

Siendo: = Longitud del cubo, en milfmetros,

= Didmetro del eje

= Coeficiente de utilizacién, tabla 3-2
ﬁ/gy se puede leer en tabla 3-2
= Carga unitaria admisible

= Presién unitaria admisible

hP NI s~
L

= Factor geométrico, cuyos valores represen
tan la mayo o menor capacidad de los per-
files acanalados para transmitir el momen
to. Tabla 3-/
K = Relacién entre /4 y Zp . Tabla 3-3en la
cual
Km= Cafga de rotura del material del cubo
Ra= Carga de rotura del material del eje.
My = Momento de torsidn que puede resistir el
édrbol macizo
Aﬂ{a Momento de torsiém que ha de transmitir el

acoplamiento.

En las columnas @) estén los valores de K para carga constan
te y sin vibraciones, en Sptimas condiciones de funcionamiento y pa
ra trabajo de gran precisién. En las columnas b) estén los valores
de Krpara carga variable, con fuertes vibraciones, en malas condicio

nes de funcionamiento y para trabajos poco precisos,

Para nuestro caso hemos escogido perfiles acanalados con apoyo

intermedio.

CARACTERISTICAS Y DESIGNACION.- 8i el centrado es "interior" las su

perficies de la cabeza de las estrias del cubo se apoyan sobre las -
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superficies del fondo de las ranuras del 4rbol, y sobre el didmetro
exterior D hay un juego debido a las tolerancias. Con este sistema
se obtiene un centrado mis preciso gque en los perfiles de centrado
sobre los flancos; en este caso son los flancos de las estrias del

drbol los gue se apoyan sobre los de las ranuras del cubo.

DIMENSIONES DEL ESTRIADO - Tabla No.3-|

d D b YA e s c r p)
18 22 5 6 o4 .2 .2 2 .42
21 25 5 6 od .2 .2 .2 « 50
23 28 6 6 .4 .2 .2 .2 .41
26 32 6 6 .6 .3 i .3 .40
28 34 7 6 .6 .3 .3 «3 .44
32 a8 6 8 .6 «3 «3 .3 .43
42 48 8 8 .6 .3 <3 a3l .81
46 54 9 8 1.0 <5 o5 ad .44
52 60 10 8 1.0 «5 ] .5 « 50
56 65 10 8 1.0 -5 ] .2 +46
62 72 12 8 1.0 .5 <8 .5 <45
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Tabla No.3-2

Naturaleza de las super .Acoplamlento
ficies de contacto Fijos o desliz.asin Desllzantes bajo

cargs carga ,

4 m ¥ m
1

Las 2 cementadas .55 2.85 - 65 2.42
Una sola cementada 15 2.10 .90 1.75
¢ ninguna

Tabla No.3-3

Velores del coeficiente X

Acoplamientos |Acoplamientos |Acopl.desliz.bajo crga

fijos | ®in carga Ambas cem. | Una sola

Mt ¥y Rn
a b a b a b | & b

‘#_ . :

Rnp=Ral 125 0.96 110 0B85 (032 lo2s (825 loz20

Fm< Ra | 1258096 ( ) | 100 () |085¢) |0s2()|0250) fozst)jezc)

{Rn=Ra 125(1’.‘:)995 () n1o() loes() lo3z(Nazs()lo25( foz2()

Me< My ‘
< Ra 1.25%0.%( J 110 () | 085()|a32()o25( Nozst oz )
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SEGURIDAD NECESARIA
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Jfi =105

Flexidn

SAE 5125
Cz.407 Mns=.80x Cr:.99%
G = 12xind psi.
0f = 9.2xic? psi.
BHN = 2580.

FIa 3~/

Gei =15x10% 7

”F!exla'n
SAE 4140
C:.404 Cr .90 Mn=.207
Jr = 136 10% psi.
0% = 1H4x10% pst.
BHN = 250

Fig., 3-r2
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Flexian

SAE 4320

Cz.2/x Cr=.87

Ni= .85 Me=.25%

Or= (149-192) 10 PSI.
O; = //4x/03p5f.

P

{i=70 /

s
Tersion

FI6. 3-13
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CALCULOS

Las fuerzas que se tendrdn en cuenta son las resultantes sobre
el perfil de los dientes, las cuales se transledan al eje respecti~-
vo produciendo fuerzas secantes y momentos flectores. Ademds, el e-

je resiste el efecto de la transmisién del torgue,

Convencién de signos:

yi

Para fuerzas Fara momentos

(=0

o 3

Z(H
Eje tren fijo.- Primera velocided:

Para el cdlculo de las reacciones se toma el eje como una viga
con apoyos rigidos (Rodamientos rigidos de bolas)

Rq'zmﬁiéb:-[ﬁa-kb] ; - Rs =_F-_3Q_a_[3b—aj

. (3-11)

2 2 2/ 2
Mo=£g0;  Me=L£GLy pge - 2EGL
Estas férmulas se aplican a cada una de las fuerzas por separa
do, parg emplear el método de superposiciodn.
Para la deflexién:

___2Fg - __2bl  (3-y42
G 3EI ({+ 2b)* X = [+2b 5-/2)
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Para la fuerza de 598 1b, = F,

/200

oo = 228 X 102.5 , 1625 = 595 [16].

Rg = 59;9;0625 x 29.875 = 3.7 ((b].

Ma= é»‘-’&);l-gx 023 = 272 (/b-in]

: M= 9ZE 428210620 = 14.2 [1b-in)

My =B 59822551025 _ 35,6 [1p-in]

La mé.xima. deflexién serd:

Qo = 2XE98 x (090 x 1077 = u5x1071 in.

Fx3x .2485 (10.625 +20.25)°

X =.RX{04252/0.628 _ 7.05 in. ’ |5

/0.625 + 20.250

&
v B3l
& Diagrama de momentos



Diagramd de fuerzas

Tabla de Resultados

~110-

.
g

Fuerza Ra{lb) Rb(1b} Ma Mb Mf n x (in)
(1b-in) (1b-in) {(1b-in) 6tin)

PRIMERA VELOCIDAD: _
F =598 595 3.7 272’ 14.2 25.6 15 7.05
F =1467 232 788 1012 1768 1300 8.01 5.6
Pl.xy:;1126
Pl.x7%: -
942 194 743 848 1480 1088 B8.71 5.6
Resultantes 411 1080 1187 2295 1696
s VELOCIDAD;
435 - 432 2,7 197 9.7

146 B39 T8 810

122.5 268 618 708
Resultantes 311 414 778 1068 1005
TERCERA VELOCIDAD:
Pl.xy 522 520 3.2 240 12.6 0 1,13
Pl.xy: 558 445 117 870 362 511 3.12 6.21
pl.x%:469 374 98 730 304 429 2.2 6.21
Resultantes as2 150 963 465 667
REVERSO ;s | _
P1.xy:379 377 2.3 172.5 9 16.2 0.95 7.05



Fuerza 885
Pl.xy:766
Pl.x2:442

Resultantes

P.T.0:

Pl.xy:390
Fuerza 210

Pl.xy: 187
P1.x2; 455

Resultante

/727

7.3
4.2

370

a817

7.5

4.3
380

758

437
873

2.4

778

450
897

26.5

15.3
147

177

27.2

16.2
150,5

423

244
480

8.75

4.35

258
489

49.8 .

