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INTRODUCCION 

El empleo de la mecanización en la rama agrícola posee en 

Colombia niveles que no concuerdan en ningún caso con la capaci­

dad productora del país, Este factor incide de manera directa en 

los costos de producción, en la cantidad producida y en su cali­

dad, No se dispone de la maquinaria suficiente para la adecuación 

de terrenos, preservaci6n de cultivos y recolecci6n de cosechas, 

Las diferentes instituciones gubernamentales en el ramo de 

la agricultura han faVorecido la importación de las máquinas y he 

rramientas necesarias para las labores de campo; sin embargo, el 

ritmo de sus importaciones ha decrecido de manera asombrosa desde 

1968, hasta niveles muy por debajo de los requeridos para satisf,!!: 

cer las necesidades del agricultor. Se atribuye el fenómeno a la 

llamada "escasez de dinero del sector agropecuario", factor pred,2. 

minante en la baja mecanización de nuestro país, 

Tomando en cuenta lo anterior, y consciente de la necesi 

dad de Uno. solución viable, el Instituto Colombiano Agropecuario 

lCA, incorporó a sus actividades, programas d.e investigaci6n cie,!! 

tífico., entre los cuales se encuentra el de MA!lUINARIA AGIUCOLA y 

FUERZA MOTRIZ, estudios de maquinaria importada, su a,laptación a 

nuestras condiciones, y sobre todo la factibilidad de su produc -

ción en base a las capacidades de nuestra industria metal-mecáni-

ca, 

En la posibilidad de contruir un tractor económico de tipo 

mediano ( 18 - 24 hp ) que cumpU'era los requisitos de los impol"­

tados de potencia medía, y que se adaptara a las necesidades esp!. 

cíficas de nuestros suelos, se realizó inicialmente una consulta 

con industriales y fabricantes, quienes se mostraron interesados 

en el proyecto o 
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Este hecho motiv6 el presente estudio del diseBo de la Ca­

ja de Velocidades, que conformará la parte esencial del Tractor 

"ANDINO TIlD 18", Y cuyo fin primordial es el de determinar las 

bases te6ricas y prácticas que permitan su fabricaci6n. 

De otra parte, se espera que el esfuerzo realizado en la 

producci6n de este tractor, abra vías de desarrollo técnico de la 

industria nacional, poniéndola a la altura de las actuales nccesi 

dades • 
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CAP 1 TUL O 1 

mFERENTES TIl'OS DI; CAJAS 

Las rued.as motrices de un tractor reí.tuieren potencia a bajas r~ 

voluciones y al to tor(¡ue, mi entras <,ue el motor gira rá¡,idan;ente y, 

por comparación con a~uel requerido en las ruedas, produce un torque 

bajo, 

La trallsmisi6n desde e] motor debe proclucir una t"educci6L. de ~e 

locidad y multiplicaci6n del torqueo Esto se consigue "eMante un ¡l,i­

seJo apropiado de los engranajes en la caja, diferenciBI y reducci:n 

final (Ver Figol-l) 

El grado requerido de multiplicación de torque o de reducd ón 

de ve1 Deidad, varía considerablemente y por consiguiente se hile,e ne­

cesario utilizar una serie de relaciones de engranajes j con valores 

que varían desde 70:1 hasta 140,1 y ~6so 

Las cajas de velocidades de los tractores VRn desde diFCios Fi. 

pJes <ue dan 3 o 4 velocidades hacia ade.laute o un I'cverso j h..1J.itn d:iCJl; 

~los m~s cOlLp]etos usar'os principaln~eHte 1,Plra. finos irHlustria.L::s,con lG 

y káF velocidades hvciu adele~te y otra.8 le eh reverso: 

El i!.if1eiIo con 3 Ó 4 velocidade.s ha.cia uc'e1ante tjre~eutr\. una se~ 

Hwjanza Con la caja de vclocjdades I:a.ra autómovil de] ti}.,o convencio­

nal, siendo posible extea,ler el di.eao halta 5 velocidades, Si se de­

sean mús velocidades 8n este sistema se incluye genei'a.]went,B un cam -­

bio de velocidad auxi liar consistente en dos parcs de ¡linones ti ]" ea 

trada o a la sal ida del ej e principal, con lo cual se dur'] i ca el núme­

ro de velocidades, 

'Este arreglo se conoce generalmente con el nombre de "bajo", 

Las cajas de velocidades se diseaan de tal forma que se pueda 

obtener una gama. d.e volocidades ::eleccionando diferentee: corf'llinncio~ 

nes de engranajes,! d.ejando los delliás libres, La caja estará en 

tro" cuando ningún tren está completo, 

-1 o 
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En los tractores los engranajes de l0' camhios de veloci­

dades son generalL:~ellte ~e di el1tes rectos. Los arreglos pfU'U e {),mbj ar 

la relaci6n de ellgrnl1n.jes, SlllCrOl"izI.!.( ore~; y ejes cstrja(los son tltu. 

bién rectos~ Uno de looS f"~Cl(Jl'('f (> ti 011(1 e fl nJl:luteller l:l ~':¡:¡;d.:ici­

dad en el rlise.iío C~\ 01. y; ~ c':" ,¡ ~ 1.-0 '(')1 l,or'l;uüQ 

madflfuente dificil clwnr10 ,-'1 Lrnctol' c,r:t6 nrrar:"t.r¡·i'.(1{l ;ln.j1~¡:1(~!.eHto 

por esta razón,si se dc~c,'! c,', tirc~' 1'~ ve:oci ,~ ni,' l¡PCCf:.f1l'io ~~ct('Ilcr 

el tractor. 

En la prllc ti. e _~ f' . j,' tor" ~- li: c' o,'" l' .!"l engrane y desengr,!!. 

ñón (:;.uc va a Cllr .. rnHar se ¿caliza a 10 L\rgo :'1Bl eje eFtriado "'lue 10 

soporta y b) las ruedas están sierr,pre engranando y la potencia entra 

al tren por un anillo dentado pequeño, ,"ue al cleslizf\rse soh!'e el eje 

estriado hoce solidcrio el engranaje con 4ste. Las ruedlS "ue engra­

nan por estos Dlétodos se conocen co~o "Deslizantes·' y de I'Towu cons­

t'nte" reSl)ectívaJj~eI1te. En un dise.iío se puede utilizar un sistell"fl, o 

e~ otro, o una cOlLhina.ción de los d08 Q En alguIloF ca:r:oF' 01 riñón JIu!. 

de tener doble función, la de trflllsl:,itir rotencia en la forLIl hon,al 

en una r,osición, y en otra, engranar como un clutch positivo, Es el 

sisten,a n;ás eL¡pleado en directa. Los engranajos belicoi<IalH' pueden 

er'plearse en toma constante ofreciendo ventajas, entre otrllcs, menos 

1'\1id.o y mayor ca¡,acidad de carga. 

De acuerdo con la organizaci6n de 108 ejes ~ue 11evRt¡ los 

engranajes" se utilizan t.res; dj senos básicos ':lue son: a) Sill. contra-eje 

b) Con contra-eje y eje de entrada alineados y c) Eje" de entrada, 8ft 

lida y contrft-eje superpuestos, 

En el tipo a) que se muestra en la Fig,1-2, hay una serie 

de pares de ruedas que varían la relación entre les dos ejes, obte -

niéndose un número equivalente de velocidad.es por conducción directa 

a través de cada par. Además, la secci6n posterior del eje de entrada 

y la secci6n conducida del eje de salida ~ueden Bdal,tarse para ~ue -

roten indepentUenten;ente del resto, de tal forma <-¡ue el movimiento 
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pueda ser hacia adelante o hacia atrás mediante tres pares de ruedas 

dando cambios de velocidades. El reverso se obtiene engranando un p~ 

queño piñón "idler 6 loco" montado sobre un eje separado, 

En el tipo b) se tiene el arreglo ortodoxo para 5 velocidades 

o menos. ( Fig.I-3). Por lo general, el final del eje de salida o -

eje principal está soportado por un rodamiento de agujas dentro del 

eje hueco de entrada. Este eje conduce el movimiento a través de un 

par de engranajes que se encuentran siempre en operaci6n 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 operario 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. En es­

te sistema se emplea un eje adicional con un piñón"loco" para obtener 

el reverso. 

Cuando se necesitan más de 5 velocidades se introducen engrana­

jes auxil iares que componen lo anteriormente descrito como "bajo", 

Un sistema alternativo ampliamente usado en caja de rangos am­

plios de velocidades, es el sistema de engranajes auxiliares tipo e) 

t¡ue se muestra en la Fig.I-4. En este caso, los ejes de entrada y de 

salida se encuentran una al lado del otro y sus extremos, con el del 

tren fijo se encuentran en formación triangular. No se necesita el pi 

ñón de reverso, pues la marcha atrás se logran desengranando el tren 

fijo y llevando directamente el movimiento desde el eje de entrada al 

de salida. 

EJES TRASEROS,- Por el "eje trasero" en un tractor se entiende la úl­

tima parte del sistema de transmisión, incluyendo el diferencia.}, la 

reducción final y los ejes de salida hacia las ruedas • 

EL DIFERENCIAL.- La finalidad del diferencial es repartir igualmente 

el torque entre dos medios ejes, aun~ue éstos se hallen rotando a di 

ferentes velocidades. TodoS los diferenciales usados en tractores Son 
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aparatos mecánicos «ue incluyen movimiento epicicloidal de piñones, 

o sea rodamiento de piñones alrededor de otros. En tractores de rue­

das siempre se necesita el diferencial, y el normalmente usado es el 

d.e engranajes cónicos, simil ar al empleado en autor.i6vil es. La corona 

está asegurada al "housing" o carcaza de los planetarios, los cuales 

[,ueden rotar independientemente. ( Ver Fig.l-l). Engranando con estos 

ririones se encuentran otros dos engranajes c6nicos, montados sobre -

cada uno de los dos medios ejes. 

Cuando el tractor ¡¡¡archa en línea recta, los ej es de sa]ida él.!.. 
ran a la misma velocidad, y los piriones c6nicos giran con el diferen 

cíal COll,O un solo cuerpo rígido con la corona. Cuando el tractor cam 

bia d.e dirección, una de las ruedas debe girar más rápido ',ue las o­

tras, y esto se consigue l,or el rodamiento d.e los piñones sobre 108 

engranajes cónicos. En el ]lrimero de los casos, el torque se reparte 

igualffiente para cada una de las ruedas; en el segundo, se reparte -­

proporcionalmente a la velocidad de giro de cada una. Esta es la ra­

zón ]lor la cual hloquear la rueda que patina es tan importante cuan­

do el tractor está enterrado. 

SELECCION.- De todos los tipos descritos anteriorffiente, el que m.1s se 

adapta a las especificaciones del tractor que se va a 1iseiar y meaos 

exigencias en maquinado requiere es el tipo de caja b). Se e.coge pi­

ñonería de dientes rectos, ejes de e.triados rect~s y engrane de di -

recta me:liante el piñón de tercera, tal como se muestra en la Fig.1-5< 

TERMINOLO&IA 

La terminología de Jos engranajes se ilustra en la Fig. 1-6. 

Circullferencia primitiva (Pi tch circle). - Es una circunferencia imagl 

naria, en base de la cual se hacen todos los cálculos. Las ciro~Dfe -

rencias pi tch de dos f)iñones que engranan, son tangentes entre si. 

El Piñ6n.- Es la más pe«ueña de dos ruedas que están engranando. 
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l'unto de contacto primi ti vo (Pi tch Point), - Es el punto de de contac 

to de las ~Ol circunferencias primitivas. 

Circunferencia de cabeza (AddenduJll circIe),-Es la circunferenci .. que 

pasa por el extrenio ite los d.ientes, también se 1Ial:'ia circ:J.nfer8ilCi'l 

extc·;ri 01'. SCI :liñmetro es el diámetro exterior del engranaje. 

Altura de la caheza d_1>1 diente ( Addendum\.- Es la ;lifer:mcia 'lue 

existe entre el radio de la circunferencia exterior y el rH~io ~e ]0 

circunferencia primitiva. 

Circunferencia ,le fondo o de base ( Addendullj circle " root circle).­

Es la circunferencia que pasa por el fondo de los vanos t,ue "ue\1al1 

entre cada dos dientes. 

Altura del pie del ·diente ( Dedenduru),- Es la diferencia. eütre el ra 

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

de fondo, 

Al tura to tal d.el di ente (Whol e Depth), - Es 1 a suma de las alturas de 

la cabeza y del pie del diente. 

La parte activa del diente tiene una al tura igel'} s la s,¡.w de 

los addendum d.e dos ruedas que engrana.n, 
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Cara del diente.- Es la parte de la superficie lateral de los dientes 

que 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 rueda que entra en contac 

to con la cara del diente de una segunda rueda se conoce como flanco 

activo. 

Longi tud del diente.- Es el espesor de la rueda dentada meMelo a lo 

largo de una generatriz de la superficie primitiva. 

Juego de fondo ( Clearauce ).- Es la distancia medida sobre la línea 

de los centros, que separa la circunferencia de cabeza de una rueda, 

de la circunferencia de pie de otra rueda c¡ue engrana con la primera; 

o sea ',ue, el juego de fondo es igual a la altura del pie del Mente 

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 lo~ 

gitud 1el arco 'le la. circunferencia printitiva COl;11'X'3_d1.ida cutre los -

perfiles correspondientes laterales del diente. 

Hueco o vano (Width space).- Es la distancia, que separa a (10s diel! 

tes contiguos, medida sobre la circunferencia primitiva. 

Dacklash.- Es la diferencia entre el vano y el espesor del diente G 

juego lateral. 

Paso circunferencial (Circular pitch ).- Es la distancia <,ne separa 

las lineas centrales de dos dientes inmediatos, medida sobre la cír 

cunferencia primitiva. 

Diametral Pitch ( En el sistema amerícano).- Es la reladón entre el 

núncero de dientes de una rueda y el diámetro de la circunferencia rr,i 

mitivl' • 

Angulo de acción (Angle of action).- Es el ángulo 'iue gira 11' rueda mien 

tras uno de sus dientes está en contacto con uno de la otra rueda • 
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Angulo de acceso ( Angle of aproach).- Es el ángulo 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 están en contac­

to en el punto pitch. 

Angulo de receso ( Angle of recess).- Es el ángulo ~ue gira la rueda 

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

punto pitch, hasta que cesa el contacto. 

Razón de velocidades (Gear ratio),- Es la relación de la velocidad 

de] engranaje a la del piñón, o lo que es lo mismo, a la relación de 

sus dientes, 

Línea de engrane.- Es la trayectoria del punto de contacto mientras 

dure la acci6n de engrane. 

Angulo de presión.- Es el formado por una línea trazada por el punto 

pitch perpendicular a la linea de los centros y la línea ~ue une el 

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

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

genera la involuta o perfil del diente. 

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

tes ~ue no son conjugadas. 

DIMENSIONES DE LOS DIENTES 

Durante años, para engranajes Con dientes rectos o helicoidales 

se han empleado como proporciones para la altura de cabeza I,OOOjPd y 

para la profundidad total 2,157/Pd, Este diseño solamente permite ra­

dios pequeños en la raíz del diente, lo cual es dificil de lograr cuan 

do se maquina con herramientas de generación, 

Los dientes recortados ( Sistema STUB) se han utilizado amplia­

mente en algunos campos. La profundidad de trabajo ( Working depth) 

vo,ría desde 1.5 a 1.6 in, en Pd ~ 1. La gran ventaja de los dientes -

recortados consiste en su mayor capacidad de transportar cargas en 
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el extremo superior. Si el engrane no es muy preciso se presentar~ es 

ta condición, pero si la exactitud en el perfil es buena, la carga se 

distribuye de modo ,,"ue la soportada en la punta deja de ser crítica. 