28.8

' 87.5

51.2

29.6
59.1

=111~

.285 .6.93

.164 6,93

.29

.16

Diagrama de Momentos Flectores

2295

/068
465

o s
A \ 8 ///
Ny e e
NS N\~ &
’ NN
1005



-112-

CONTROL DE SECCIONES PELIGROSAS.-

Seccidn BB:O;. = M%M = 4530 /os:'.

Z =_ﬁ_g X/758 x . 625 = 2765 pSi-
.4370

Material SAE 1060 (Jr = 109000 psi
Diagrama No. Z-9 (fa= 46000 psi
o Zi.’ 37000 psi

o=—=26._ _ 62
2x 37

4 .
(Za-,ué__ \/4’550 + 4&62)(2765) = S700 psi.

0}’;—. /.-—é-—x B x .87 x 46000 = 20200 psi.

Kf = 1,6; Ka = .8 y Kb = .87, Valores tomados de los graficos {3-1

a 3-4) ‘ p
4 ‘-"-2—_;6—5"):-8,‘: LB7 x37000 = Q300 ps[.

Kf = 2,765 Valor tomado de los gréficos (3-5 y 3-¢)

&{—#5700 =354 ; Sﬂt —-—:5_—'?-53—-- 1;63) Spec. 1.05 I (3 8)
RESULTADOS:
Velocidad Seccién  S.ex.f. S.ex.t S.nec, hy,
Primera AA 2,26 - 1.05 ~-1,1 6%
BB 3,56 1.635 1.05 -1.1 6%
cc 1.125 - 1.05 -1.1 6%
Segunda BB 5.6 2,58 1.4 -2.0 51%

cc 2,49 - 1.4 -2.0 B51%
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Las dimensiones finales se encuentran en el plano

CHAVETAS,. -

Factor de diseifio = 1.75, para pequeiias vibraciones,
Material € 1020 recocido, Sy = 42000 psi.

Esfuerzos de diseio

. Y
(e =—4-/'2725QQ-—:.— 24000 psi. (compresion)

. =5 x 42000 _ s2p0p0 psi, (cortadura
Js 1.75 00 pst. (cortadura)

T (torque) = 1758 [/b-in]

Para un ¢je de D = 134" corresponde una chaveta de las siguien
tes dimensiones: B = 3/8" T= "
Tolerancia en b = 0.002"

Longitud de la chaveta:

4 7 .. 4 x{,758 - ‘.
L =~ Toqx55xi% 782 in

=—2T =~ _2x 1758 .52/ in.
.Ls OEbD /2x.375 x -3 =

Los anteriores cdlculos estdn basados en las cargas promedio,
pero teniendo en cuenta lae cargas pico y las dimensiones del cubo,
adoptamos una longitud de las chavetas de L = 1% in, para una mayor

rigidez del montaje de los pifiones sobre el eje,

EJE TREN MOVIL:

El plano (p-x) de las fuerzas que actfan sobre este eje se en

cuentra a 40° del plano x -~ ¥.
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' RESULTADOS :

VFUERZA Ry, (1b) Rg(1b) Mp(lb-in) ME(1b-in) Mp(lb-in) x10(in) X(in)

PRIMERA |
1467 633 911 1877 1920 1605 5.79
SFRUNDA
761 414 190 935 830 882 1.54
) TERCERA
730 606 62 860 156 333 4,94
REVERSO . ' _
-885 70 803 236 1020 - 384 1.8

5.4
4.82

5375

4D 81

CONTROL DE LAS SECCIONES PELIGROSAS:

{020

235

|
I
i
\1

e |
s By
gso/ \830
I3 Diagrama de Mometos Flectores
1877
(Jr = 109.000 psi

MATERIAL SAE 1060 Jzo=  48.000 psi ' | 1920
“Zi= 37.000 psi

2 __/
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VELOCIDAD SECCION SEX - T SEX t Snec hb
4
PRIMERA AA 2,185 - 1.05 -1.1 6%
BB 2,12 1.7 1.05 1.1 6%
cC 1.41 1.57 1.05 -1.1 6%
SEGUNDA AA 3.21 - 1.4 -2.0 51%
BB 4,19 3.36 1.4 -2.0 51%
cc 2.8 3.05 1.4. -2.0 51%
CALCULO DE LOS ESTRIADGS DEL EJE
Para el pifién (4) de primera;
s M,' = 4040 lb-in D= 38 mm
My = 6400 1b-in d = 82 mm
Segdn tablas 3-/ 9 3-3
Z = 8 K = 1.244
L)L = 3.8 m = 2.10
{pin, = B37% 24 x.38 _ 24 mm

244
La longitud efectiva del eatriado, tanto del cubo como del eje
(35mm) es mayor, luego el disefio es aceptable. La misma condicién

se cumple en los demds estriados de este eje; las dimensiones fina-

les se presentan a continuvacidn:

Pogisién d D b c r l.m.r. Efect.
estriado (mm) (om) (mm) (om) (mm)  (mm) (mm)
PINON 4 32 38 8 6 .3 .3 21 a5

* PINON 8 26 32 8 ;| .3 13.6 28.8

‘ ACOPLE CON ¢ 2 10 4.3 .2 .2 12,17 19.05

. EL MSPEED® 3 )
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Las dimensiones finales del eje se encuentiran en el pla-

no,

EJE DE ENTRADA:

O~

MATERIAL SAE 1060 s .

Ci.

RESULTADOS

109.000 psi
46.000 psi
37.000 psi

It

Pare todas las velocidades:

Oexgr > s
Snec. = 1.4 - 2.0

EJE DE L0S PINONES INTERMEDIOS: (idler)

Fuerzas existentes cuando estd funcionando el P.T.0, (caso

més deafavorable)

Oz = 120.000 psi

MATERTAL S A E 5135 Jta= 54.000 psi

ij. = 48,000 psi
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Diagrama de Momentos Flectores

RESULTADOS:
SECCION Seaf Sext, Snec. hy, (%)
AA 1.61 - 1.1 - 1.28 12
BB 5,72 3.5 1.1 -1.23 12

EJE DEL PTO:
Estd sometido a torsidn:
Material SAE 1045 (Jg = 92.000 psi
Diagrama No, 3-10 (J7 q.= 40.000 psi
Zi. = 81,000 psi

[}

s =3190 psi; WA

Sex=2.45 ; Specl.1 - 1.23

]

7800 psi.
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Eje-pifién reductor final : { Pifi6én No.13)