Además, los dientes con profundidad de trabajo extra, tanto Co­

n,o 2.3CO/Pd se han empleado con éxito en algunos campos. Al diseñarse 

con ángulo de presión de 17~o puelle llegarse a obtener dos dientes en 

el arco de acción en todo momento, lo cual proporciona una Itercha sua 

ve. Su capacidad de carga es básican:ente igual e la del diseno atan -

dard de 20°. 

Todos los anteriores tipos de dentados tienen aplicaciones lim! 

tadas en las cuales representan la mejor alternativa, Para uso gene -

ral, el diseño de 20 0 y profundidad completa posee las mejores carac­

terísticas. 

Existe una consideración importante cuando los engranajes sopo!. 

tan cargas muy grandes, y es la que establece un radio da curvatur.a 

mínimo en la raíz del diente. La siguiente formula permite $U cálculo: 

en donde 

.2 

!f== rt.+ (b-rt) 
% -+(b-tt.) 

[ l·!) 

tj = 

It = 

d = 
b. = 

radi o niÍnimo en ] a raíz 

radio en la punta ,ie1 diente en 1" herramien 

ta 

diámetro del engranaje 

altura del pie del diente (dedendum) o alt~ 

ra de la cabeza del diente de la herramienta. 

Se aconseja que el valor mínimo del radio de la raíz no exceda 

el 70% del calculado, a fin de permitir un margen de error en el dise 

ño de la herramienta. 

PIÑONES CON ADDENDUM LARGO.- Son aquellos en los 'l.ue el addendum es 

mas largo que el del compañero, es decir que para Pd = l. el valor de 
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addendum es mayor que 1.OOO/Pd. 

La razón más importante que obliga al empleo de addendurr, largo 

es evitar el rebajado en la raíz del diente. Este rebajado es perju­

dicial por varias razones: desde el punto de vista de la capacidad 

de carga, la resistencia a la fatiga es poca y se produce un gran 

desgaste en el runto donde termina (Fig.1-2). Se crea un peligro de 

interferencia, pues aun,<ue la herramienta no produzca un rebajado ,!!:. 

preciable, ¡¡.te .será aumentado por el engranaje compañero que remo­

verá metal de una Ir.anera brusca. El problema se acentúa aun más con 

el aumento del número de dientes de la herramienta, llegándose al c,!!:. 

so crítico con la cremallera ,<ue posee un número infinito de dientes. 

Adehlás d.e evi tal' el problema del rebajado en piñones con bajo 

nun'ero :le di entes, el empleo de addendum largo posee otril. ventajas, 

se fortalece la resistencia del piñón y puede balancearse con la del 

engranaje; se solucionan los problemas creados en la raíz o) base de 

los dientes por las velocidades de deslizamiento y los grandes esfuer 

zos compresivos que soporta e 

La Fig, 1- muestra la cantidad en la cual <e debe 8ümentar el 

addenduIG de un engranaje de Fcl = l~ dependiendo de su .i.11íI!.LerO d-e dien 

tes y los del compañero. El en,;,1eo de esta gráfj·ca evita el problema 

del rebajado, Para Pd distintos de 1) 1" c"ntillad 1 eída de\jerá ser 

dividida por el diametral pitch Pd, Naturalmercte el ad.denchm del en­

granaje compañero se disminuirá en la cantidad correapündiente que 

puede leerse directamente de la gráfica, Los valores así obtenidoa 

son ~olamentes para engranajes con ángulo de presi6n de 20° y profu" 

didades de trabajo standard; en caso contrario, se c'eherá emplear la 

siguiente fórmula ',ue da el mínimo nÚl4ero de dientes re'lueridos para 

evitnr rehnjado: 

x 
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, 

en donde (7# = addenduID de la herramienta 

rt: = radio de la punta de la herramienta 

( o el diente ). 
r:f; ~ ángulo de presión usado, 

Pd ~ Diametral pitch 

• 

• 
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CAP 1 TUL O 11 

DATOS INICIALES 

En el diseño de la caja de velocidades y la Transmisión del trae 

tor se tienen los siguientes datos iniciales: 

a) Motor WISCONSIN VF4D de cuatro cilindros a gasolina el cual 

proporciona 25 HP a 2.400 RPM. Y esto1 e'l.uipad.o Con arranque eléctri­

co, generador, bomba hidraúlica y filtros de aire. La curva de pote!!; 

cia que se muestra en la Fig.2 -1 esto1 estandariza"" p",.a una 

Lnrométrica de 29.92"de mercurio y una tekt,,·rH:t.lrl1 a"hiente 

lectura 
o ,le 60 F, 

.-------

-

'"""" 

& 25 

~ 20 
\) 

I /5 
~ ~ 

SJ 
Q /0 

I 

/400 /600 

, 
>tH' 

/800 2000 

Fig.2-l 

-

700 
~ ." , 

-..: 650 ~ 

~ 

I 

600 " ~ 
550 

K 

2200 2400 RPM 

El fabricante asegura ~ue los motores desarrollarán un 80% de 

la potencia indicada al salir de la fábrica, y 'lue con el uso se Jle 

gllrá a producir un mínimo del 95% de las curvas, 

La potencia rlisminuye en un 3i% por cada J .000 ,oi68 de ,d ti tw.l 

sobre el nivel del ruar, y un 1% ¡)or cada 10°F. por encima de 1 a tem.­

peratura standard ,le 60°F • 

b) Tamaño de las ruedas 9 x 24 pulgadas. 

c) Sistema hi.draúlico incorporado a la caja de transmisión, 

- 17 -
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d) Toma de fuerza a 540 RPM. 

e) Trocha mínima: 50" (1 .. 25 m) Trocha máxima 80" ( 2 m) 

f) Rangos de velocidades re~ueridas para labores agrícolas 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 : 8.0 -12.0 " (13.0-20.0 " ) 

Reverso: 1.0 - 3.0 " ( 1.6- 4.8 " ) 

DISEÑO DE LOS ENGRANAJES 

CONSIDERACIONES INICIALES 

NUMERO DE DIENTES.- En general, mientras más dientes tenga el piñ6n 

su funcionamiento será más silencioso y tendrá una mayor resistencia 

al desgaste. En el caso opuesto, se obtiene un aumento en la rasis -

tencia a la fatiga, disminución de la resistencia al desgaste, dime!!. 

siones mayores en los dientes y una reducción en el costo de ¡"a<iuin~ 

do. 

Las siguientes consideraciones de diseño deben tenerse en cuen 

ta al seleccionar los dientes de los engranajes: 

El número más pequeño de dientes recomendable con ángulo d" 

presi6n de 20 0 es 10. En este ca'so se req:tiere emplear altura ,1e Ca 

beza o addendum largo para evi~r el rebajado pro1ucido 'por la fre­

sa y que debilita la raíz tleldiente. (Ver figura J.-7). Las caracte 

rísticas desarrolladas de resitencia al desgaste son pobres • 

- El empleo de 19 dientes o más, evita el rebajado en el dise 

ño standar de 20° de presi6n y.altura normal. Se cOD&idera en este 

caSO que la resistencia a la fatiga es un factor más importante que 

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

se reduce la vida en fatiga llegando a ser un factor crítico. 

El número de dientes, tanto en el piñón como en el engranaje, 

debe ser entero. Es deseable, particularmente con piezas de baja d~ 

reza, obtener una relaci6n de engrane que proporcione lo que comun­

mente se denomina "diente cazador". Con esta relaci6n cualquier mie!!'. 

bro hará contacto por uno de sus dientes con todos los del piñón al 

que engrana, produciéndose un efecto que tiende a igualar y mejorar 

la exactitud en el espaciamiento a la altura de la línea pitch. Con­

sideremos una relaci6n de 21 a 76 dientes. Los factores de 21 son 3 

y 7. Los factores de 76 son 2,2, y 19. Esta razón servirá, porque las 

cifras no tienen factores comunes. En este caso se evitará tallar los 

dientes del engranaje (76) con fresa de 2 6 un número par de entradas. 

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

los factores 3 y 19. 

Como regla general, el número de dientes debe seleccion~rse de 

tal forma que no haya factores comunes entre el númern d'e dientes del 

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

DETillUUNACION DEL NUMERO DE DIENTES: 

Cuando se diseñan trenes de engranajes, el problema iAli.cial con 

sistente en la selección del número de dientes que se van a usar, Ge­

neralmente el tren debe ajustarse a un espacio determinado, :r ~omo el 

tamaño de los dientes debe estar de acuerdo con la potencia a transmi 

tir, el número de ellos estará limitado para cada conjunte, El Bepa -

cio y las relaciones de velocidad determinan el número de parea de e~ 

granajes en el tren y el máximo número de dientes que pueden emplear­

se. En ciertos casos como en las cajas de velocidades, se impone una 

limitación más, consistente en una distancia fija entra los ajes 'i.u'c 

llevarán los engranajes y ",ue no puede ser variada bajo ningm¿e, ~on­

dici6n, a fin de facilitar los cambios de velocidades'pcr desliza 

miento de uno o más piñones. 
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Si en una unidad reductora de velocidad la potencia por trans­

mitir es muy grande, el pitch (Pd) del último par de engranajes en 

el tren será mayor que el del primero debido a que el valor del tor 

que se ha multiplicado en la salida. El problema de la selección del 

número de dientes depende en gran parte de su resistencia y de la 

carga por transmitir. Sin embargo, se puede hacer la selección apar­

tándose de los problemas de diseño mediante la siguiente ecuación, 

e - N, N3 Ns'- -. N2n-t' 

Nz N 4 N,,- -•• Nzn 
n= 1,2,3. ___ _ [2-1J 

en donde e = valor del tren 

Nz N4"E Número de dientes de los engranajes conducidos, , 
A/¡,~,,= Número de dientes de los engranajes conductores, 

Una manera sencilla de resolver la ecuación ES mediante el uso 

de la regla de cálculo. 

Teniendo en cuenta: 

a) Las reducciones necesarias para obtener las cinco velocida­

des de la caja y las 540 RPM. del P,T,O. (Power Take Off) o 

toma de fuerza del tractor, 

b) La distancia entre los ejes del tren fijo y el móvil o des­

lizante en la caja. 

c) Observaciones hechas a cajas de velocidades comerciales par" 

potencias similares, 

se emplea un valor de Pd = 8 para los engranajes de la caja y 

Pd = 4 para los engranajes de la reducci6n final. En la anterior asan 

ción se combinan las exigencias de economía y peso necesario para pr.'2. 

porcionar una buena tracci6n en las llantas. 

Las velocidades necesarias para el tractor corresponden a un nú 

mero de revoluciones en las ruedas motrices de acuerdo con la rela 

ci6n: 
5280 X lt 
57T X DR 

[R,P.M.] [2-2] 
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Donde: 

VELOCIDAD 

Primera 

Segunda 

Tercera 

Cuarta 

Reverso 
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UJ = R.P.M. en las ruedas motrices 

v- = Velocidad del tractor en mi llas por hora 

DI< = Diámetro efectivo de las llantas (421\) 

Tabla No. 2-1 

DE LAS RUEDAS 

8 - 12 RPM. 

16 - 20 " 
24 - 36 1\ 

64 - 96 " 
8 - 24 " 

Los nÚffieros de dientes de cada piñ6n y los rangos de velocida­

des a que giran se recopilan así: 

® 

®® 
® 
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• 
Ta.bla. No.2-2 

• 
RANGOS DE VELOCIDADES ( R P M) 

• Piñon # N dp 1400 18CO 2400 

1 18 2.250 1400 1800 2400 

2 49 6.125 514 66C 88e 

3 20 2.50e 514 660 880 

4 47 5.875 219 281 373 

5 28 3.50C 514 66\: 88() 

6 39 4.875 379 414 332 

7 35 4.375 514 660 880 

8 32 4.000 561 721 962 

9 21 2.625 514 660 880 

10 19 2.375 230 295 590 

• 
PRIMERA VELOCIDAD: 

11 7 2.000 219.0 281 373 

12 37 10.5625 41.4 53.1 70.6 

13 10 2.500 41.4 53.1 70.6 

14 49 12.250 8.45 10.85 14.4 

SEGUNDA VELOCIDAD: 

11 7 679 474 632 

12 37 .. 68.2 85.2 113.6 

13 10 68.2 85.2 113.6 

14 49 . 13.9 17.4 23.2 

TERCERA VELOCIDAD 

11 7 561 721 962 

12 37 101 129.5 173 

13 10 101 129.5 173 

14 49 20.6 26.4 35 3 
• 
• 
• 
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CUARTA VELOCIDAD: 

11 7 1400 1800 2400 

12 37 251 323 431 

13 10 251 323 431 

14 49 512 65,8 88.0 

REVERSO: 

11 7 230 295 590 

12 37 41.3 53.5 206 

13 10 41.3 53.5 206 

14 49 8.4 10.9 21.6 

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

FORMULA BASICA.- Se presentan a continuación las fórmulas fundame~ 

tales para culeular la resistencia, incluyendo todos los factores co 

nocidos que pueden afectarla en el caso de engranajes de dientes re~ 

tos. Dichas fórmulas se encuentran condensadas en el Standard de la 

AGMA ( American Gear Manufacturere Aesociation) "Rating the Strength 

of Spur Gear Teeth" ( AGMA 220.02, January 1,964). 

Se deben chequear tanto los dientes del piñón como del engran~ 

je para que cumplan las condiciones de resistencia a la flexión, te­

niendo en cuenta las diferencias de factores geométricos, propieda -

des de los materiales, y números de cielos o contactos de los dientes 

bajo carga. 

Las f6rmulas siguientes solo se aplican a engranajes exteriores, 

cilíndricos y de dientes rectos. 

El esfuerzo básico a la flexión que soporta un engranaje se de­

termina mediante la siguiente fórmula: 
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Donde 

Carga 

Tamaño 

Wt Ka 
Kv 

Pd 

F 
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Ks km 
Ú 

[2-3) 

St z Esfuerzo a la flexi6n calculado en la raíz 

del diente en psi. 

VVt a Carga tangencial transmitida en el diámetro 

pitch, lb. 

Ka '" Factor de sobrecarga 

Kv'" Factor dinámico 

{ 
Pd '" 

F '" 

Diametral pitch 

Ancho de la Cara del engranaje más angosto, 

~ in. 

• 

• 
• 

• 

{ 

Ks = Factor de tamaño 

Esfu@rzo Km" Factor de distribución de carga 

. .J .. Factor de geometría 

Es importante notar que en la anterior ecuación se han agrupa­

do los términos en tres sectores, el primero de los cuales tiene que 

ver con la carga, el segundo con el tamaño del diente, y el tercero 

con la distribución de los esfuerzos. 

La relación existente entre el esfuerzo calculado y el esfuer 

zo permisible es: 

donde: 

KI? Kr 
[2-4J 

Sat '" Esfuerzo de flexión permisible para el material, 

psi. 

St G Esfuerzo a la flexión calculado, psi • 

KL'" Factor de vida • 
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J<t= Factor de Temperatura 

k R = Factor de seguridad 
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Los diferentes factores empleados en las anteriores fórmulas se 

explicarán detalladamente en secciones posteriores. 

CARGA TANGENCIAL TRANSMITIDA.- La carga tangencial transmitida se -

calcula directamente de la potencia transmitida por los engranajes. 

Cuando la carga transmitida no es uniforme, deben considerarse no so 

lamente las cargas máximas y 8U número anticipado de ciclos, sino tam 

bién la8 cargas intermedias y su correspondiente número de ciclos. 

El valor de la carga transmitida es: 

p)( 33000 2T 
d 

p)( /26000 
[2-5J 

donde: P • Potencia transmitida en HP. 

TE Torque en el piñón, lb-in. 

'-'t- Velocidad en la línea pi tch, fpm. 

FACTOR DE DISTRIBUCION DE CARGA Km.- Depende del efecto combinado de: 

a) Desalineamientos en los ejes que soportan los engranajes. 

b) Desviaciones en los sistemas de mando 

c) Deflexiones elásticas de 108 ejes, rodamientos y carcaza. 

El efecto del desalineamiento sobre la distribución de la carga 

se muestra en las Fig.2-2 y 2-3. En la Fig.2-4 se aprecia el efecto del 

desalineamiento en los engranajes rectos. Esta figura se puede emplear 

en el caso de que se conozca el valor del deselineamiento, permitiendo 

el cálculo de Km. Fm representa el ancho de la cara que tiene un co,!!. 

tacto del 100% bajo carga tangencial y un error de alineamiento dado. 

Generalmente Fm debe exceder a F. 

La Tabla 2-8 contiene 108 valores apropiados de km correspondie,!!. 

tes a un valor dado del desalineamiento. En caso de no conocerse, se ~ 
conseja emplear los valores de la Tabla 2-4 . 



, 

• 

, 

PINION 

GEAR 

ALIGNMENT ERROR 

FIG2-2 EXAMPLE OF A PINION ANO GEAR MISALlGNED UNDER 
NO LOAD. TEETH CONTACT AT LEFT HAND END 

ANO ARE OPEN AT RIGHT HAN O END. 

e .. 
O 
-J 

Km> 2 

Km<2 

FACE WIDTH - F 

FIG2-3 LOAD DISTRIBUTION ACROSS FACE WIDTH 
FOR VARIOUS CONTACT CONDITlONS 
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-28-

• 

• 

TAB. 2-3 Load Distribution Factor -K", 

Ratio Contact Load Distribution 
F ofd Factor 

95% face width contact 1.4 at 1/3 torq, 

75% face width contact 1.8 at 1/3 torq, 

95% face width contact 1.3 at full torq, 
1.0 or less 

35% face width contact 2.5 at 1/3 torq, 

• 20% face width contact 4,0 at 1/3 to rc.l. 

, 85% Teeth are crowned L7 at full torci. 

• 

TAB. 2-4 Load Distribution Factor - Km 

Face Width, in~ 
Condition of Support 

2 in. 6 in .. 9 in .. 

Accurate mountings, low 

bearing clearances. L3 L4 1.5 

Less rigid mountings,con-

tact across full face 1.6 1.7 L8 

Less than fuIl face con-

tact exists over 2,0 

• 

, 
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FACTOR DE TAMAÑO }(s.- Representa la falta de uniformidad del material 

y depende principalmente de: 

a) Tamaño del diente 

b) Diámetros de las piezas 

c) Relación entre el t~año del diente y el diámetro de la pi~ 

za 

d) Ancho de la cara del diente 

e) Area del patrón de esfuerzos 

f) Relación entre la profundidad del endurecimiento y el tama­

ño del diente. 

g) Dureza y tratamientos térmicos de los materiales • 

En la mayoría de los casos el factor del tamaño puede tomarse 

como la unidad, siempre que se haga una selecci6n apropiada del ace­

ro, y las profundidades de endurecimiento sean las indicadas. 

FACTOR DINAMICO Kv.- Depende primordialmente de: 

a) Efecto del espacimiento de los dientes y errores en su per-

fil. 

b) Efecto de las velocidades en la línea pitch. 

c) Inercia y rigidez de todos los el ementos rotantes. 

d) Carga transmitida por pulgada de longitud de la cara. 

e) Rigidez del diente. 

La Fig.2-5 muestra algunos de los factores dinámicos comúnmen­

te empleados. 

Curva 1 - Se usa con engranajes rectos de alta precisi6n en donde los 

efectos de los factores enumerados no desarrollan cargas dinámicas -

apreciables. 

Curva 2 - Se usa con engranajes rectos de alta precisión en donde los 

efectos de los factores enumerados pueden desarrollar cargas dinami -

cae de consideraci6n. 

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

común. 

Cuando se cortan los dientes con fresa de forma, se emplean 
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FIG.2-5 DYNAMIC FACTOR - Kv 

, 
• • , 

• • 



• 

, 

• 

-31-

factores dinámicos Dlás pequeños que los mostrados, los cuales refle­

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

FACTOR DE SOBRECARGA Ko.- Este factor tiene en cuenta la brusquedad 

o sua,vidad de operación del conjunto de engranajes. Los factores de 

sobrecarga solo se pueden establecer luego de una gran experiencia -

en un campo determinado, 

En la selecci6n del factor de sobrecarga se deberá considerar 

el hecho de que muchos motores desarrollan momentaneamente torques -

mayores que 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 .ervicio para aplicaciones esp~ 

cíficas, los cuales incluyen no solo el factor de sobrecarga, sino -

también el factor de vida y el factor de seguridad, Si se emplea uno 

de estos factores de servicio, Ko, K", Y KI. valdrán 1.0 

Tabla 2-5 Overload Factors - ka 

I 
Load on Priven lvlachine 

Power '-_. 
Source 

Uniform Moderate Heavy 
Shcck Shcc~( 

----,--1---- "-,,.- , 

Uniform 1.00 1.25 1. 75 

Light Shock 1.25 1.50 2.00 

Medium Shock 1050 1. 75 2,25 
, 

I 

I 
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FACTOR DE GEOMETRIA vT .- Evalúa la forma del diente, la posici6n más 

crítica de la carga, la concentración de esfuerzos y su repartici6n de 

bidas a la forma geométrica • 

Donde: 

Se expresa por la siguiente f6rmula: 

[2-6J 

J • Factor de geometría del diente. 

y = Factor de forma del diente. 

mp = Relación de contacto en el perfil. 

DETERMlNACION DEL FACTOR Y .- Si existe repartición de carga entre los 

dientes, el factor de forma del diente y , se calcula para la posi -

ción más 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 condición. 

El factor y considera las componentes tangencial (rlexi 6n) 

y radial (comprensiva) de la carga transmitida, y se calcula así. 

donde: 

y 
COS </>L 

co~ 9> 

1 

(1/ 
rp = Angulo de presi6n 

tPL = Angulo de carga 

[2-?] 

x,t = Dimensiones medidas en el c!iagrama del dIente. 

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

El procedimiento empleado para determinar y es el siguiente, 

a) Dibújese a escala que corresponda al Pd = 1 el perfil 'iel -

diente ( Fig.2- 6 Y 7) 

b) Si existe reparti.ción de carga, trácese la línea a-a tangeE. 

te al círculo de base y localícese la posición del punto que dista 

Le in. de la intersecci6n de a -a con el ¡erfil del diente, Los va 

lores de ce se pueden leer de las Fig.2- 8, 

c) Si no existe repartici6n de carga, trácese a-a por el punto? 

y tangente al círculo de base. 
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LOAD AT HIGHEST POINT FOR SINGLE TOOTH CONTACT 

FIG. 2-6 TOOTH FORM FACTOR LAYOUT WITH LOAD SHARING 
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TIP LOADING 

FIG. 2-7 TOOTH FORM FACTOR LAYOUT WITHOUT LOAD SHARING 
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d) Por el punto I , trácese la línea 6-b perpendicular a la 

Hnea central del diente. El ángulo incluido entre a-a yb-b será epI.. 

e) Dibújese la linea e de tangente al radio del filete de la 

raíz r¡ en e , de modo que intercepte la Uneah-6 en y la línea que 

pasa por la mitad del diente en e y se obtenga cc/ = de . 

f) Dibújese la linea fe • 

g) Por el punto e trácese una perpendicular a le que corte la 

línea central del di ente en n . 

h) Por el punto e , trácese una línea perpendicular a la línea 

central del diente, me 
i) Del diagrama mídanse las distancias 

X en pulgadas 

V2 en pulgadas 

y el ángulo tP, 
j) Reemplacénse los valores en la fórmula ( 2-7) 

RELACION DEL CONTACTO EN EL l'EllFIL mp.- Muestra en qué grado se re 

parte la carga entre los dientes. Para engranajes rectos con ángulo 

de presión de 20°, su valor es de 1.73. 

Los engranajes para la industria automotriz se endurecen tooal 

ruente por métodos de carburación superficial. El tiempo de oper"ci611 

a torCiue máximo es menoS de 100,000 ciclos. es wás iruportaute la re~ 

sistencia del diente que su desgaste, Las sobrecargas dinámica,s ([eb! 

das a errores en los dientes no son tan importantes puesto <;.ue las -

piezas son livianas, los ejes son flexibles y las velocidades Son té 

jaso Los efectos de los desalineawientos no son graves ya ~ue el an­

cho de los dientes es pequeño. 

FACTOR DE SEGURIDAD }(R'- Se introduce en la ecuación para ofrecer -

la oportunidad de diseñar con alta confiabilidad o, eIl algunos casos 

con un riesgo calculado. La Tabla 2-6 sugiere una lista de factores . 
de seguridad para aplicarlos más bien a la resistencia a la fatiga 

del material que a la resistencia a la tensi6n. Por esta razón los 

valores son mucho más pequeños que los acostumbrados en otras ramas 
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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 diseño de máquinas. 

Una falla en el material de los límites de la siguiente tabla, 

no significa una falla inmediata al aplicar la carga, sino una vida 

más corta que la mínima especificada. Los factores de seguridad para 

aplicar al esfuerzo de fluencia se emplean con las cargas máximas o 

picos que puedan soportar los engranajes, y se muestran en la Tabla 

2-7. 

FACTOR DE VIDA f(~.- El factor de vida ajusta la carga permisible a 

un número de ciclos. La Tabla 2-8 muestra valores típicos para emplea~ 

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

FACTOR DE TEMPERATURA Kr ,- Cuando 

te de los engranajes no excede los 

la temperatura de operación en acei 
o 250 F, se toma '<r como la unidad. 

En algunos casos, como ocurre con los engranajes carburizados a temp!,­

raturas de operaci6n sobre los 160oF, se emplea un valor de f(r mayor 

haciéndose la corrección mediante la siguiente fórmula: 

Kr = 460 + TF 
620 

[2-8] 

donde T~ = Temperatura máxima de operación del aceite en -

ESFUERZO PERMISIBLE A LAFLEllON S"'t .- El esfuerzo permisible a la 

flexión d.e cada material y cada condición se deten,ina en el call.I'D ex 

perimental, para un factor de aplicación uni tari o y una aplicad ón de 

la carga durante 10 millones de ciclos. Este esfuerzo se denonuna S'''r< 

En los materiales de los engranajes este esfuerzo d.epende pri­

mordialmente del tratamiento térmico, la técnica del forjado o de -­

fundido, la composición del material y los varios tratamientos supe~ 

ficiales, Frecuentemente el acabado con "Shot peening" permite usar 

un valor del esfuerzo permisible algo mayor. 

En la Fig. 2-9 se muestra el esfuerzo a la fatiga permisible -

en el diseño con aceros. Si se han endurecido superficialmente, los 

esfuerzos se condensan en la Tabla 2-9. 

Se aplica el 70% de los valores de Sat par .. engranajes inter­
medios (idler) y otros engranajes en donde los dientes están cargados 
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TAB. 2-8 Life Factor )(~ 

Number 
of 160 BRN 250 450 Carb. 

Cye1es 

Up to 1,000 1.6 2.4 3.4 2.7 

10,000 1.4 1.9 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 l.0 1.0 l.0 

TAB. 2-9 A110wable Fatigue Stress 

Material Hardness SOt psi 

Case Carbrurized 

and Hardened Steel 55 Re. 55-65,000 

Induetion or F1ame 

Hardened Steel 300 BHM 22,000 

Hard noot 

• 

• 
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en ambas direcciones. 

Si el engranaje se somete a sobrlcargas altas durante cortos p~ 

riadas de tiempo, el esfuerzo máximo permisible se determina por las 

propiedades de fluencia más bien que por las de resistencia a la fa­

tiga del material. A este esfuerzo se le denomina Soy. En la Figu­

ra. 2-10 se muestran algunos valores acons ejabl es para SOy en aceros 

endurecidos. Se deberá chequear que los dientes no sufran una defor­

mación permanente. Si se llega al caso en que la resistencia a la -­

fluencia es el factor predominante en el diseño, los factores de con 

centración de esfuerzos no tienen aplicación. 

CARGAS EN LAS TRANSMISIONES.- El diseño de las transmisiones para 

tractores se debe basar necesariamente en los records de uso de los 

varios engranajes en cada velocidad, y los porcentajes de potencia 

máxima en el P.T.O y en la barra de tiro. 

Tabla No.2-10 

% DE LA FUERZA MAXIJoIA 
VELOCIDAD HORAS 

95,% 75,% 50,% 25,% 
I 
I 
I 
I 

----; 

SUS HORAS DE FUNCIONAMIENTO , 
I 

Prin,era 41i 250 180 125 600 I 
Segunda 730 1825 1990 555 5100 I 
rrercera 940 860 350 50 2200 

Cuarta 50 200 150 200 600 

Reverso 20 65 125 90 300 

P.T.O. 180 900 710 210 2000 hr. 

I 
'rOTAL DE llORAS 10000 hro 
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Un conocimiento a fondo de los tiempos de funcionamiento enc.!!: 

da velocidad, proporciona los datos necesarios para un diseño econó­

mico de los engranajes y los rodamientos, 

La Compaúía Massey Ferguson, productora de tractores de tipo 

mediano utiliza para el diseño de sus cajas de velocidades la ante­

rior tabla experimental, tomando como base 10000 horas de vida del 

motor, 

Como se ve, las cargas en los engranajes y su tiempo de aplic.!!: 

ci6n varían considerablemente en cad" velocidad lo <¡ue hace necesario 

hallar un promedio ponderado 'lue tome en cuenta el porcentaje del 

tiempo, las revoluciones y la magnitud de las cargas aplicadas, Se em 

plea la si~uiente fórmula: 

donde: 

3 
Wm= 

3 h b, "/o 
Wf 100 + W

3 

2 

W,·- -Wn =cargas en los dientes, 

~1·· -7n =RevoJuciones a las cuales se aplican 

hb%=l'eríodo del tiempo de apl icación, 1o, 
7m =Revoluciones promedio, R PM 

= 7 h.6r % 
f 100 

+ n hb+ % + - - - - f r¡ 
12 /OD In 

hbo % 
100 

U bJ [2-9J 

[2-10] 

Sin embargo, se debe verificar que los esfuerzos creados por 

las cargas n,áximas sobre los dientes no sobrepasen el límite de fIu­

encia del material ( SOy)' 
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CALCULO S DE LA RESISTENCIA DE LOS DIENTES.-

CALCULO DE LAS CARGAS PROMEDIO ~.- La siguiente tabla contiene los 

valores de hb% para las diferentes cargas, 

Tabla No.2-11 

95% 75% 50% 25% HB% 

la. 105 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. 6 22 42 30 3% 

P.T.O. 9 45 35 11 12% 

Según la f6rmula[Z-91 las cargas promedios Wm para los pilÍones 

1 y 2 en las diferentes velocidades song 

Prlmera Velocidad: 

I 

7m = I BOO)( 7.5 + 2000 'X 41.5 + 2400)(. 30 + /600 x 2/ = 202' RP;',,-1 
IDO lOO IDO lOO I 

Segunda Velocidad: 

7m . /800 x ~~g + 2000 x I~~ 4- 2400 x ¡!o + /600 x ~~; = 2085 RPM 



3 3 3 .3 3 
W, (84/ 1 1800x/4,3 +(485)2000-..36 +(323) 2400.,,39+(162) /600 x 10. 7 

"'2·= /2085x100 2085'1.100 2085'1, lIJO 2085><100 

Tercera Velocjdad: 

n = 1800 X 43 + 2000 X 39 +2400X /6 + /600x~ = /970 RPM 
1m 100 100 100 /00 

3 3 43 3 3 3 2 ¡ Wrn == '(641) /800x +(485) 2000><.39+(:323)2400'1./6 +(162) /600x 
s'" /970x/oo /'1701</00 1970x/OO /970x/oO 

• 

, 
Cuarta Velocidad: 

n = f800X 8.6 + 2000 x 33.2 -;-2400><. 25 +1600,,33.2 = /949 RPM 
{rn 100 100 100 IDO 

Wfh4 .... = 4/0 /b 

Reverso: 

7"., = /800 )(/O~ + 2000 X /~; + 2400X/~~ +- /600 X I;~ = 2038 R PIV! 