. Qéfo
, /
N
2565 !'/ S
o _—
| _ _ —_
a
5
N
37 f
\. J
Material: Acero AISI 4320 Ue = 150.000 psi.
Diagrama No. 3-/3 d;a = 75.000 psi.
: 8; = 7T0.000 psi.
RESULTADOS :
Velocidad Seccidn Sex.f Sex.y Snec, hy %
PRIMERA AA 1.18 1.15 1,05 -1.1 6
BB 1.85 1.0 1,05 -1,1 8
SEGUNDA AA 1.42° 1.40 1.4 - 2.0 51
BB 2.20 2.18 1,4 -2.0 51

Eje de gal.i_da. a la rueda;

Material : Acero SAE 4140 Up = 135,000 psi.
Diagrama No. 3-/2 Grg = 60.000 "psi.
Bi = “54.000 psi.
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4900

Diagrama de Momentos Flectores

RESULTADOS ;
11330
Yelocidad Seccién Sex.f Sex. Snec. hy %
' BB - 1.15 1.05 - 6
SEGUNDA AA 1.42 1,38 1.4 -2,0 51
BB 1,483 1.39 1.4 - 2,0 51
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RODAMIENTOS

DESCRIPCION.—~ Loe rodawientos enpleados en las cajas de velocida-—
des para tractores, son: a) de uns hilera simple de holas, o h) de
rodillos conicos, Si Jlas condiciones de carga son exigentes, se pue
den reeaplazar los rodamientos de bolas por rodamientos de rodillos
cilindricos teniéndose en cuenta yue su capacidad de carga es major

pero no ‘ueden desarroller las mismas velocidades.

En las caja® de dientes rectos se ewmplean rodamientos de bo-
tas en los ejes de entrada, contraeje, eje de salide y auxiliares,
puesto yue se considera gue la carga es solamente radial, y cual -

guier carga axial yue se presente puede ser soportada por éstos,

Si la cajn tiene engranajes helicoidales, se hace indispensa
ble el uso de rodillos cdnicos yue soporten las cargas axiales crea
das por los dientes., Por la misma razén, se emplean en los diferen

ciales espirales e hipoidales,

Cowmo en los diserios de tres a cinco velocidades se emplea el
mismo arreglo gue en las cajas de automdvil, el eje de salida se a
poya dentro del eje de entrada, haciéndose indispensable el uso de .
rodapientos de agunjas, Jebido principalmente a las limitaciones de

espacio, Las principales cualidades de estog rodamientos son:

a) Alta capacidad de carga radial
b) Pequefio espesor

c) Disefio simple

d) Fdcil montaje

e) Fdcil lubricacién

f) Bajo costo

=120~
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De bolos De rodiflos conkcos De agusos

SELECCION DPE LOS RODAMIENTOS.- Aunque cada uno de los fabricantes
describe en sus catdlogos la forma correcta de seleccionar los ro
damientos, los procedimientos se basan en hallar la vida del ro -
damiento seleccionado en base & una carga dindmica equivalente
que tiene en cuenta las influencias de las cargas aplicadas, la

inercia de las partes gue rotan y los efectos hidrodindmicos del lu

bricante empleado.

Rodamientos de bolas.-~ La carga dipdmica eguivalente se calcula por

medio de la siguniente férmula:

P=XFr +YFfa (ko (4-1)

en donde; P = Carga dindmica equivalente
Fr = Fuerza aplicada radialmente
fa = Fuerza aplicada axialmente

X,Y = Factores propios de cada rodamiento

La vida en fatiga se calcula mediante la relacién:
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Lh = s00. /fg‘ 'fn)s [ hrs) (4 -2)

donde: Z:h = Vida a la fatiga en horas

Ry

Capacidad de carga dindmica

(\
it

Capacidad dindmica eqguivalente
Fr = Factor de velocidad (R.P.M,)

Los valores de L} se hallen tabulados para cada valor del

término ﬁ%-f;) y se pueden leer en los catdlogos,

Rodamientos de apujas.~ Para seleccionar un rodamiento de agujas
J

se debe hallar el valor de la Capacidad de carga dindmica Requerida
BCD, la cual tiene en cuenta la carga aplibada, la velocidad de ro-
demiento, la vida deseada, la rotacidn de la pista exterior, y la
dureza de la superficie sobre la que.ruedan las agujas. Se expresa

por:
BDC = LxSFx LFx RFx HF [/&] {4~3)

donde L = Carga radial en el rodemiento (No soportan

axial)
SF = Factor de velocidad
LF = Factor de vida
KRF = Factor de rotacidén de la pista exterior

MF = Factor de durezas

Si la carga es estacionaria respecto de 1a pista interior, el
valor de KF se puede tomar como 1.0 Si la dureza de las superfi
cies de rodadura estdn por debajo de 58 Re., se debe emplear el va-
lor de ///~ correspondiente, Fste problema se puede obviar mediante

el uso de pistas superpuestas al eje,o pista interior.

Rodamientos_de rodillos_cénicos.- El niétodo expuesto a continuacidn

para seleccionar los rodawienios de rodillos cénicos es el empleado
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por la Compaiifa "The TIMKEN Roller Bearing Company".

Cuando un par de rodamientos de una sola hilera de rodillos
se¢ aplican en un mecanismo, se montan en uno de los dos disefios que
se conocen con los nombres de "montaje indirecto" o "montaje direc-
to", cada uno de los cuales proporciona condiciones espaciales que
pueden ser deseadas en aplicaciones determinadas, dependiendo del
tipo de unidad en la cual se van a montar. Aungue el factor economia
es ¢s predominante en la escogencia del tipo de montaje, la rigidez

yue éste proporcione es en muchos cases el factor principal,

U - S
Wy o] e Se ] ey
Fp e | ~Set l Zg

o] fé,ﬁwwﬂse.wvm_h% ; =,

I S—

Fig.4-2

La estabilidad de estos montajes se muestra en la Fig.No.2

Bl montaje superior es "indirecto" y el inferior es "directo",

Trazando perpendiculares "Ac-~Ao" desde el centro de la 1i-
nea fde contacto de la copa, "Ac*",hasta el eje, para el redemiento
"AY, y desde "Be-Bo" para‘el rodamienteo "B", y usando las inter -
secciones "Ao" y "Bo", obtenemos la distancia "Se" que es la medi-

da de la rigidez del montaje. Se observard que el.espaciamiento



LA

real “&a" es considerablenente mayor para el mautaje "directol,

Con el fin de obtener una distribucidn precisa de las cargas
en los rodanientos, los puntos "Ao" y"Do" deberdn usarse como cen -
tros verdaderos de presidan de todas las fuerzas resistentes creadas
por leos rodillos sebre el rodamiento. ks alrededor de este punto
donde deberdn tomarse los nomento: para calcular las cargas en los

ejes y en los rodamientos.