.;3 3 3 3 3 ~O 
W, _ (6/4) 18001( 6 + (48S) 2000'1. 22 + (323) 240Dx2S +~€2} /600 X '=' 

m/C 2038xlOO 2038x/OO 2038 x/M 2038 x/DO 
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Se muestra a continuación el cálculo del factor de forwo del 

diente ( y ) para el piñón de 111 reducción final (No,13) el cual, 

debido a las cargas que soporto necesita consideraciones especiales 

en su diseño. Su diagrama se encuentra en la Fig.2-11.EI radio em -

pleado en la raíz del diente se ha calculado !,or med.io de la fórmu­

la dada en página 13. 

y 

e 

Fig.No.2-11 

1 

COs 40° ( t.5 
COS 20° 0.500 

ir; 400) 
2.000 

0.474 
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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 fó~ 

mula 2-3 y la Fig.2-12 Como muestra el cálculo, obtenemos los va­

lores de St y la vida en fatiga para el engranaje No.l en las 

cinco velocidades del tractor: 

PRIMERA VELOCIDAD: 

598)(8 x 1.5 = 22600 s,' 
0.75>1 0.285>1 /. 73 P 

v/da; c>o 

SEGUNDA VELOCIDAD: 

_ 435)( 8 x!.5 
, 0.75>10.285xl.73 

/4050/,s/ v/da = = 

TERCERA VELOCIDAD, 

S 522 x8x 1.5 -t f = ---::::::=::...:.:.=.:.:..:.:.::...--
0.75)(0.285x/.73 'V,da= = 

CUARTA VELOCIDAD: 

Si = 5/2><8>1 1.5 
1 0.75 Yo 0.285 x 1.73 

/6700 f)$(' vida= = 
REVERSO: 

379 x 8 xl. 5 12220 rs / v/e/o = = 
0.75 xO.285)( 1.73 
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CALCULO DEL P.T.O. (Power Take Off).- Para obtener las 540 RPM en 

el eje del P.T.O. se puede aprovechar la relación entre el piñón 

de reverSa No.9 y el intermediario No.10, tal como se ve en la fi­

gura siguiente: 

10 15 

-.= 
/-"" 

- - -
¡..-

" Ir -
9 - /6 CLlJTCH '-

Se fijan 1800 RPM del motor como punto de operación puesto que 

se obtiene el toryue máximo del motor en el caso ,le necesidad o Las 

revoluciones correspondientes en el piñón No.9 serán 

n9=660RPM (TilMA 2 -2 ) 

luego: 

n'6 = n9 N9 Ms 660 2 / x17 - 540RPM 
N¡a N/6 /9 x23 

N'f ::::. 2/ d 9 = 2.6250 N,s= /7 d,s::::.2./250 
N IO ::::. c/,o ::. 2. 3 7,s-o M,,::::.23 d ZJ• =2. 8750 

En el cálculo de la resistencia a la fatiga se emplean los va 

lores de Wm otenidos en base a la tabla 2 -/1 así: 
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• 
Wmz '¡( dz .= 390 x 6.12S0 = '7/o/b 

d., 2.'250 

• 
Wtn/{)= Wrn<] .. 9/0/b 

Wm /s = Wm /o X dio = CJ/O X 2,37S0 = /0/5 lb 
d,S"' 2./250 

Wrn,,= Wrn15::: /o/slb 

Los esfuerzos a la flexión calculados serán: 

• 

• 
St ;:: Wm, ,% Pe/ ka 

',2 F Ymp 
390 X 8 x I.S" = O.75'xO.285XI.73 == 12600 f'S1 

vida == ca 

SC9 ;:: 9/0 x B x Ui 
/.OOOXO.28sx/.73;:: 2/800fs/ V/da = /.2x/0

7
cíd 

Si _ 9/0 x B)( I.S' 
/1)- 2./25xO.286x/.73 =103001'05/ v/da. = ca 

St/
s

':: IO/5x 8)( /.5 . 
/.3750 x 0,284>< /, 73:::: 17800 pSI vída = 1./5 Xlo

7
cict 

St - 10/15)( 8 x /,S In . . 7 
16 - 1.250 x ().Z86 x 1.73 = 7600 FSI Vlda=I./Xlo c/d, 

• 

• 
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A continuaci6n se presentan los resultados obtenidos para los 

engranajes rectos tanto de la caja como de la transmisi6n y P,T,O, 

Tabla 2-12 

PIÑON F(/n) y r'(lb-ín) Wm St (psi) vida (cíe/.) 

PRIMERA VELOCIDAD: 

1 0,750 0,285 633 598 22600 ca 

2 0.750 0.287 1758 598 22600 ca 

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 109 

14 2.000 52300 9080 42500 5x10' 

SEGUIlDA VELOCIDAD: 

1 0,750 0.285 460 435 14050 00 

2 0.750 0.287 1253 435 14050 cO 

5 0.875 0.286 1253 761 21000 ex:> 

6 0.875 0.287 1743 761 21000 = 
:' 11 1743 1855 

12 9200 1855 

13 2.250 0.454 4600 3920 12260 DO 

14 2,000 0,340 22257 3920 18350 0<0 

TERCERA VELOCIDAD: 

1 0,750 0.285 553 522 16900 oc 

2 0,750 0.287 1506 522 16900 'Q(l 

7 0.750 0,288 1500 730 23500 <:>O 
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8 0.750 0.287 1668 730 23500 

11 1668 1775 

12 8800 1775 

13 2.250 0.451 4400 3750 9700 C>Ü 

14 2.000 0.340 21600 3750 14500 = 

CUARTA VELOCIDAD: 

13 2.250 0.451 1224 1040 3410 ,~ 

14 2.000 0.340 5980 1040 5075 00 

IU.'VERSO 

1 0.750 0.285 401 379 12220 ca 

2 0.750 0.287 1090 379 12220 00 

9 1.000 0.285 1090 885 21400 ca 

10 2.125 0.286 988 885 14450 00 

4 1.000 0.288 2440 885 21500 DO 

11 2440 2600 

12 12900 2600 

13 2.250 0.290 6450 5490 17200 DO 

14 2.000 0.340 31650 5490 25600 10
9 

P. T. O a; 

1 0.750 0.285 411 390 12600 OC 

2 0.750 0.287 1120 390 12600 'X> 

9 4.000 0.285 1120 910 21800 1.2xl0 
'1 

10 2.125 0.286 1012 910 10300 

15 1.375 0.285 1012 1015 17800 1.1x10'1 

16 1.250 0.286 1370 1015 19600 1.1x10? 

En el cálculo del piñón intermediario (id1er) se ha consid.~ 

rado la longitud total del diente como longitud efectiva para el 

cálculo del esfuerzo a la flexión. El problema de un rliente carga­
do solamente en una parte de su longitud total no se ba estudiado 
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a fondo, aun<,ue se sabe "ue la carga se reparte en un porcentaje de 

1 a 1 ongi tud. totaL 

En base a 10 anotad.o en la sección l'efereJ.:te al esfu0:"z.o per,~ 

misible a la flexión SQt, el valor del esfuerzo calculad.o para e"~­

te pidón debe afectarse por el coeficiante 1/0.7 

CON1'IWL DI; CARGAS MAXUIAS O PICOS EN LOS IJIJtNTES, - Se t",,, tu ''''lUC¡ 

de considerar los esfuerzos de flexi6n c!esarrollarlos eu lo? ¿ien -

tes por las cargas máximas o ¡.lieos (,iue se puedan i.,\l'esenta:~'- F;OlLCil"t)_~ 

neamenta en los engranajes de la caja, transmisiÓn y P,T,/), 

Indudablemente, en la caja la peor condición se presenta en 

el piñón No.3 cuando el motor desarrolla su máximo torque (685 lb­

in, 19,5 HP a 1800 RPM). De la tabla No.2-2 se tiene que n3 d360 H1:'M. 

w = /26000 ~/9.S ;::: /490/h 
t 660 X 2,50 

.rar-a que no exista. deformacjÓ.i.'l plaG'Gj~a e:{~ e:. ~.IB1'f.t~ .~~~- deLe 

rá cumplir la relación: 

factores todos discutid.os an"teriorl]Áente~ I<.1 valor de 5 ay .'-, :,' :/J.c,~'~~ 

leer de lú }I'ig.,2 -10 para el eng.r·a.naje teIhplado ~'<{ re";lenidc~ ,~~e te:n--m 

drá: 

38400< /60000 X /.2 
/.0 )( /. O 

Similar([)ente~ la peor condición se TH':2seüta en el pi~:~é::i .:~'o~);3 

de la traolmisi6n, en donde: 

/26000 x /9.5 = 925'0/6 
53./ x 2.50 
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s - 9850 x 4 x 1.5 
t- 2.250 X 0.474>< /.73 33700 psi 

33700 <. /800(0)( 1.2 
;;00 X /.0 
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En el P.T.O. el caso crítico se localiza en el piñón No.15 o 

intermediario. Se considera que puede llegar a soportar cuatro ve­

ces el torque máximo que le suministra el motor, luego: 

/2~000 X /9.5 >( 4 _ 6330 lb 
- 730 )( 2.12~O -

Wm= 6330 
CDS 20° 

_ 6725 lb 

5 _ 6725x8xl.75 
t - /.37S-x0.286"xl.73 _/38000ps( 

Tanto en el caso de este piñón (No.15), como en los anteriora. 

(No.a y No.la), se considera que se ha realizado un tratamiento tér·­

mico superficial con dureza de 60 Re. (:;- 450 BHN). 

'/38000 L. /80000>< /.2 
/.0 X I.D 

De los anteriores resultados se deduce que el diseño de los 

engranajes es satisfactorio. 

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

tad que existe en el país para la fabricación de engranajes espirales 
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o hipoida1es, se ha decidido adoptar en el presente diseño un dif~ 

rencial de tipo comercial y de fácil obtención en las casas ensam­

bladoras de automotores que actualmente funcionan en Colombia • 

El diferencial empleado en las camionetas tipo pick-up INTE~ 

NATIONAL 1100 con relación 37 x 7, o sus equivalentes en CHRYSLER, 

WILLIS, etc, cumple a satisfacci6n las condiciones requeridas. To­

mando en cuenta las potencias de los motores de los vehículos, sus 

técnicas de producci6n, la calidad de los materiales empleados y 

la uniformidad de los tratamientos térmicos, se considera innecesa 

rio comprobar la resistencia a la fatiga y al desgaste de estos ele 

mento •• 

Los engranajes espirales o hipoidales tienen exigencias tanto 

en las técnicas de maquinado, tratamientos térmicos, materiales y 

tolerancias que elevan enormemente sus costos. Por esta razón se .­

justifica un estudio especial y a fondo de su diseño, producción y 

tratamientos. 

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

En el diseño de cualquier tipo de engranajes existen dos fae 

tores dominantes: a) Capacidad de carga y vid.a a la fatiga, y b)Re 

sistencia al desgaste. En la mayoría de los diseños se prefiere que 

el engranaje se desgaste primero a que falle por rotura, sirv'iendo 

éste como control de la vida en fatiga 

No existe una f6rmula general que cubra todas las condicio­

nes de diseño, pero en la mayoría de los casos las sobrecargas en 

los dientes producen lo que comúnmente se denomina "Pitting" o pi­

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

El "pitting" en un engranaje se considera como Un fenómeno 

de fatiga, y se puede presentar bajo dos formas: 1) Inicial y 

2) Destructivo. Las siguientes f6rmulas reunidas en ~' oo+".ndard 

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

ting" destructivo. 

La capacidad de duración de una superficie para una aplica -

ción particular puede establecerse seleccionando los factores ind! 

cados en las fórmulas generales. La correcta evaluaci6n de los va­

rios factores proporcionará los rangos requeridos, pero cuando no 

sea posible aplicar un coeficiente exacto por no estar tabulado,se 

puede estimar, y se obtendrá así un rango aproximado o 

FORMULA FUNDAMENTAL. - La fórmula fundanlental para calcular la du­

raci6n de la superficie de los dientes de un engranaje es la siguien 

te: 

donde, 

Carga ¡ 
Tamaño 

Se = 
Cp = 

Wt ~ 

Co = 

Cv = 

Esfuerzo de 

Coeficiente 

Cs 
dF 

contacto 

elástico 

1 

CmCf 
I 

calculado, 

pSi 

psL 

Carga tangencial transmitida, lb, 

Factor de sobrecarga. 

Factor dinámico, 

d = Diámetro del piñón. 

[2-11J 

F = Ancho neto de la cara del diente en 1 a parte IDIi,. 

estrecha del piñón o del engranaje. 

Cs = Factor de tamaño. 

Cm = Factor de distribución de carga 
Di",ib"i', { I = Factor de geometría de esfuerzos 

Cf = Factor de la condici6n de la superficie. 

La ecuaci6n anterior se ha dividido en tres grupos de térruínoa 

el primero de los cuales se relaciona con las cargas, el segundo con 

el tamaño del engranaje, y el tercero con la distribuci6n de esfuer­
ZO$o 
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La relaci6n entre el esfuerzo de contacto calculado y el pe~ 

misible es la siguiente: 

[2-12] 

donde SOc = Esfuerzo de contacto permisible, psi. 

el.. = Factor de vida 

eH = Factor de relaci6n de durezas 

Cr = Factor de temperatura 

CR = Factor o coeficiente de seguridad 

Se aconseja verificar tanto los dientes del engranaje como 

los del piñ6n, para tener en cuenta las diferencias de los mate­

riales y los números de ciclos de contacto bajo carga, 

FA~TOR GEOMETRICOI ,- En un par de dientes que engranan, el mayor 

esfuerzo de contacto ocurre en la parte m~s baja del pié o dedendum, 

El factor geométrico para esta posición de la carga es el siguiente, 

Engranajes exteriores: 

[2-13J 

Engranajes interiores, 

donde ~ = ~ngulo de presión 

cf = Di~etro pitch del piñ6n, in, 

D = Diámetro pitch del engranaje, in, 

m G = Relación de velocidades 

[2- 14) 

lrc = Distancia en in, medida a lo largo de la lí­

nea de acción desde el punto de pitch al pu!!. 

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

dard y en la Fig.2-JS para geometrías diferentes • 

FACTOR DE DISTRIBUCION DE CARGA C;n? .- Evalúa los efectos de una -

distribuci6n no uniforme de la carga, y depende de: 

a)< Errores de corte. 

b) Errores en los ejes del montaje debidos a tolerancias en 

los agujeros de los cubos. 

c) Juegos internos de los rodamientos 

d) Paralelismo de los ejes de cada engranaje. 

e) Rigidez de los dientes. 

< f) Rigidez del cuerpo de los engranajes. 

g) Rigidez de 108 ejes. 

h) Rigidez de la Carcaza 

i) Deflexi6n de los rodamientos. 

j) Deflexiones debidas a los esfuerzos de Hertz. 

k) Expansiones y deflexiones debidas a la temperatura de op~ 

ración, que son de gran importancia en <engranajes anchos. 

Cuando los engranajes se tratan térmicamente después de ser 

tallados y los perfiles no se rectifican, la distorsión de los dien 

tes afecta la distribuci6n de la carga. Si se trata térreicarr,ente 

uno de los engranajes después de maquinado los valores de la Fig, 

2-16Y si se tratan ambos, por 1.10. 

FACTOR DE TAMAÑO CS .- Tiene el mismo significado del aplicado en 

la f6rmulat?-~,y puede tomarse como la unidad en la mayoría de los 

casos., 

FACTOR DE CONDICION DE SUPERFICIE Cf.- El factor de condici6n de su 

perricie depende de: 

a) Acabado superficial después de tallado, rectificado y otros 

procesos como el "ahot peening", etc. 

b) Esfuerzos residuales en la superficie. 
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c) Efectos de plasticidad por trabajo en frío. 

El factor se deberá tomar como la unidad cuando el acabado se 

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

FACTOR DINAMICO ev,-Tiene el mismo significado del aplicado en la 

fórmulaf?-3]y está afectado por los mismos factores, y además, 

por las propiedades de los lubricantes. Su valor se lee de la Fig. 

2-17, 

FACTOR DE SOBRECARGA Co .- Tiene el mismo significado que el aplic~ 

do en la fórmula{2-3] y sus valores se pueden leer de la tabla 2-13 

FACTOR DE SEGURIDAD CR • -Tiene el mismo significado del empleado en 

la fórmula[2-4] y se encuentra tabulado en la Tabla 2-)4 

FACTOR DE VIDAC4 .-Tiene el mismo significado del empleado en la 

fórmula{2-4]. En el tiempo presente, existe muy poca información 

que permita presentar curvas de vida en fatiga exactas para cual -

quier tipo de engranajes; sin embargo, se considera que las curvas 

a la fatiga por "pitting" tienen una pendiente como la mostrada en 

la Fig. 2-:18, 

FACTOR DE Tl!1iIPERATURA Cr .- Tiene el mismo significado del emplea­

do en la ecuación [2-4] y se considera generalmente como la unidad. 

FACTOR DE RELACION DE DUREZAS C~ .- El factor de relación de dure­

zas depende de: 

a) Relación de velocidades de los engranajes. 

b) Durezas del piñon y el engranaje. 

A manera de guía se presentan variae combinaciones de dure­

zas yue se han usado ampliamente por años con resultados satisfao­

tori os: 
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• 
TAB. 2-13 Overload Factors - (70 

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. 75 2.25 

, 

TAB. 2-14 Factor of Safety - CR 

Requirements of App1ication 

High Reliability 1025 

Fewer than one fai1ure in 100 1,00 

Fewer than one fai1ure in 3 0.80 
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Typical Gear and Pinion Hardness Combinations (BHN) 

Gear Pinion 

180 210 

210 245 

225 265 

245 285 

255 300 

270 315 

285 335 

300 350 

I 

ESFUERZO l'EI'MISIBLE DE CONTACTO S"'c - Depende de los siguientes 

factores: 

a) Composición de materiales 

b) Propiedades mecánicas 

e) Número de ciclos 

d) Temperatura 

e) ,Tamaño 

f) Esfuerzos residuales 

g) Método de endurecimiento. 

En la tabla 2 -15 se muestran los valores para diseños en ~ 

neral. Los valores superiores se pueden emplear cuando se utilizan 

materiales de alta calidad, cuando el tamaño y el diseño permitan 

un tratamiento térmico óptimo y cuando se efectúa un control de c~ 

lidad estricto. 

COEFICIENTE DE ELASTICIDAD Cp .- Se define por la siguiente ecua, -

ci6n, y los valores para diferentes combinaciones de materiales se 

muestra en la tabla No.2-16. 



AGMA STANDARD 
SURFACE DURABILITY (PITTING) OF SPUR GEAR TEETH 

• Tab2-15 AlIowable Contact Stress Number - Sac 

Material 
Surface Hardness, 

Material 
Surface Hardness) 

Minimum sac Minimum sac 

Through Hardeoed Case Iron 

180 Bho 85 - 95,000 AGMA Grade 20 - 50-60,000 

AGMA Grade 30 175 Bho 65 - 75,000 
240 Bho 105 -115,000 AGMA Grade 40 200 Bhn 75 - 85,000 

300 Bho 120-135,000 N adular lron 90 -100% 01 

360 Bhn 145 -160,000 Annealed 165 Bho che s ac 

value of 

440 Bhn 170 - 190,000 
Normalized 210 Bho 

sceel wich 

, 
Steel Oil Queoch che same 

Case Carburized and Temper 255 Bho hardness 
(see N ate 1) 

55 Re 180 - 200,000 Bronze 
T ensile Strength 

psi (Mio.) sac 

60 R e 200 - 225,000 Tin Bronze 

AGMA 2C (10- 40,000 30,000 
Flame oc Inducrion 12% Tio) 

Hardened Aluminum Bronze 

50 Re 170-190,000 
ASTM B 148 - 52 90,000 65,000 

(AlIoy 9C-H.T.) 

NOTE 1. Far ffilOlffium case depths at che picch diameter as shown in Figure 6. 

Tab2-16 Elastic Coefficient - e p 

Gear Material and Modulus oí Elasricity - E* 
Pinion Material 
and Modulus of Steel Case Iron Aluminum Bronze Tin Bronze 

Elasticity - E* 

30 x J06 19 x 106 17.5 x J06 16 x 106 

Steel 30 x 106 2300 2000 1950 1900 

Case Iron 19 x 106 2000 1800 1800 1750 

Aluminum Bronze 17.5 x 106 1950 1800 1750 1700 

Tin Bronze 16 x 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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[2-15] 

donde {JF'I(1t;, = Relaciones de Poisson para el piñón y el engr~ 

naje respectivamente. 

r:p,Ee = Módulos de elasticidad del piñón y el engranaje, 

CALCULO S DE LA DUBACION DE LAS SUPERFICIE§.. 

Como ejemplo de aplicaci6n de la fórmula No,2-11 se muestra 

el cálculo de la vida de las superficies de los piñones No.3 y 13 

los cuales presentan las condiciones más desfavorables, y por COIlS,!. 

guiente requieren una verificación detallada de todos los factores 

que intervienen en el proceso. 

Los valores de Wt se han obtenido de los valores de Wm en la 

Tabla No. 27.2 asi: 

Piñón No.3, Primera velocidad: 

S (467x 0.94'1./. 5 f.O e = 2300 I-.......:....--='-'--~ -~-
1.0 2.5x1.0 

puesto que se debe cumplir 

Se ::= 
que 

eH eL. e SOc 
T CR 

1.13 x 1.0 
0,094 

podremos averiguar la vida de la superficie: 

= 223 seo pSi' 

223500 x /.0 x 1.0 
225000 x /.01 =- 0.99 

Vida = 00 
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Piñón No.13, Primera velocidad: 

Indudablemente el diseño de este piñón exige criterios espe­

ciales, dadas las condiciones críticas de carga, tamaño, número de 

dientes y la geometría de éstos, En lo que a resistencia al desga! 

te se refiere, está más expuesto a las condiciones que favorecen 

la fatiga de la superficie y por lo tanto es de esperarse que los 

grandes esfuerzos de contacto produzcan fallas por "pitting" mucho 

antes que en el resto de los engranajes. Por esta razón se toma un 

valor de CR (Factor de seguridad) menor que la unidad, el cual li 

mita la vida de la superficie del piñón a 500 horas de las 600 de 

servicio en Primera Velocidad (Ver Tabla 2- 11). Si por algún moti 

vo se requiere una vida mayor, se deberá aumentar el número de dien 

tes, lo cual implica un aumento de diámetro en la corona de la re­

ducción final, y por consiguiente de costos, 

Dada la particular geometría del diente se hace necesario 

calcular el valor del Factor Geométrico 1 por medio de la Fórmula 

2-14 midiendo el valor de la distancia~ del diagrama de la Fig. 

Z-ZO que muestra el perfil para Pd = 1, 

Tabla No.2-17 

Piñón Wt 1 Se Vicio 

PRIMERA VELOCIDAD, 

1 563 ,0985 196000 (>O 

2 563 ,1145 110000 DO 

3 1378 ,097 223500 ex:> 

4 1378 .Hl 144600 exc· 

13 8540 .134 288000 oC:> 

14 8540 .400 80600 1.8xlO 
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o 

SEGUNDA VELOCIDAD: 

1 408 .0985 167000 00 

2 408 .1145 100400 00 

5 715 .091 159500 oW 

6 715 .093 134000 C>ú 

13 3680 ,134 195000 CX) 

14 3680 .400 52300 O<.) 

TERCERA VELOCIDAD: 

1 491 .0985 183200 oC> 

2 491 .1145 103000 00 

7 686 .085 155000 ex:> 

8 686 .085 163000 <::>O 

13 3521 .134 186500 <Xl 

14 3521 .400 28000 ~ 

CUARTA VELOCIDAD: 

13 976 .12 103200 <o>ó 

14 976 .4 46000 ~ 

llliVERSO: 

1 356 .0985 156000 Do 

2 350 .1145 87700 00 

9 831 .079 797500 <X) 

10 831 .078 219200 C<J 

4 831 .111 109200 \x':> 

13 5155 .134 226000 C>:> 

14 5155 .400 623000 """ 
P .. T .. O: 

1 386 .0985 175000 (>-., 

2 386 .1l45 98400 ""'"' 
, 9 850 .079 216200 ex.? 

• 
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10 

15 

16 

/ 

850 

950 

950 

.078 

.082 

.084 

Zc, = 0,375 

228500 

229500 

207000 

R 

/ 
"' / 

( 
\ 

I ~ 2cof 20"(; 4,9 _\(senzc)o -t O,og~Ii)(:5en ZCf'.- Q.223Ji) 
4,9 f t J 2 /2,250 2 2.500 

I= 0.134 

eL = Ser", CrCR 
5c¡c C¡.¡ -

288000x/,{)~O,'80 ID 
225000 x 1,022 ' 
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SELECCION DEL PROCESO DE MAgUINADO.-

Muchos engranajes se pueden producir satisfactoriamente por 

dos o más procesos; en tales casos, la capacidad y disponibilidad 

de equipo determinan el método que debe emplearse 

El principal factor en la selección de un proceso de maquin~ 

do es el tipo de engranaje que se va a tallar, aunque se deben te­

ner en cuenta los siguientes factores, 

a) Tamaño del engranaje 

b) Configuración del blanco (flanches, cubos, etc,) 

e) Cantidad por producir 

d) Presición requerida 

e) Relación entre piñón y engranaje 

f) Costos del proceso 

En el caso de engranajes rectos, los métodos más empleados 

son: Fresado con herramienta de forma, mortajado y por generación, 

El fresado con herramienta de forma se emplea en la prolluc 

ci6n de pocas piezas, pues su principal desventaja en la inexacti -

tud en el espaciado de los dientes que depende del nivisor; adell,iis 

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

Para producir un diente teóricamente correcto se debe uti}i -

zar la herramienta correspondiente a su número exa,cto de dientes, 

Se recomiendan los siguientes métodos para la proc1uccí6n de 

los engranajes de la caja y la transmisión: 

Fresado por generación - Por las siguientes razones: 

a) Se obtiene gran precisión para un amplio número ne englra·-

b) Gran adaptabilidad para cualquier producción. 
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e) Bajo costo 

d) Facilidad para rebajar con metales de durezas superiores 

a las normales. 

Breve explicación del método: Es un proceso en el cual la herra -

mienta y la pieza y la pieza que se talla, giran en una relad.6n 

constante a medida que la fresa (Hob) 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 con la forma del va 

no y con ángulos de salida para la viruta, de manera que puedan 

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

MORTAJADO,- Es el más versátil de todos los procesos para tallar 

engranajes, y aunque se· emplea principalmente para engranajes rec­

tos y helicoidales, se puede aplicar para 0entados en espina de l'e~ 

cOldo, engranajes interiores, ",pIines o nervados, piñones ¡lara cad~ 

nas, engranajes elípticos y cremalleras; no se puede empl"3ar en el 

tallado de engranajes cónicos. Debido a ~ue los costos de la herra 

hlÍenta son relativamente bajos, este proceso es práctico rara cual 

quier cantidad de producción. 

Frecuentemente el diseño de la pieza que se trabaja, Llli¡lide el 

uso de otras herlt'amientas (Como en el Caso de pachas de engran'>jes, 

muy empl eadas en cajas de engranajes) y el mClrtajado es el ",¿todo 

mas práctico por emplear. 

Es un proceso de generación que emplea C0110 h"3rramienta un 

disco dentado, el cual talla los dientes mediante un JIlcvimi,m',o ,le 

vaivén en el sentid.o axial, rotando con la pieza ',ue está sinm,ol1i 

zada de tal forma 'lue la mortaja penetre progresivamente en ella 

lLientras giran. 

TOLERANCIAS DE LOS ENGRANAJES.-

Los perfeccionamientos conseguidos en la fabricación de los 

engranajes, la investigaci6n científica y 108 métodos de trabajo 
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han conducido al estudio de instrumentos de medida de precisión que 

permitan la verificación y el control de un rleterminado engranaje 

en sus elementos, ya sea del dentado como de sus otrllR parteB (aé@ 

jero~centrado~ distancia entre ejes i ctco) ~ue dehen estar en armo 

nía con el dentado mismo, 

Las transmisiones defectuosas por engranajes, se debell"3 arra 

res en la geometría de los dientes y son causa de ruido, y desgasta 

prematuro del sistema, Es necesario considerar también los mat'9ria­

les, que aún admitiendo que corresponden a la carga de trabajo n la 

que está sometido el engranaje, deben estar excentos de defe~tol fi 

sieos en las micro estructuras y fallas en los tratamientos térmi ~ 

cos ¡ 'lue proporcionan una dureza deficiente, 

El dentado de los engranajes es la parte más importGnta por 

controlar~ pero los otros elementos cou.~o el cubo l' eje 3 ~·!iáme'. ro ex 

terior, y su excentricidad, etc, tienen también su influencia, 

Los errores geométricos en e] dentado se presentan ba.jo las 

siguientes formas: 

a) Errores en el espaciadc de los dientes 

b} ~xcentricidf~d 

.:;) l)efo¡cmaciones 

d) Errores en las superficies 

TOLERANCIAS DEL DENTADO,-

TOLERANCIAS COMl'UESTAS,- Se miden por el wÉtodo el;1 patron";I,i€n'~') 

del engranaje con Uno conocido (maestro)~ 

La tolürancia de cOl1centricidao. y In distanci {l errtrG flj ontes 

de un par ,le engranajes dependen lie su tamaiio y :le] tip'" de trabCl,J" 

que vayan a realizar, 

variaciones en la distancia entre centros rl,el par de ellgla.e3,j.a~, 

tal con;o se leen de un diagrama obtenido al patronar uno de los 
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piñones por el método anteriormente descrito, y haciéndolos girar 

360°. Esta tolerancia contiene los efectos combinados de variaci~ 

nes en la distancia entre centros y espaciamiento entre dientes • 

TOLERANCIA DE DIENTE A DlENTE.- Se mide de igual manera que las a.!! 

teriores, con un engranaje patr6n al rotar los engranajes con un 

incremento de velocidad igual a 360 /N(N= No. de dientes del engr!;!. 

naje a patronar). 