Il momento de la cowmponente axial es de gran imporiancia en
ciertas instalociones en donde el mentaje satisface las condiciones

de un rodamiento e ana sola hilers donde;
)

1} Las cargas radiales de los rodamientos difieren considera-
blemente.

2} Los rodawientos difieren en caracteristicas y didmetros,

3) La mayor componente de la carga resultante en el rodamien
to es producida por una cupla alrededor del mismo, Esto se
puede determinar observande si las componentes radiales en

Yos tos rodanientos se dirigen en direcciones opuestas.

Fn tales circunstancias, se recomienda un cdlculo mds preciso
para justificar la seleccién de un rodamienio prdctico y econémico.
Il'ste método se conoce como el método de la "Separacidn Efectiva"

(Effective Spread Method) y se muestra en la Fig, 4-7 como "Se",

En los cdlculos por este método, se selecciona tentativamen-—
te un rodamiento y se emplea la separacidén real "Sa", jpudiéndose
calcular luego la Separacidn Efectiva "Se" por una de las siguien-

tes férmulas:



donde
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Se = Separacién efectiva in.

Sg = Separacién real, in.

, Da .
AP -6
Z 512 £, (4-¢)
D
Foa——"8 4-7}
S 512 Ky (

ﬁﬁ,qg= Dia, interior de la copa, medido en un plano
radial gue pase por "Ac" o "Be®,
k&,Kb= Relaciones entre la carga radial y la axial

Wj, W = Distancia desde 1a cara posterior del como

it

hasta el "centro efectivo!. Se encuentra en
la seccién II del catdlogo "The TIMKEN Engi-

neering Journal®,

CALCULG DE RODAMIENTOS

Tanto los engranajes como los ejes =se han disehado para una

duracién apréximada de 10000 horas, distribuidas segin tabla 2-/0

Con e] mismo criterio se determinan los rodamientos,

Rodamientos de bolas: Caja y eje del fremo,

Cdlculo del rodamiento A

730 rpm.

Velocidad la. 2a, 3a, . Reverso P.T.0

i/100 . 064 . 543 .234 . 032 .128

Pi (kg) i87 141.5 173.5 168.3 173




Fig. 4~3

DESIGNACION DE LOS RODAMIENTOS

@:ﬁ_ -
A\
\ \ L




RESULTADOS
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Rodanti ento Fr (Kg) SF LF Lf(Horas)
As 8206 159 .356 3.42 20000
B: 6306 255.5 .356 3.18 16000
C: 6208 198 .254 2.93 12500
E: 6007 163 .386 3.0 13500

Rodamientos de agujas:

1a seleccidén se hasa en

.Capacidad de carga:

BDC reguerido

catdlogo F A G No.410008

Caja y PTO.

= Pi x SF x LF x HF

en donde: BDC = Capacidad de carga calculada

Pi = Carga dindmica aplicada

SF = Factor de velocidad

LF = Factor de vida deseada

HF = Factor de dureza superficial de la piasta

interior
RESULTADOS
Rodamiento  Fr S LF BDC BOC Bésico Ly (hrs.)i5%
Interior

D: B2012 512 3.1 2.47 ag20 4170 104 1R-1612
F: B2016 732 2,63 2.47 4570 5540 104 .IR~1616
G: B2012 652 2,53 2.47 4100 4170 10t 1Ra1B12
H: B1816 1015 1.47 2.47 3700 5250 104 IR-.1516




La seleccién se basa en catdlogo TORRINGTON BEARING Co.
587,

Rodamientos de rodillos cbnicos:

Diferencial:;

[
f

X%t

Condiciones dadas:

Tipo de vehiculo : Tractor
Teso del vehiculo: 2800 1b,
Dintetro de la rueda; 42"

Reduccidn; 37/7 x 48/10

Diametros requeridos:

FPosiciones J = 1.258%
e 1.375"

L = 2.0"

M = 2.0v

Datos del pifdén y la corona:

o

Ancho corona:. 1,250
30° Rm.H.

8¢.5°

(ypfi {dngulo de 1a espiral de la corona)

L]

]

)/;: (dngulo pitch o de' couo primitivq)

? (dngulo de presién) = 20

a
D2 (didmetro piteh de la coroma) = 10,5625"



Ancho del piidénm : 1,25"
/y/:(gngulo de la espiral del pifién) = 30° L.H.
YP : (dngulo pitch o del cono primitive) = 9.5°
¢ ! (dngule de presién) = 20°
D:;(diémetro pitch del pifién "speed") = 2.0"
. ANALISIS:

N L06 x 316 + 5{ xE32 + .22 x 812 +.06x/949 +.03x 33/

596 RPM,

N

SFp (Factor de velocidad) = ,95

Velocidad de la coronas =._§—g.§7-25-1— — /2.6 ARPM.

Afj—a'- {(Factor de aplicacidn - pifién) = 1.0

AF:-' (Factor de aplicacién - corona) = 1,65

TE : (Esfuerzo tractor) = T00 1b.

Di:(l)iametro pitch medio de la corona) = Dg—'(FGSGBn %)
= 10,5625 -~ 1.25 x ,9883 = 9.0825"

Dﬁi (Didwetro pitch medio del pifidn) = D 7

37
= 1.722"
Radioc medio de la corona: 4,5412%
Radio medio del pindéns (861",
7 F:(Fuerza tangencial en pifién y corona)
TF = Tr X Pmlanas) x 49 . 600XI0x42"  _ 555 (6 .

10X Dy 4.9x 9.0825"

7 . . Fuerza tangencial al desacelerar (Coast force)

Th= 704 TF « 566x.7 = 396 (0,

T-T-,G; ¢ (Carga axial en la corona}

Tre = cg“’}} (tan ¢ x Sen Te — Sen 'y Cos Ve )
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Tre = 265 (3644.986 ~ .5x.165) = /81 Ib.

.866

STGF(Fuerza radial en la coroma):
SE -=C 'V (tan ¢ Cos Ve + Sen YSen ¥e )

a
Srp = ‘ggg ((364x./66 + .5x.986) = 362 (b.

=
SF'(Fuerza radial, al desacelerar, en el pifién)

\_)T —
Fe Cos Y

Sre = LEC (tan ¢ Cos Vi + Sen ¥ Sen §5 )

P

~FL2l (364x.956 5) = 187
T x. 986 + .5 ,165) = 187 (b.

ﬁ:;:(ﬁ'uﬂrza axial en el piién al desacelerar)
T+, -—IEC—* (tan ¢ Sen fp— Sen ¥ (os }70)

FE4x. 165 = .5 x. 986 ) = =177 (b

m

|
o !q,

k.