Te6ricamente esta tolerancia es necesaria para el buen funcio 

namiento. Sin embargo desde el punto de vista práctico dicho juego 

es difícil de precisar porque: 

a) El costo de producir tallados perfectos es excesivo. 

b) El espacio entre dientes debe llenar los requisitos para 

proporcionar una buena lubricación. 

e) El cambio en temperatura debido a la oper,Ción con carga, 

influye en la distancia y dimensiones de los ej"s del Far. 

En tales condiciones es necesario establecer un ,juego ent,;e 

dientes (becklash) como si este no tuviese deformación alguua al a 

plicársele la carga. Este juego puede definirse entoncBS c~mo el 

valor del ancho con el cual un diente no excede de Sí! espe3U. ""11 

do se mide en el diámetro primitivo, 

"AXIMA TOLEHAlIiCIA ]iN LA POSICION AlíCrULAH.- Es el 11$](1mo 8<"0;:- Bn ce 

colocaCión angular de un diente con respecto a otroc Las 'Üurvas l" 

n,I11 y IV de la Fig.No,2-24 indican los diferentes ni,,?lee de ~ali 

dad de llls tolerancias angulares máximas, 

El nivel 1 se puede obtener con equipos comunes ,mra p:roduc ~ 

ción de engranajes de al ta calidad. El nivel II requiere equi ,:<l S de 

máxima eficiencia mantenidos dentro de tolerancias estrictas, Los 

niveles 111 y IV se obtienen COn equipos comunes. 

TOLERANCIAS DEL PERFIL, - Son las desviaciones del perfil es pací fi ~ 

cado para un diente, y se denota como la cantidad de desvia'oión 

contra los grados del ángulo que hace el radio de] círaulo da base 
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tengente al radio de curvatura de la involuta (angulo roll) (Ver -

Fig,No.2-f5 ). 

En la mayoría de los engranajes no es necesario especificar 

separadamente las tolerancias del perfil. Sin embargo, si se esp~ 

cifican, las pendientes y las irregularidades se deben mostrar en 

cartas con la llamada "banda de tolerancias", la cual marca el 

rango aceptable de éstas. 

En la Fig.2-25 se muestra el método de construcción. Unánse 

los puntos A,C, y B,D con líneas que se interceptan en el punto O. 

Dibújese una línea convexa continua que una los puntos C-O-D obte­

niéndose la banda de tolerancias. 

VALORES RECOMENDADOS.- En cuanto al espaciamiento de los dientes, 

se deberán seguir los valores de la Fig.No.2-25,dependiendo del e­

quipo disponible. Para engranajes comerciales se recomienda maate­

ner el rango de 0.0005 a 0.0015". 

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

de la involuta se mantienen cercanas al valor 0.0005". 

Los errores debidos a excentricid.ades se deben mantener en -

los límites de 0.001 a 0.002". 

En cuanto a los errores de distorsión o desalineamiento de 

los dientes con respecto al eje en el caso de engranajes con rhen-­

tes rectos, las tolerancias aconsejadas deben encontrarse entre 10B 

límites de 0.0005 a 0.001" por pulgada de longitud rle la cara dal -

diente, 

DIMENSIONES FINALES DE LOS ENGRANAJES 

Se recopilan a continuación los resultados de las dimenSio­

nes de los engranajes calculadas según las fórmulas dad.as en el ea 

pítulo nI . 
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Tabla No. 2-18 

DIMENSION f'INON No.l ENGf1ANAJE No.2 

1) NÚlliero de dientes N <' .. ., ~ ....... <o 18 49 

2) Diametral Pitch Pd " '" ~ ........ <> ., 8 8 

3) Profundidad de trabajo hk in~ .2500 .2500 

4) Angulo de !,resión ,",0000 .. 0., .. 200 200 

5) Diámetro Primitivo d,D ••••••• 2.25000 6.12500 

6) Addendum a ,a . .;. ....... 000., .. .14750 .10250 
p g 

7) Profundidad Total ht () <> ~ " ., ., ., .. .28125 .28125 

8) Diámetro exterior de D <> ........ " 2.54500 6.33000 e 
9) Diámetro de llaíz d D <> " ., .. " <> 1.98250 5.76750 e r 

10) Paso circular p e '" '" .' " " b ~ <> .39270 .39270 

11) Arco del ancho del d.iente t " 
I' 

.21020 .17750 

12) Ancho Corela] de] d.iente t ep •. .21010 .17750 

13) Ancho de la cara FI' Fg '0"'" .75000 .75000 

14) Radio mínimo de Raíz rr ,Rr o. .03650 .03530 

, 

FINON No.3 

20 

8 

.2500 

200 

2.50000 

.14625 

.28125 

2.79250 

2.23000 

.39270 

.17838 

.17830 

1.00000 

.03640 

ENGRANAJE No.4 

47 

8 

.2500 

200 

5.87500 

.10375 

.28125 

6.08250 

5.52000 

.39270 

.20932 

.20930 

LOOOOO 

.03530 

• 

, 
I .., 

00 
I 
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PIÑON No. 5 ENGRANAJE No. 6 

1) 28 39 

2) 8 8 

3) .25 .25 

4) 20° 20° 

5) 3.50000 4.87500 

6) .13250 .11750 

7) .28125 .28125 

8) 3.76500 5.11000 

9) 3.20250 4.5475 

10) .39270 .39270 

U) ,,19930 .18840 

12) .19920 .18840 

13) .75000 .75000 

14) ,,03590 .03530 

• • • 

PIÑON No.7 ENGRANAJE No.8 

35 32 

8 8 

.25 .25 

20° 20° 

4.37500 4.00000 

.12250 .12750 
, . 

.28125 .28125 

4.62000 4.25500 

4.05750 3.69250 

.39270 .39270 

.19203 .19567 

.19200 .19560 

.75000 .75000 

,03550 .03580 

• 

PIÑON No.9 

21 

8 

.25 

20° 

2.62500 

.14625 

.28125 

2.91750 

2.35500 

.39270 

.17838 

.17820 

1.00000 

.03640 

• , 

I ... 
ce 
I 
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ENGRANAJE N o • 10 PIÑON No o 13 
(IDLER) 

1) 19 10 

2) 8 4 

3) .25 • 5 

4) 20
0 20° 

5) 2.37500 2.50000 

6) .14625 .35500 

7) .28125 .58750 

8) 2.66750 3.21000 

9) 2.10500 2.03500 

10) .39270 .78540 

ll) .17838 .46514 

12) .17830 046414 

13) 2.12500 2.25000 

14) .03640 .07000 

• • 

ENGRANAJE NOo14 

49 

4 

o 5 

20° 

12.25000 

.14500 

.58750 

12.54000 

11036500 

.78540 

.31226 

.31I96 

2.00000 

,03660 

ENGRANAJE No.15 
(IDLER) 

17 

8 

.25 

20° 

2.12500 

.13375 

.28125 

2.39250 

1.83000 

.39270 

.20022 

.20010 

1.37500 

.03660 

ENGRANAJE No.16 

23 

8 

.25 

20
0 

2.87500 

011625 

.28125 

3.10750 

2.54500 

.39270 

.18748 

.18740 

1.25000 

.03610 

• 

I 
00 
o 
I 
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TRATAMIENTOS TERMICOS DE LOS ENGRANAJES.-

PROCESO DE LOS TRATAMIENTOS TERMICOS DE LOS ENGRANAJES.- Los engr~ 

najes fabricados de acero se tratan térmicamente por dos razones 

principales: lo.) se deben poner en condiciones que faciliten el -

maquinado, 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 no 

ser uniforme y con tamaño de grano muy grande, como resultado de 

una rata de enfriamiento no controlada despues de dichas operacio­

nes. Los blancos así obtenidos se normalizan para obtener una micro 

estructura uniforme y reducir una tendencia a las distorsiones en 

los tratamientos posteriores. 

Otro de los procedimientos empleados en forma alternativa Con 

el Normalizado es el ReCOCido, con el cual se obtienen estructuras 

perlíticas o laminares que proporcionan excelentes acabados en el 

maquinado. Sin embargo, la máxima maquinabilidad se consigue con 

la estruotura esferoidal la cual se obtiene al interrumpir el ciclo 

del Recocido. 

Se emplean varios métodos para obtener la dureza superficial 

en los dientes de los engranajes, así como durezas intermedias en 

el núcleo. Estos métodos sonl Carburización, Nitruraci6n, endureci 

miento por inducción y endurecimiento por llama. Puesto que la su­

perficie del diente soporta las cargas más críticas, se puede obt~ 

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

dientes. 

CARBURIZACION.- Consiste en el calentamiento de un acero de 0.10 

al 25~ de Carbono hasta una temperatura superior a la crítica en 

presencia de un medio sólido, líquido y gaseoso, capaz de propor -

cionarle carbón a la superficie. 

La función de un medio carburizante es suministrar una canti 
dad adecuada de carbón para absorción y difusión en el acero. En 
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la práctica comercial corriente, las dos fuentes principales de car 

bón son los gases y los hidrocarburos líquidos. Para obtener una car 

burización uniforme es necesaria una circulación constante del medio 

carburizante dentro del horno. 

VARIABLES DEL PROCESO.- Una operaci6n satisfactoria del proceso de 

carburizaci6n, depende del control de tres variables principales: 

Terperatura, Tiempo y Composición de la atmósfera. 

Efecto de la Temperatura.- La máxima rata a la cual el carb6n puede 

ser agregado al acero está limitado por la rata de difusi6n de éste 

en la austenita presente. Esta rata de difusión se incrementa gra -

dualmente con la temperatura. La más común para la carburización es 

la de 17000 F porque permite una rata razonable de difusión sin dete 

rioro excesivo del equipo del horno. 

Efecto del Tiempo.- F.E. Harris ha desarrollado una fórmula que co~ 

templa el efecto del tiempo y la temperatura sobre la profundidad 

de la capa, en un proceso de carburizaci6n normal 

donde 

p= 3/.6 I/r 
/0 e~ 

P = profundidad en in. 

t = tiempo 'en horas 

T = FO
+ 460 

[2-/6] 

También ideó un método para calcular el tiempo de carburiza -

ci6n y difusión requeridos para producir profundidades predetermin~ 

das y concentraciones de carbón requeridas en la superficie. 

Efecto de la Atmósfera.- Además de suministrar el carbón necesario 

para la reacci6n de carburización, los hidrocarburos gaseosos pue­

den incrementar también el potencial de carbono en la atmósfera pr~ 

sente en la cámara. 

CLASES DE CARBURIZACION.- La clasificaci6n de las cuatro clases de 

carburizaci6n, en lo que a engranajes se refiere: es la siguiente: 
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Clase 1 

Clase Il 

Clase III 

Clase IV 

Trabajo 

Trabajo 

Trabajo 

Trabajo 
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liviano 

moderado 

pesado 

máximo 

Clase 1.- Los engranajes carburizados para trabajo liviano se usan 

donde las cargas son ligeras, Normalmente se especifica carburiza­

ción para trabajo liviano por: 1) Economía que 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 lubricaci6n deficiente o una acción abrasiva constante, 

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

nimiento económico del equipo, 

Clase 110- Se emplea en donde la carga se aplica con choque moder~ 

do. Esta clasificación comprende casi todas las aplicaciones de la 

industria en general o 

Clase 111.- La carburización para trabajo pesado se utiliza en en­

granajes en donde la carga se aplica con choque y sus dimensiones 

se aproximan a las máximas especificadas por el Standard AGMA "Re­

comended Procedure for Carburized Industrial Gearing" (AGAM 246,01 

January, 1965) como límites para vida en fatiga, y en donde además, 

la calidad y confiabilidad de los productos es de gran importancia 

Clase IV.- Carburización para trabajo máximo se emplea para engra­

najes en donde la calidad y confiabilidad son de excepcional impoL 

tancia, como en el caso de aplicaciones severas en las ramas de la 

aviación y la construcción de buques. 

En la tabla 2-19 se resumen los materiales y los procesos 

para las cuatro clases de carb"lrización industrial. 

MATERIALES.- A continuaci6n se describen los materiales para varias 
" 

clases de engranajes y para cada tipo de carburizacióno La selección 

correcta se deberá realizar en base a la dureza que se necesite y a 
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Tab 219 Surnmary or RecommeRded Materlals and Processe 8 for Carburized Industrial Gearing 

Severity Typical* 
Cachurizing 

Case Coce 
Effective Total 

Class of AISI Hardness, Hardness, 
Metbods Case Depth Case Depth 

Service Materials Re' mio Re' mio 

1015, 1020, 
2/3 of See Figs. 1 

Light Pack, Gas al As As Total Case and 2, al 
1 1022, 1117, 

Duty Salt Bath Specified Specified oc As As 
1118 

Specified Specified 

Moderate 
8620,4620, 

Pack, Gas OI 

lJ 4615 or 55 20 " " 
Duty Salt Bath 

equivalent 

4820,4320, 
Pack, Gas al 

!JI 
Heavy 

23200r 55 28 " " 
Duty Salt Bath 

equivalent 

Maximum 
E-331O, E-931O, 

Pack, Gas oc, 
1V E-2320 or 55 32 " " 

Performance Salt Bath 
equivalent 

- - ---- --- -- - --

• Far extremely large gears, it may be necessary to use rhe type of material recommended for che oext highest c1ass in arder to meet 
the case and cote hardness requitements. 
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las facilidades disponibles para los tratamientos • 

Clase 1.- Los engranajes carburizados para trabajo liviano deberán 

fabricarse de aceros al carbono carburizados, tales como CIOI5, 

CI020, Cl117, Cll18 o equivalentes. 

Clase 11.- Se aconseja emplear aceros de bajas aleaciones carburi 

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

Clase 111.- 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 tr~ 

bajo máximo, son los de la serie AISI E-2320, E-4320, E-4820 o equi 

val entes. 

Todos los aceros aquí recomendados deberán cumplir con el re 

quisito de un tamaño de grano ASTM #5 como máximo. 

De lo expuesto anteriormente se deduce que la piñonería de la 

caja y la transmisión cumple con los requisitos exigidos para los 

engranajes carburizados con clases II y 111, Y que los materiales 

seleccionados deberán ser aceros de baja y media aleación. 

PROPIEDADES.- Las propiedades especificadas usualmente para engran~ 

jes carburizados son: 1) profundidad de la capa cementada, 2) dure­

za de la misma y 3) dureza del Corazón del diente. Se aCostumbra a 

especificar también las microestructuras de la capa cementada y del 

corazón. 