TT;:(Enpuje axial en el piiién)

Tre = Cz-fy (tan ¢ Sen Ve + Sen Wcos ¥ )
K",,,\» — g
= e [BFIXUCE ¥ Ex.986 ) = F62 (b

S i:(F‘uerza radial en el pifién)
o P

- gf? (564 x.986 — . Ex. 165 )= /) ib.
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SELECCION DE LOS RODAMIENTOS:

Posicidn Cono Copa BRR K
Diferencial L {RH) 18790 18721 1810 1.44
Diferencial M (LH) 18790 18721 1810 1.44
Pifién J delantero 02476 02421 2040 1.40
Pion K trasero 28178 2820 2410 1,59

CARGAS RADIALES EN 1.0S RODAMIENTOS:

Basadas en el método de la separacidn efectiva "effec-

tive spread" y tomando momeutos

T Z /
[ 566x L.8EE saxfsra /3/&9.03.«5)3 N n
R :\/l c73 )T 675 6.73 R

e un modo semejante se obtiene;

R = 8558 b, R =129 1b,
R = 108,55 1h, R = 591 1b,
B = 501 1b.

Cargas radiales eguivaleates - Para series difereutes:

L p oLl ' Lf
K .I—

ak:

AY cumplir esta condicién se emplea:

RE ;= .53 R; + KJ‘( XN + 7:11)

C
\K

LEAX /02,5 f‘4(' FES + /77/ - 507.5 /i
: [ ]

ARRy = _.‘Jl.é-.ff_.'...,i’:{_é._gﬂ_ﬁ: = E07 85 x) _ 534 (6.



LFyr= _BRRs x SF _ 2040 X 95 _ 3.82 (LF - oo |
REr x AF 507.6x 1 :
RESULTADOS
Posicidn Cono Copa RE RRR  BRR LF(hrs) %
L 18790 18721 657 718 1810 63,000 39.7
M 18790 18721 213 233 1810 o 12.9
J 0 2476 0 2421 507.5 534 2040 o 26.2
X 2878 2820 958 1010 2410 62.500 41.9

SELECCION DE RODAMIENTOS -~ EJE TE SALIDA

Rodamiento
h
Posiciones Cono Copa RRE(1b)  BRR(1b) Lg{hrs)
0 3906 394 -AS 3380 3370 8300
r 387 ~ E 382 -A 2510 3000 14500

La seleccién se basa en catdlogoe de la Compaidia THE TIMKEN CO.




cAP1ITULO WV

FUNDICION DE LA CABCAZA

En la practica, el minimo espesor de la seccidn, en la caal
cualguier clase de fundicidén gris puede vaciarse, probablemente de
pende mis de la rata de enfriamiento gue de la fluidez del wrterinl
Por ejemplo, sungue una placa de 18" x 12% x ¢ puede.vaciarse tan-
to en fundicién de la clase 25 ( esfuerzo de tensidn — 25000 psi.)
como de la clase 50, ecste Gltimo no producird fundicidn gris, cebi
do a yue la rata de enfriamiento seria tan rdpida yue se¢ formarian
carburos masivos. La rata de enfriamiento puede disminuirse por me

dio del aumento de la cantidad de material (mass effetq.}

También la geometria de la pieza tiene gran influencia en la
seleceidn del material, fe ha encontradoy gue con el dekido ajuste
del contenido de silicio y el uso de graflitizantes (llamados inocu

lantes) se puede disminuir la seccidén sin gue se presenten carburos

masivos.

il efecto de masa asociado con el aumento del espesor de la
seccidu o diswinucidén de 1o rata de enfriamiento es mucbo mis pro-
nanciado en la fundicién gris que en el acero fundido, ! electo
de nasa en el acero fundido da cowno resultade un aumente del tama-—
flo del grano en las secciones mds grandes, Esto también se presen-
ta en la fundicién gris, jero los elfectos mds importantes son el
tamadio del grafito, su distribucidén y la cantidad de carhén gue se

presente en forma combinada,

Para cualyuier compos&icidn de la fundicidn, la rata de en -
friamiento, desde la temperatura de solidificacioén, determina la
razén de carbono combinado a carbone grafitico, lo cual controla
la dureza y la resistencia de la fundicidén, Por esta razén el efec
to del t{asafio de la seccién en la Tundicibén, es considerablemente

-132-
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r mayor gue en la mayoria de los metales ferrosos homogéneos donde

la rata de enfriamiento no afecta la Forwa Jel contenido de carbén

a escala macroscdpica.

Algunas reglas generales de disehio yue ayudardn a asegurar

me jor calidad a bajo costo, son:

1)

2)

3)

4)

5)

6)

: : des es:

Conservar las formos le mds simples, evitar en lo posible
proyecciones. '
Conservar el minimo peso ¥y las dimensiones ian pegueiias
como sea posible,

Buscar secciones delpadas, 1u'suficiente'que periitan un
correcto vaciado, Les nervaduras pueden ayudar a aumentar
le resistencia con un minimo de peso. _

Es deseable la uniformidad en las secciones, Si varian, la
transicidn debe ser gradual, para evitar la concentracidn
de esfuerzos.

Evitar cortes, que incrementan el ndmero de moldes y el
costo de operacion,

Se deben evitar aristas vivas interior y exteriormente, u-
sando bordes redondeados.

El modelo debe ser de tal forma que permita el flujo de la
fundicién y permite retirarlo sin distorsidén del molde.

Se deberd especificar el uso adecuade de corazones o nd ~
cleos con el fin de ahorrar material,

Se deben disernar lo8 corazenes de tal forma gue se puedan
retirar fdcilmenie y su construccidn sea sencilla.

Para agujero& peyuenos no Se deben emplear corazones, pues
se rompen fédcilmente,

In sitios donde la fundicidn va a ser mayuinade, se dehe
aumentar su espesor.

La parte a maguinar debhe ser fdcilmente accesible,

E£] material recomendado para carcazas de cajns de velocida
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Fundicidén ASTM A - 159 ~ 55 clase 121 &6 SAE - 121

Minima resistencia a 1a tensién 40000 psi, dureza 202 - 2535

BHN, y composicidns 47T = 3,1 - 3.3

%S = 1.8 -2,
4 = 0.12

s = 0.15

#Mn = 0,60 - 0.90



Fig 5.4



CAPPITULG VI

LUERICACION

ARREGLOS PARA LA LUBRICACION, -

Casi de manera invariable, la lubricacién de la transwisidén
en los tractores se realiza por el método de salpicado. la dnica ex
cepcién en la mayoria 4e los casos consiste en yue los rodawientos
yue soportan el eje final de la rueda, es decir los yue van ‘en los
candeleros, no alcanzan a ser lubricados por este sistena, y deben
lebricarse eeparadacente por an haidg de aceite propio o'por grasa.
Se acostunbra frecuentemente lubricar la caja #e velocidades, el di
ferencial y la reduccidn final con el miswmo aceite en una carcaza
compuesta, Norualmente, sin enbargo, la reduccidén final se lubrica
independientemente, lo mismo yue la pifioneria de la toma de fuerza
o P,T.0. La carcaza se deberd subdividir en compsrtimentos separa—
dos de acuerdo con el disefo de las verias partes, El aceite de lu-
bricacién de la caja de velocidades ¥y el diferencial se esmplea como

medioc operacional en el sistema hidradlico de levante.

En cada seccidn o cbﬁpartim ento de la carcaza el engranaje
mis bajo o el wds grande se surerge en el aceite pars gue transpor-
te la cantidad reguerida a las superficies de trerbajo, incluyendo -
las pistaé de las holas o rodillos de los rodainientos en los ejes.
Los rodaxientos y los engranajes se encuentran casi todos fuera del
bano de aceite, y para asegurar su correcta lubricacidén, es impor -
tante mantener el nivel de éste en su altura correcta, Este nivel -
no debe auwentarse, pues ,uede ser casga re recalentawmientos y pér-

didas excesivas de potencisa.

CCNEI1CIONES DE OPLRACION Y RESUERTMIENTOS DEL ACEITE

La trapnsmisién de un tractor dehe soportar cargas mucho mds

pesadas gue lasg de un automévil, y la utilizacién de todos los ejes

~136-
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de la caja es mucho mayor, puesto gue en el automdvil la mayorfa de
le operacién se realiza en directa, Al irse auwmentanda el torgue,
las fuerzas entre un par de dientes gue engranan €e multiplican tam
hién. En varios puntos del trem, el torgue tomado del motor y multi
plicado por la caja puede transmitirse em su totalidad por um solo

par de dientes.

Asi como sucede con el aceite del motor, aungae a baja rata,
el aceite de la transmisidén sufre un deterioro progresivd por oxida
cién y por contawinacidn. Las condiciones de contaminacién son seve
ras por la exposicifn del aceite al aire durante largos periodos
de tiempo, calor y catalizacidn metdlica. Se dehen euwplear entonces
aceites de buena estabilidad. Generalmeute no se tiene una idea co-
rrecta de la temperatura de servicio de un aceite en la transmisidn
las cuales alcanzan valores de 28C°F ¥y mde dentrc de la peliéula -
gue lubrica las superficies de dos dientes én contacto. Le contami-
nacidén de aceite de la transmisidén se sucede en menor escala gue en
el motor, puesto gue en éste se emplean cojinetes de aceite y hujes
de varios tipos, mientras ue en la transmisidn se emp)eaﬁ como'nog
ma general rodamientos. Muchas de las particulas en suspensién en
el aceite son abrasivas (polvo, metal y 6xidos con sustancias sili-

cosas que logran intreducirse en la carcaza).

Para una lubricacién efectiva de los engranajes es necesario
que lan pelicula seacapaz de soportar grandes presiones, como las
presentes entre las superficies de dos dientes en contacto. De igual
manera gue en los rodamientos, el mantener esta pelicula es de vi -
tal importancia y en este ewpeiio juega papel preponderante los efec
tos hidrodindmicos de la viscosidad. Bajo grandes cdrgas ¥ a bejas
revoluciones, la lubricacidn entre un par de dientes gue éngranan
tiende a volverse del tipo comunmente designado cowo "Lubricacién
de limites" {Boundary Lubrication) em la cual la pelicula de aceite
es extremadawente delgada y debe su existencia & fuerzas fisicas o

gquimicas, o & una cembinacién de lag dos, La experiencia demuestra
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gue en este casc los aceites con un grado de viscosidad mayor pue-
den soportar cargas mayores, situacidén atribuible a su mayor tamaiio
nalecular, y por lo menos eu algin grado, » la accién hidrodindmica

gue pueda tener lugar,

Los sceites minerales de gran viscosgidad son los mds recomen-
dados pare las transmisiones de los {iractores. En casos severos, siun
erbargo las peliculas proporcionadas por estos aceites no son sufi-
cientes para prevenir el contacto entre superficies metal-metal, y
es entonces cuando se deben usar aceites con aditivos, gue deherdn
gser del tipo active ¥ gue comunmente se conocen como "aceites E.F."

(Extreme Pressure).

Una dltima consideracidén de mucha importancia prdctica, consis
te en la capacidad del aceite de separarse del aire sin formar dema-
ginda espusa, lo cual puede jrerjudicar la correcta lubricacidn del -~

sistem,

GRADOS DE VISCOSIDAD. - Y¥n el Standard de la AGMA “"Lubrication of Eu

closed an Open Gearing" (AGMA 25(.0l) se clasifican los lubricantes

asf:
Tabla 6«1
No. AGMA Vissoe e ® SUV Segundo a 210°F

1 186 - 240
2 280 - 360
3 490 - 700

4 700 - 1000
5 80 - 105
6 106 - 125
T 125 - 150
8 150 - 190
9 350 - 550
10 900 ~ 1200
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Como los aceites del notor, los aceites empleados en las trams
misiones se clasificen de #cuerdo a las denominaciones SAE o SUV (Seo

ciety of Automotive Engineering) o (Saybolt Universal Viscosimeter),

Lubricantes recomendados por la AGMA

Tabla 6-2
Tewperatura awbiente - °F.
TIY® DE UNIDAD
15 a 60°F. usese | 60 a 125°F.
AGMA No. AGRMA No.
jes paralelos: Reduc., simple
Hasta 8 in. 2 3
e 8 a 20 in. 2
Més de 20 1in. 3
iies paralelos (Doble reduc.)
Hasta 8 in,
De & a 20 in.
Mds de 20 in.
Ejes paralelos {Triple Reduc)
Hasta B in. 2 3
De 8 a 20 in,
Mds de 20 iun. 4 5

PISTRIBUCION DEL ACE1TE,- ku sitios en donde el aceite lanzado por
los mismos eagranajes, u otro elemento emypleado para tal fin como
estrellas de nylon, anillos, etec, no es suficiente para proporcio-
nar una lubricacién segura, se acostumbra a construir em la nisma
fundicién tazas o recipientes que lo recojan y lo distribuyan de wa
nera conveniente por medio de taladros o conductos en la carcaza.
Se emplean tambiéu aletas orientadas que permitan una conduccién

mds fdcil) desde la pared hasta las diferentes tazas. De manera -
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similar, el aceite yue desciende de los engranajes superiores des-
pues de haberlos lubricado se recoge y se conduce a los rodamientos

y superficies que requieren lubricacidn.

NIVEL DEL ACEITE.- La deterwinacidin del nivel correcto no puede rea
lizarse de manera exacta sine cor los engranajes funcionando. La di
ferencia entre el nivel estacionario y el de funcionamiento puede

llegar a ser de un 25%,

La profundidad a la cual se debe sumergir un engranaje dentro
del bario de aceite depende inversamente de la velocidad periférica
del pismo para un tamalio dado. En el caso de engranajes s bajas re-—
voluciones en donde el salpicado producido es muy pequeiio, se¢ puede
llegar a requerir inmersiones de varias pulgadas, para asegurar yue
ge transportard la debida cantidad de aceite hasta el punto de con-
tacto de los dientes; en este caso, las variaciones apreciables en
¢l nivel de aceite son de pequena importancia, E! case contrario o-

curre con los engranajes que operan a altas revoluciones,

Para engranajes rectos o heliceoidales, la prefundided correé-
ta de inmersién no deberd nunca sobrepasar en tres veces la altura
total del diente, pero en cambio puede llegar a ser varias veces me
nor, dependiendo de las velocidades. Los engranajes con velocidades
medias requieren inmersiones de dos a tres veces la altura del dien
te cuando su tamafio es mayor. Como regla general, la profundidad re

comendada para la lubricacién se encuentra entre 4 a 2 in.