La profundidad de la capa cementada se puede designar como 

profundidad efectiva o total, medida normalmente desde la super­

ficie del diente en la línea pitch • 

Se define la profundidad total de la capa cementada como la 

máxima penetración del carbón absorbido, y su valor deberá estar 

de acuerdo con la gráfica de la figura 2-26 • 
La profundidad efectiva de la capa cementada se define como 
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la profundidad a la cual se obtiene una dureza mínima de 50 Re. o 

equivalente, medida con instrumentos para la determinaci6n de micr~ 

durezas, Se considera que esta profundidad corresponde apróximada -

mente a los 2/3 de la profundidad total. 

Los valores mínimos de las durezas deberán concordar con los 

mostrados en la Tabla 2-20. 

Para los engranajes carburizados, el contenido de carb6n en 

la superficie deberá encontrarse entre los valores dados por la ta 

bla 2- 21 • 

CONTROL DIMENSIONAL.- Antee de ser carburizadas las partes maquin~ 

das deben encontrarse lo más cerca posible a las dimensiones fina­

les, de manera que se pueda aprovechar al máximo la capa carburiz~ 

da. Se deberá tener en cuenta que en el proceso de carburizaci6n se 

presentan distorsiones en los dientes. Aunque la cantidad de disto~ 

si6n depende primordialmente de la forma de la parte, existen otros 

factores de consideraci6n: 1) esfuerzos residuales anteriores al tra 

tamiento térmico, 2) Método de sujeci6n empleado para el calentamie~ 

to y el templado, 3) crecimiento de las superficies durante la carbu 

rizaci6n, 4) temperatura de temple, 5) severidad del temple y 6) com 

posición química del acero. 

Se pueden emplear varios métodos para disminuir la cantidad 

de formaci6n en una parte especifica, pero todos sin excepción, au 

mentan el costo del tratamiento térmico. Por lo tanto se deberá ana 

lizar la situaci6n para determinar qué es más barato, si aumentar 

el costo del tratamiento para disminuír el maquinado posterior, o 

viceversa. 

Existen varios métodos para disminuír la distorsi6n en los e~ 

granajes y se enuncian a continuaci6n en orden ascendente de costo: 

Martemple.- El cual envuelve en sus procesos temple en baños de sa­

les fundidas o en aceite caliente, es el más econ6mico de todos. G~ 

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

equipos. 
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TAB. 2-20 Minimun Hardness Values 

Tooth Surface 

Class Core Hardness Hardness 
st the pitch of the 
line, Min • Case, Min. 

I As specífied As specified 

Il 20 Re. 55 Re. 

III 28 Re. 55 Re. 

IV 32 Re • 55 Re. 

TAB. 2-21 Outer Layer Carbon Content Ranges 

.l 

Carbon content Range, in per cent 

.70 - • 85 

.85 - 1.00 

1.00 - 1.15 

1.15 - 1.30 

-87-
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Los aceros aleados se prestan más al proceso de martemple que 

los aceros al carbono. En general, cualquier acero que se ha templ~ 

do normalmente, se puede someter a este tratamiento. Los aceros ca~ 

burizados y después martemplados más comunes son los AISI 3312,4620, 

5120, 8620 Y 9310. En todos los casos el acero empleado deberá cont~ 

ner el aleante necesario para mover la nariz del diagrama TTT hacia 

la derecha, lo que permitirá tiempo suficiente para el templado. 

Sistemas de fijaci6n.- Se pueden emplear como medio para evitar las 

deformaciones, aunque incrementan marcadamente el costo del trata -

miento. Una combinaci6n de martemple y sistemas de fijaci6n reduce 

al mínimo la distorsi6n. 

Templado en prensa.- Similar a los sistemas de templado en dados 

fríos, es el método más efectivo. Sin embargo, el costo adicional 

es exagerado, y BU utilizaci6n se limita a trabajos de gran preci-

sión. 

TEMPLE POR INDUCCION.- Se emplea la inducci6n electro-magnética p~ 

ra calentar localmente la capa superficial de los dientes de 108 

engranajes. 

El patrón de calentamiento obtenido está determinado por: 

1) la forma de la bobina que produce el campo magnético, 2) el nú­

mero de espiras, 3) la frecuencia de la corriente de operación y 

4) la potencia a la entrada. 

El temple por inducción proporciona la dureza necesaria para 

una gran resistencia al desgaste y mejora la resistencia a la fati­

ga cuando se aplican grandes esfuerzos concentrados. 

Las variables que intervienen en el calentamiento por inducción 

se seleccinan principalmente en base a la profundidad de temple re­

querida. 

En la gran mayoría de los endurecimientos por inducci6n, se e~ 

plea agua como medio de enfriamiento, aunque también puede emplear­

se aceite, aire comprimido, y salmuera. El equipo de enfriamiento 
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por agua es más fácil de manejar, simple de instalar y menos comp1i 

cado en su uso, y deberá emplearse a menos que cualquier considera­

ción metalúrgica indique 10 contrario o 

Después de transcurrido el tiempo necesario para el calenta -

miento apropiado de la pieza por medio de la bobina, se somete a la 

acci6n de un chorro de agua aplicado a presión por boquillas adya -

centes, lográndose el temple requerido. 

Como el núcleo permanece relativamente frío durante el temple 

por inducción, se mantiene la dimensión del diente dentro de toleran 

cías estrechas a lo. largo de todo el tratamiento, Las capas superfi­

ciales del metal tendrán alguna deformación plástica debida a los e­

fectos de expansión por el calor, y a la resistencia a expandirse 

del núcleo frío, Si el ciclo no se ajusta correctamente, se pueden 

presentar tensiones residuales muy perjudiciales • 

Los engranajes templados per inducción muestran alguna tende,!t 

cia a pandearse. Generalmente no hay cambios en el perfil del dien­

te, pero se puede crear una conicidad de la superficie exterior, a­

sí como distorsiones de los nervios y radios del blanco. Estos pro­

blemas se pueden obviar con un diseño apropiado d.€ la pieza. 

Para el proceso de endurecimiento por inducción, se emplean 

aceros al carbono y de baja aleación con porcentajes del 0.40% al 

0.50% de carbón, o de más bajo porcentaje pero carburizados, Es i~ 

portante conocer la microestructura del acero antes del tratamien­

to. Si existen carburos uniformemente distribuidos se tendrá una 

anstenitización más rápida, lo que permite obtener una dureza máxi 

ma en la superficie con un mínimo de espesor de la capa templada. 

Cnando se ha obtenido una estructura esferoidal para mejorar el m~ 

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

y debe tenerse en cuenta • 

MATERIALES RECOMENDADOS PARA LOS ENGRANAJES 

Las siguientes especificaciones cubren las clases, propiedades 
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e inspección de los aceros estirados en frío, laminados y forjados, 

según el Standard AGMA " Specification for general industrial Gear 

Materials" (AGMA 241.02 January, 1965). Se designan Como aceros de 

clase "A" aleados o al carbón. 

Las subclasificaciones posteriores deberán preceder a la cl~ 

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

propiedades físicas. Se muestran en las tablas 2-22 • 2-23 • Y 

2- 24. 

La selecci6n de los aceros se hace en base a las necesidades 

de dureza superficial, profundidad de la capa cementada, templabili 

dad, tenacidad del núcleo y buenas propiedades mecánicas. 

En los engranajes de la caja y la transmisión se exige dureza 

superficial de 55 - 60 Re., la cual se puede obtener en aceros ale~ 

dos con 0.20% de carbón cementados y carburizados superficialmente, 

o con aceros de alta templabilidad endurecidos por inducción electro­

magnética. 

Para los engranajes de la caja y el sistema de toma de fuerza 

(P.T.O.) se puede utilizar un acero AISI 5135 (C=0.35%, MnaO.80%. 

Cr= 0.90%) el cual posee buena templabilidad siendo óptimo para pi~ 

zas endurecidas por inducción. Además, se puede conseguir en cali -

dad "H" de templabilidad garantizada. Es el más económico de los a­

ceros aleados empleados en piñonería. 

En el caso del piñón de la reducción 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

rización de la clase 111. Combina una gran dureza superficial con 

un coraZón muy tenaz, y durante el temple se deforma muy poco. Para 

este acero se recomienda un recocido de estabilización antes de ej~ 

cutar la carburizaci6n, a 16000 F, siendo aconsejable un doble tem -

pIe: el primero para tenacidad, desde l6000 F y el segundo para dure 
o za desde los 1500 F. 

Las diferentes alternativas de selección de aceros se anotan 
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AGMA STANDARD 
SPECIFICATION FOR GENERAL INDUSTRIAL 

GEAR MATERlALS - STEEL (DRAWN, ROLLED AND FORGED) 

Class 

A-2-a 

A-2-b 

A-2-e 

A-2-d 

A-2-e 

A-2-f 

A-2-g 

Tab2.23 Hardness Values foe Cacban andAlloy Sleel 
and Barstock lor Gears, Pinians and Gear Rims 

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

Recommended Minimum T ooch 
Heat Hardness 

Treacmenc Bhn 

Normalized 

and T empered 
169 

or 

Quenehed 
179 desiced 

and Tempered 

Normalized 

aod Tempeced 
oc 212 

Quenehed 

and Tempered 

Normalized 

and T empered 

oc 223 
Quenehed 

and Tempered 

Quenched 
248 

and T empered 

Quenched 
285 

and Tempered 

Quenched 
302 

and T empered 

Quenehed 
351 

and T empered 

-9-

Maximum T ooch 
Hardness 

Bhn 

212 

248 

262 

293 

321 

351 

402 

AGMA 241.02- Jan., 1965 
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Class 

A-l-a 

A-l-b 

A-l-e 

A-l-d 

A-l-e 

A-l-f 

A-I-g 

, 
• 

AGMA STANDARD 
SPECIFICA TION FOR GENERAL INDUSTRIAL 

GEAR MATERIALS - STEEL (DRAWN, ROLLED AND FORGED) 

Recommended 

Heat 
Treatment 

Normalized 
and Tempered 

Nocmalized 
and Tempered 

o, 
Quench and 

Tempec 

Queoch and 
Temper 

Quench aod 
Tempec 

Quench and 
Temper 

Queneh and 

Tempec 

Queneh and 
Temper 

Tab2-2.c Physical Properties rO' Class A-l CarbOll 

lUId AlIoy 8teel Forgings rO' Gear Rings 

Size Tensile 
Yield Poin, 

Elongation 

of Streng,h in 2 in. 

psi, mino 
psi, mino 

percent, mino Section, in. 

AH 80,000 40,000 20 

AH 95,000 70,000 20 

Al! 110,000 85,000 18 

Al! 125,000 100,000 16.5 

AH 135,000 110,000 16 

AH 145,000 120,000 13 

AII 165,000 135,000 13 

- 10-

Reduction 

io Acea~ 
o 

percent,' mino 

40 

45 

45 

40 

40 

37 

27 

TQoth 
Hardness 

Bhn 

179/212 

212/248 

223/262 

248/285 

285/321 

302/351 

351/402 
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en la siguiente tabla en orden ascendente de costo, teniendo en cuell 

ta el aspecto econ6mico tanto del material, como del costo total de 

los tratamientos térmicos necesarios. 

CAJA Y TOMA DE FUERZA 

(P.T.O.) 

AISI 5135 

Templado por inducción 

AISI 5120 

Cementado y templado -

por inducci6n. 

AISI 4140: 

Templado por inducci6n 

AISI 8620: 

Carburizado o cementado 

y templado por induc -­

ci6n • 

Tabla 2-25 

1l.EDUCCION FINAL 

PIÑON 

AISI 5120 

Carburizado y tem­

plado por inducci6n 

AISI 8620: 

Carburizado y templ~ 

do por inducción. 

.uSI 4320: 

Carburizado y templ~ 

do por inducci6n. 

ENGRANAJE 

AISI 5135 

Templado por 

inducci6n. 



CAP 1 TUL O 111 

DISEÑO DE LOS EJES 

El criterio de diseño más 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 

a irregularidades en el material, su n,aquinado, entallas presentes, 

cambios bruscos de secci6n, etc. 

Los pasos a seguir en este procedimiento son: 

a) Determinaci6n de las fuerzas y momentos que actúan sobre 

pieza, definiendo claramente su forma de aplicaci6n, tipo 

de solicitaci6n, etc, para realizar una escogencia del ma 

terial. 

b) Cálculo de las tensiones nominales por medio de las fórmu­

las de la Resistencia de Materiales. 

c) Cálculo de las tensiones admisibles en cada una de las sec 

ciones, teniendo en cuenta los efectos de entallas, chave­

teros, o cualquier otro tipo de aumentador de esfuerzos p~ 

ra cada una de las diferentes solicitaciones. 

d) Determinaci6n de la seguridad existente ~n la sección y com 

paraci6n con la seguridad necesaria, teniendo en cuenta el 

tiempo de operación de la pieza bajo esa condici6n de car­

ga. (HB%) 

El valor de cada uno de los esfuerzos a que se somete la pie­

za está afectado por los siguientes coeficientes: 

.. Md = a,· O
2

• f . Iv! 

. Td = O, Oz· c¡ . T 

.Pd= a, 

(a-Ij 
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Md
J 

Tdf fa = Momento, Torque o Fuerza de diseño 

M, T, P = Momento, Tor'J.ue o Fuerza real 

O, = Coeficiente de inseguridad en los valores 

O2 = Coeficiente de seguridad de la pieza 

1 = Coeficiente de aplicación 

Los valores de O, se utilizan cuando no se posee la suficiente 

información sobre los esfuerzos a los cuales estará sometida la pie­

za, y puede valer de 1.2 a 1.3. Sin embargo, en la mayoría de los c~ 

80S se conocen las cargas y su tiempo de aplicación, y por consiguie~ 

te 01' valdrá 1.0 

El coeficienteQ&considera la posibilidad de una falla de la pie 

za con riesgo de vidas humanas, o p6rdidas grandes de dinero, etc. y 

puede valer desde 1.0 hasta 1.5. En la mayoría de los casos, para ma 

quinaria en general se utiliza O2 - 1.0 

El hecho de que la carga se aplique ~niformemente o no, se co~ 

sidera en el factor de aplicación f . En tubinas de vapor, motores 

eléctriCOS, rectificadoras, etc. se usa 9'= 1.0. En motores de com­

bustión, compresores, tornos, máquinas herramientas en general, etc. 

el valor de r varJa ('e8rle 1.2 hasta 1.5. Para aplicaciones de tra­

bajo pesado, como en martillos neumáticos, laminadoras, prensas, ci 

zallas, etc., se toma f entre 2.0 y 3.0 

RIPOTESIS DEL ESFUERZO CORTANTE MAllllO.- Cuando se somete una pieza 

a los efectos combinados de flexión y torsión, se presentan tensio­

nes normales y cortantes. 

Existe una hipótesis llamada del "Esfuerzo cortante máximo" -

(GUEST, COULOMB y MORR) según la cual, la tensi6n equivalente está 

dada por. 

(3-2) 
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en donde: C7¡? = esfuerzo a la flexi6n en la secci6n 

Z = Esfuerzo cortante en la secci6n (Torsi6n) 

Va 
0(0= 

2 r:l 
(3-3) 

Los ~alores de las tensiones admisibles para el material ~ 

(Esfuerzo de flexi6n alternati~a pura) y e¡ (Esfuerzo de Torsi6n 

intermitente pura), se obtienen de ensayos de probetas y de los dia­

gramas de vida en fatiga de Wohler. Una ~ez conocidos los valores 

de los esfuerzos que puede soportar en las distintas solicitaciones 

el material en vida infinita, se recopilan en el llamado diagrama 

de vida en fatiga para cada material según SMITH. 