En el disero de la carcaza péra cualgquier tipo de engranajes
se deberd temer en cuenta no #olo los efectos dipdnicos de la rota
¢cién de los engranajes dentro del bailo de aceite, sino también la
distorsifn del nivel. Se deberdn evitar estrechamientos gue causen
una agitacién violenta de aceite, empleando anchos pasajes yue dis-

minuyan la accidén de bomnkeo creada en los dientes de los engranajes

Fn Ja Fig.6~1 se muestra la disposicién tipica para la lubri

cacidén del eje trasero de la transmisidén de un tractor de raedas.
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Fig. 6-1
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DETERIORO DEL DENTADQ DE UN ENGRANAJE

Aungue no todas las fallas yue se pueden presentar en los dien
tes de los engransjes se deben a una mala lubricacién, ésta tiene
un papel importente, razén por la cual incluimos esta seccién en el

capitulo de lubricacidn.

FORMAS DE FALLA,- Los engranajes pueden fallar en varias formas, pe
ro en general, el factor principal de éstas es la carga yue transmi

ten, y sobre esta base se clasifican en:

a) Abrasién o desgaste superficial

b) "Scoring"™ o destruccién total de la superficie por fallas
de lubricacién, '

¢) "Pitting" o fatiga de la superficie

d) DPeformacidén pléstica .y rotura al impacto.

Cada uno de los anteriores tipos de falla tiende a ser predo
minante en cierta Area del diagrama Carga-velocidad gue se muestra

en la Fig. §-2

S
S N
% 0 % .
3 g 13
2 A3
S g
N -
Yy
3
N
A\
7 2 3

Dés pgaste 0/0 fima 'ISCOH'HQ #

0

Velocidad de t hnea prich
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El Area totml se divide en cinco diferentes secciones, cada

una de las cuales se encuentra limitada por una 1inea,de-falla.

En la regi6n 1 se muestra la condicidén de un engranaje que
gira despacio, por lo cual no alcanze a desarrcllar una pelicila
hidrodindmica de aceite, El desgaste es rdpido si se mide en térmi
nos de material removido por millén de contactos de los dientes,
Como la velocidad es pegueiia, el desgaste es lento desde el punto
de vista de material removido/hora, El tamafio de esta seccidn se
puede reducir en la mayoria de los casos simplemente wediante el u
so de aceites mis delgados o con aditives que permitan que éste per

vanezca més tiempo adherido a la superficie del diente.

La condicidén ideal del funcionamiento se consigue en la parte
inferior de la seccidn 2, en la cual la velocidad de operacidn desg

rrolla una peliculs hidrodindmica satisfactoria.

En la regifm 3 se presentan las fallas répidamente, la veloci
dad es alta para producir la pelicula hidrodindmica, pero ésta se
rompe répidamente produciendo altas temperaturas gue favorecen la

produccibén de “Scoring" o soldaduras,

La regién 4 posee las condiciones gue favorecen la presencia
del “Pitting", y puesto yue éste es eminentemente un fendmeno de fa
tigan superficial de los materiales, la regidén tiende a aumentar su
tamafioc con el tiempo. Teawbién se incrementa en condiciones de tra-

bajo con lubricacién pobre,

La regién 5 es en la cual sucede la rotura de los dientes, El
tamalio de ésta se jucrementa también con el tiempo, pues la rotura
es una falla de fatiga.

Las dreas ue se muestran varfian con la clase de engranajes

yue se¢ estén empleando.

ABRASION.- Esta condicidén representa un desgaste continuado de las

superficie a una rata comparativamente rdpida. La abrasién es mucho
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més rdpida yue el desgaste nornal el cual disminuye con el usoc, pe-

ro es mids lenta yue el “Scoring", el cual puede causar la destruc -

cién de los dientes enm cuestidén de horas. La superficie del diente

sometido a abrasidn es suave aunque posee un acabado mate caracte -

ristico debido a las finas rayadurss gue se producen en el sentido

de deslizamiento,

La causa principal de la abrasién es la contaminacidén del a-
ceite con particulas metdlicas desprendidas de loe dientes, o par-
ticulas de cardcter siliceo como el polve, etc, Estas particulas
al quedar aprisionadas entre dos superficies, rompen la pelicula
de aceite produciendo abrasifn., Si una de las superficies es més
blanda, ¥ las particulas son duras, se incrustardn en ella y raya-

rén todas las demfs superficies con yue entren en contacto,

La solucidn a este problema se consigue limpiando el baiio de
aceite, y tomando las precauciones necesarias para evitar la entrs
da y acumulacién de particulas abresivas en el aceite, {Empaques,

sellos, etc.).

Alternativamente, una lubricacién pobre o una sobrecarga pue

den ser causas de abrasiénm aunque en un grado no tan severo como

para producir "Scoring". En este caso la medida a tomar serd emplear

un aceite mAs grueso y con mayor viacosidad,

SCORING.- El "Scoring" resulte del contacto entre dos superficies
Agperas en condiciones de disrupcidn de la pelicula de aceite, y
ge caracteriza por la gran generacidn de calor en los puntos de -
contacto. En este fenémeno se encuentran presentes grandes veloci
dades de deslizamiento o una combinacidén de estas y cargas altas,
La pelicula de aceite entre los dientes es independiente tanto de
la carga como de los deslizamientos, peroc &u espesor se afecta e -

normemente con las temperaturas gue puedan desarrcllarse.

El Scoring consiste esencialwente en un efecto de soldadura

entre dos discontinuidades microscépicas de las superficies de los
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dientes y en donde la pelicula de aceite es muy delgada y no existe.

Cuando se presenta el Scoring, generalmente comienza en la pun
ta y en la raiz del diente que son los sitios en donde las condicio
nes de cargs y deslizamiento son peores, y se dirige hacia la linea
de pitch dejando alli unpa porcidn del diente muchas veces sin afec—

tar, puesto yue estd sobrecargada y sometida al efecto de "Pitting".

A una velocidad periférica dada, la tendencia al "Scoring" va
ria con el tamario de los dientes; los engranajes con un nimero gran
de de dientes peyuenos tienen una tendencia menor a ser afectados
gue los engranajes con pocos dientes pero grandes. Esto se debe a
la limitacidn de la carge que deben transmitir los dientes pequeiios
¥ yue adewds, las velocidades de deslizamiento en la raiz y en la

punta Son menores,

La seleccidn de los materiales, sus microestructuaras, sus du
rezas, asi comwo su acabado superficial determinan la resistencia de
los engranajes al "Scoring". Sin ewbargo, deberd tenerse en cuenta
gque existe una interaccidén entre las superficies metdlicas y el lu
bricante, En los engranajes rectos y helicoidales se ha notado yue
un contenido de niquel o una combinacidén cromo-niguel en loa mate-
riales empleados reducen la resistencia al "“Scoring", pero en cam-
hio si se tratan térmicamente para obteneér un endurecimiento super
ficial (Carburizacién o Nitruracidén), estos mismos aleantes ayudan

e desarrollar una resistencia al "Scoring".

Cuaslquier dafioc en la superficie de los dientes tiende a in -
crementar los esfuerzos locales llevando al final la condicién de
"Scoring®. Las discontinuidades producidas por el "Pitting" tien -
den a romper la pelicula de aceite, aumentande notablemente la tem

peratura de operacidn, lo gue a su vez agrava el probleua.

El mecanismo de rotura de la pelicula de aceite varia amplia
mente en los diferentes lubricantes, dependiendo de su estabilidad

o disociacidén a altas temperaturas. Eun lubricantes con base mineral
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la resistencia al "Scoring" depende del grado de viscosidad y de

los aditivos gue contenga,

PITTING.- Se denomina asi el fenémeno en el cual se desarrollan pe
guelios crdteres en la superficie de trabajo, como resultado de una

fragmentacidén local del material,

El problema del "Pitting" en los engranajes es un proceso in
trincado que se ha estudiado a fondo en los dltimos tiempos. Las
dreas afectadas por este fendémeno se han observado al microscopio
revelando una asombrosa centidad de diminutos crdteres que se van
agrandando paulatinamente hasta alcanzar proporciones que producen
la rotura del diente. Por esta razén se le denomina més frecuente-—
mente como "Pitting progresivo™. El picado inicial frecuentemente
comienza en lag cercanias de la linea pitch, lo cuel es atribuible
en gran parte a los grandes esfuerzos causados por la presencia de
pequedas discontinuidades y errores en el perfil del diente., Des -~
pués de un determinado tiempo de funcionamiento, estas asperezas
desaparecen y los esfuerzos en la superficie se vuelven més unifor

mes contrarrestando el "Pitting".

Indudablemente el caso mds grave se preseata con el “Pitting
progresivo", Desafortunadamente, en sus etapas iniciales es imposi
ble determinar si es del tipo progresivo o se puede contrarrestar
como se anotdé anteriormente., El tipo progresivo se encuentra méds
frecuentemente localizado emn e] dedendum del diente, extendiéndose

hacia la linea de pitch y concentrdndose allf,

Se ha establecido que el fendmeno consiste en la fatiga de
l1a superficie debida a esfuerzos aplicados alternativamente y crea
des en el contacto con deslizamiento. Las microgrietas en el mate~

rial y las dislocaciones de los cristales de la micro-estructura,

ayudan al proceso.

Los dientes muestran cominmente grietas en la superficie gue

penetiran dentro del metal en una direccidn inclinada con respecto
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a la cara de)l diente. El metal tiende a ser desplazado por frieccién
en la direccidén en la cual el diente compaiierc desliza sobre la su-
perficie; el conductor hacia la rafz y las puntas, y 2]l conducido
hacia la Ifnea pitch., ( Fig. 6~3 ) De una manera més precisa, las
grietas superficiales tienden a formarse en lineas paralelas a la
distorgién de los grancs en un dngulo yue varia de § 8 206° con 1a

superficie del diente,

Cuando el "Pitting" es progresivo, alcanza una cierta etapa
en la cual el metal entre dos crateres consecutivos se debilita ¥
eventualmente llega a romperse, Este efecto conocido como “astilla
do", toma diferentes formas de acuerdo con la escala y curso del
"Pitting®,

En donde las grietas formadas en la superficie penetran pro
fundamente en el waterial, se tiene la lendencia a la formacién de
créteres grandes localizados en bandas estrechas del diente; la fa
11n del metal aumenta el fenémeno 1llegando a producirse el descas-

caramiento del diente.

En general, el desgaste por abrasién se asocia a la aspereza
de la superficie afectada, dando como resultade un desgaste compa-

rativamente suave gue puede estar lihre de crdteres notorios 1lle -

gando inclusive a dificultar la identificacidén del "Pitting progre

givah,

Frecuentemente las condiciones que faverecen el "Pitting" fa
vorecen también el desgaste excesivo, Es asi como suavizando e} e-
fecto de las rugosidades en la superficie por medio de un aditivo
en el aceite, pueden diswinuirse los efectos de los sobre~esfuer -
zos debido al contacto de asperezas y por consigaiente retardar el

"Pitting".

FRACTURA POR FATIGA.~ Los dientes de los engranajes se pueden rom
per por fatiga a la flexidém, al impacto, o a la sobre~carga, y ge~

neralmente es el resultado de una extensibn progresiva de las grie
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tas gue se inician en la rajz,

Cuando uno de los dientes se rompe en funcionamiento, el com
pafiero salta bruscamente el espacio, rompiéndose y rompiendo el sj

guniente,

Frecuentemente es evidente la presencia de un aumentador de
esfuerzos tal como una inclusidém o una cavidad en la linea de fa-
tiga. En otros casos se debe atribuir la falla a la extensién pro

gresiva de grietas superficiales o sub-superficiales,

La corrosién puede llegar a colaborar en la falla, tal como
se ha podido comprobar al observar depésitos de 6xido en las super
ficies rotas. La mejor prevencidén serd emplear un aceite con alta

resistencie a la corrosidén y mantener los engranajes en atmésferas

secas,

DEFORMACIONES PLASTICAS - FRACTURA POR IMPACTO,- La sobrecarga
creadn en los dientes puede deberse a la aplicacién de un torgue
muy grande, a choques transmitidos, vibraciones torsionales, desha
lanceamientos dinémicos, desalineaciones en los ejes, distersiones
en la carcaza, deflecciones excesivas en los ejes, y desgaste de
los rodamientos., Tiene como resultado una deformacidn pldstica de
los dientes, que a su turno produce mfis sobrecarga y acelera el

deterioro de los engranajes.

La fractura se presentsrd en el sitio en donde e) metal es
mfis débil en relacién a la carga gue soporta; dado gue e] diente
se comporta esencialmente como una viga en cantiliver, la falla
se presenta en Ja rajz. Algunas veces, sin embargo, el pitting -
progresivo en la Iinea pitch o en el dedendum puede iniciar la -
fractura en esos puntos. Los dientes con endurecimiento superfi -
cial poco profundo, guedan con el nicleo débil y son propensos a
romperse cerca de la linea pitch. Cuando el diente se rompe ep los
extremos, generalmente se debe a desalineamientos o a golpes reci-

bhidos antes o después del ensamblaje.
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