TENSIONES ADMISIBLES EN LA PIEZA.- Los valores de las tensiones ad 

misibles en las diferentes secciones de la pieza difieren sustancial 

mente de los valores admisibles en las probetas del material. Se d~ 

be tener en cuenta el efecto de tamaño ( diferente al de la probeta) 

el efecto de entallas, chaveteros, acabado superficial, trabajo en 

frío, temperatura y muchos otros más que disminuyen la capacidad de 

soportar esfuerzos en una sección determinada de la pieza. Así, el 

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

donde 

(3- 4) 

0,('= Esfuerzo de fatiga a la flexión, permisible en la 

pieza. 

OQ= Esfuerzo de fatiga a la flexión del material. 

kr Coeficiente de concentraci6n de tensiones 

Ka = Factor de acabado superficial 

/<1.= Coeficiente de tamaño 

Kc = Coeficiente de temperatura 

Kd= Coefici ente de confianza. 

K e = Coeficiente de efectos diversos 
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De una n.anera s ind 1 ar: 

El valor de K f se obti ene 

(3-6) 

donde 

(3-7 ) 

~,9t= sensibilidad a }a entalla en flexi6n y torsi6n 

f(t,K~- Coeficientes de entalla a flexi6n y a torsi6n 

Los valores de 1, '1t , Kt ,Ktt! así como los de todos los fact.!!. 

res que intervienen en el diseño de ejes a la fatiga, se encuentran 

graficados en las Figuras Nos. 3-1 Q 3.6 

SEGURIDAD.- Según WOLK, la seguridad es un valor variable con el 

lugar y el tiempo, y no puede ser determinado por una sola constan­

te, sino en cada caso, durante el funcionamiento de la máquina. 

En el caso de resistencia a la fatiga, debe existir cierta dis 

tancia entre la máxima tensión superior de funcionamiento Y la ten -

sión nominal en estado peligroso. El valor de la seguridad se halla 

de la relaci6n del número de ciclos de rotura N al número de ci­

clos de funcionamiento Al' . El valor de la seguridad necesaria 

depende del tipo de funcionamiento de la pieza, la solicitaci6n a la 

que está sometida y la vida requerida para la misma. En la Fig. 3-7 

se muestran los valores mínimos para piezas hechas en acero y un po~ 

centaje de funcionamiento de HB= 100%. En el caso de que la pieza 

funcione solamente una parte del tiempo a una determinada solicita-­

ci6n, se deben leer los límites de la seguridad necesaria para el 

HB=.lOO% 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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(3-9) 

y debe encontrarse dentro de los límites de la seguridad necesaria 

para un diseño satisfactorio. 

LENGUETAS.- Son piezas de acero pnsmáticas, o en forma de segmento 

cilíndrico, limitado por dos caras planas paralelas. Estas se intro 

ducen a l'resi6n en un chavetero adecuado, practicado en las dos pi.! 

zas ~ue se van a solidarizar, de modo que las dos caras paralelas 

de la lengueta presionen sobre las caras correspondientes del chave 

tero, pero sin ejercer presi6n alguna en sentido radial. 

Es decir, la_ lengueta actúa 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 lengueta y la cara inferior del chave­

tero en el cubo. 

La selecci6n de las lenguetas se hace por medio de tablas, b~ 

sándose en el diámetro del respectivo eje, con lo cual se consigue 

la secci6n transversal, la longitud depende de los esfuerzos tanto 

de comprensi6n como de cortadura. Se ha de observar que las lengu.! 

tas por su modo de actuar, no producen la excentricidad que es el 

inconveniente de las chavetas, por lo cual han de preferirse cuando 

se desee evitar toda excentricidad ( por ejemplo en el caso de mon­

taje de engranajes). 

El maquinado de laa ranura. para la. lenguetas se puede reali 

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

ACOPLAMIENTOS DE PERFIL ACANALADO.- La uni6n de un árbol con un cu­

bo realizada por medio de chavetas o lenguetas es senci11.a y prácti 
- , 

ca, pero tiene el inconveniente de la asimetría del acoplamiento 
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que en el ajuste pro,~uce in .·cvi. tnbl efi¡en te un" ci erta excentricidad. 

Por otra parte, las uniones con chavetas y lenguetas son uni!!. 

nes fijas, o sea que, no permi.ten movi,dentos axiales relativos en­

tre el árbol y el cubo. CUDndo se ~ujel'D 0vitnr lo RPimetría seaala 

da, obtener la posibilidad d~.u)1 frecuente y fácil montaje y desmon 
')\ 

taje o tener desplazamientos. .txiales de' cubo respecto del eje, se 

usan acoplamientos de perfiles acanalados, o sea el empleo de ejes 

estriados con sus respectivos acoples. 

Estos perfiles acanalados se dividen segdn el ndmero de ranu­

ras 'J.ue presentan, para un mismo diámetro, y por lo mismo, según la 

extensi6n de la superficie total de apoyo, en los tres tipos siguie~ 

tes: 

a) De apoyo estrecho, indicados para transmitir solo una parte 

del momento de torsión que puede resistir el eje macizo. Para este 

tipo, la relaci6n entre la longitud del cubo y el diámetro del eje 

debe ser de 1.5 

b) De apoyo medio, indicados para transmitir la totalidad del 

momento de torsi6n que el eje macizo puede resistir; el acoplamien­

to es desplazable dnicamente cuando no está cargado; para este tipo 

la relación de la longitud del cubo al diámetro del eje debe ser me 

nor de 1.5 

c) De apoyo ancho, en el cual la relAción de la longitud del 

cubo al diámetro del eje está comprendida entre 1.5 Y 2.5 En la ta -

bla ~-I se resumen las características de los perfiles acanalados 

estandarizados. 

En las tablas 8-2 y a-3 se presentan las dimensiones de los e 

lementos unificados tomadas de las tablas UNI 220 - 223 .Respecto 

de tolerancias, se puede decir que aún no hay normas establecidas. 

Se emplea actualmente la siguiente fórmula para hallar la re­

laci6n entre la longitud del cubo y el diámetro del eje a emplear • 
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L m.Jl 
d k 

= Longitud del 

-Diámetro del 
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(3-10) 

cubo, en milímetros. 

eje 

]k' = Coeficiente de utilizaci6n, tabla 3-2 

rn - 7rht se puede leer en tabla 3-2 

~a = Carga unitaria admisible 

f'a = Presi6n unitaria admisible 

12 = Factor geométrico, cuyos valores represe~ 

tan la mayo o menor capacidad de los per­

files acanalados para transmitir el momen 

too Tabla 3-1 

K • Relaci6n entre Pa y ~a 

cual 

Tabla 2-3 en la 

R",- Carga de rotura del material del cubo 

Ra- Carga de rotura del material del eje. 

Mt= Momento de torsi6n que puede resistir el 

árbol macizo 
/ 

Mt= Momento de torsi6n que ha de transmitir 

acoplamiento. 

el 

En las columnas a) están los valores de K para carga consta~ 

te y sin vibraciones, en 6ptimas condiciones de funcionamiento y p~ 

ra trabajo de gran precisi6n. En las columnas b)' están los valores 

de K para carga variable, con fuertes vibraciones, en malas condicio 

nes de funcionamiento y para trabajQs poco precisos. 

Para nuestro caso hemos escogido perfiles acanalados con apoyo 

intermedio. 

CARACTERISTICAS y DESIGNACION.- Si el centrado es "interior" las so!!. 

perficies de la cabeza de las estrías del cubo se apoyan sobre las -
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superficies del fondo de las ranuras del árbol, y sobre el diámetro 

exterior D hay un juego debido a las tolerancias. Con este sistema 

se obtiene un centrado m~s preciso que en los perfiles de centrado 

sobre los flancos; en este caso son los flancos de las estrías del 

árbol los que se apoyan sobre los de las ranuras del cubo. 

d D b 

18 22 5 

21 25 5 

23 28 6 

26 32 6 

28 34 7 

32 38 6 

42 48 8 

46 54 9 

52 60 10 

56 65 10 

62 72 12 

I 

~I 
0_ 

'iI--.:--

DIMENSIONES DEL ESTRIADO - Tabla No.3-J 

z e s e r 

6 .4 .2 .2 .2 

6 .4 .2 .2 .2 

6 .4 .2 .2 .2 

6 .6 .3 .3 .3 

6 .6 .3 .3 .3 

8 .6 .3 .3 .3 

8 .6 .3 .3 .3 

8 1.0 .5 .5 .5 

8 1.0 .5 .5 .5 

8 1.0 .5 .5 .5 

8 1.0 .5 .5 .5 

.42 

.50 

.41 

.40 

.44 

.43 

.51 

.44 

.50 

.46 

.45 
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• 
Tabla No .3-2 

• 
Naturaleza de las supe!. 

AcoplB.llliento 

Fijos o desliz. sin Des lizantes bajo ficies de contacto carga carga , 

yr m ~ m 

Las 2 cementadas .55 2.85 .65 2.42 

Una sola cementada 
.75 2.10 .90 1, 75 

o ninguna 
• 

• 
Tabla No.3-3 

• 
Valores del coeficiente ~ 

AcoplB.lllientos Acoplamientos AcopLdesliz.bajo crga 

fijos sin carga Ambas cem .. Una sola 
Mt' y Rm 

a b a b a b a b 

-T 

Rm=Ra 1.25 0.96 UO 0.85 0.32 0.25 a2S QZO 

Mt'=Mt 

Rm<' R" 1.21::1 0.96 ( ) 1./0 ( ) O,85{) 0.32 ( ) O.25( ) o.25( ) o.2(J 

_ R",=R" 1.2St hit:) 096{) f.l O (} o.as() Q32( ) a25() O.2S() k/.2(} 
I'rlt' 

iI-It<'Mt 

• [Rm<R" 12S~"'~ • 11" O.%() /./0 () O.8S( ) a32() O.2S(¡ 025'(, a2() 

• 
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SAl' 5/25 
c= .40 y. M", .liO/: C,.'.90X 

GRo /2xlrl4 psi. 

d¡ = 9.2XIO"pBi. 
eH!v =: 250 . 

, 
~FJexlon 

5AE 4/40 
C:.10;/. C,.,.9C;/' Mn=·20,x: 

OR = /3.5 X 101 pói. 
(Jf = 11.4><./04 psi. 
8HN = 250 

}'IG. 3-/2 
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Flexión 

SAE 4320 
C=.2/o Cr=.5;/. 

Nl= 1.8X M. =.25;1. 

0;= (149-(92),,/0 3 psi. 
Ú; == 1/1 x 103 psi. 

FIG, 3-/3 

-60 
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CALCULOS 

Las fuerzas que se tendrán en cuenta son las resultantes sobre 

el perfil de los dientes, las cuales se transladan al eje respecti­

Vo produciendo fuerzas secantes y momentos flectores. Además, el e­

je resiste el efecto de la transmisión del torque. 

Convención de signos! 

Y¡+J 

Para futJrzas Poro mom.nfo.s 

~------------~X[~ 

zct-J 
Eje tren fijo.- Primera velocidad: 

Para el cálculo de las reacciones se toma el eje como una viga 

con apoyos rígidos (Rodamientos rígidos de bolas) 

, R F 0
2 [~b - a1 

B - l3 ., J 
(3-11) 

M Fab 2
• 

A = 1" ~ Me= 

Estas fórmulas se aplican a cada una de las fuerzas por separ~ 

do, parlj, emplear el método de superposición. 

Para la deflexi6n: 

_ 2 Fa 2/;3 

- 3 El (l r 2 b)2. 
(3-12.) 
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Para la fuerza de 598 lb. = F, 

RA = 598}( 102.5 x ji. 6ZS = 595 [lh] . 
/200 

Ra $98 x .25 x 29.875 = 03.7 [lb.]. 
1200 

M A:= 598 x .5;( 102.5 ~ 272 [lb -ir¡] 
113 

Me 

M - Zx 598x.25,,102.5_ 25.6 [lb-,.r¡] 
F /200 

La máxima deflexi6n será: 

~. x - 2xS98)( /090 x IQ-' _ -4 • 
O"'A - 2 - ./S x 10 In. 

3"3,, .2485 (10.625+20.25) 

x 2XI0./2SxIO.625 = 7.CS in. 
10.625+ 20.250 

{t 
11 
11 
11 
11 
11 

Diagrama de mom@nto.s 

-109-



• 
• 

• 

• 

• 

• 

• 

, 

Fuerza 

1 
A 

'" .. • 

na(lb) 

PRIMERA VELOCIDAD: 

F =598 595 
F =1467 232 
Pl.xy: 1126 
Pl.xz I 
942 194 

Resultantes 411 

S~UNDA VELOCIDAD: 

435 432 

146 

122.5 

Resultantes 311 

TERCERA VELOCIDAD, 

Pl.xy 522 520 

Pl. xy: 559 445 

pl.xz:469 374 

Resultantes 382 

REVERSO: 

fl.xy:379 377 

F, 

t 
I 
I 

Diagrama de fuerzas 

i 
I 
1-1126 

Tabla de Resultados 

Rb(lb) lIa lIb Mf 
(lb-in) (lb-in) (lb-in) 

3.7 272 14.2 25.6 

788 1012 1768 1300 

743 848 1480 1088 

1080 1127 2295 1696 

2.7 197 9.7 
8+\).-. 738 810 

268 618 708 

414 778 1068 1005 

3.2 240 12.6 O 

117 870 362 511 

98 730 304 429 

150 963 465 667 

2.3 172.5 9 16.2 

-1l0-

a 

f)(t'n) x (in) 

.15 7.05 

8.01 5.6 

6.71 5.6 

1,13 

3.12 6.21 

2.62 6.21 

0.95 7.05 
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• Fuerza 885 7.3 758 26.5 423 49.8 .285 6.93 
P1.XY1766 

• PI. xz 1442 4.2 437 15.3 244 28.8 .164 6.93 

Resultantes 370 873 147 480 57.5 

P.T.O: 

Pl.xy:390 387 2.4 177 8.75 O O 

Fuerza 910 
7.5 778 27.2 4.35 51.2 .29 

Pl.xy: 787 
• P1.x2: 455 4.3 450 16.2 258 29.6 .16 

Resultante 380 897 150.5 489 59.1 

'2295 
• 

• //27 
Diagrama de Momentos Flectores 

B 

A 

1006 

• 

• 
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CONTROL DE SECCIONES PELIGROSAS.-

Secci6n BB: /'T
f 

= 1.2 x /..500;c .625 os 4530 • 
V.¡ .2485 pSI. 

1.2 x 1758 x .625 
• 4970 

'"' 2765 pSI . 

Material SAE 1060 ~ a 109000 psi 

Diagrama No. 3-9 ~f ~ 46000 psi U(.o . 

'& t • 37000 psi 

46 =.62 
2)( 37 

0;;..8.' V 45BO +- 4(.62.)(2765)Z'" 5700 pst • 

0 ' '= ds-x.8 x .87 x 46000 ... 20.200 ,osi. 

-112-

Kf = 1.6; 

q 3-4-) 

Ka •• 8 Y Kb = .87, Valores tomados de los graficos "(3-1 

" = 2.;65 x·8 x .87,,37000 = 9300 ps/. 

Kf = 2.765 Valor tomado de los grá.ficos (3-5 y 3-6) 

&f= 20200 =3.54 
5700 

S'" t = 9300 - /.63; Snec. 1.05 -1.1 (3 -8) 
ó700 

RESULTADOS: 

Velocidad Secci6n S.ex.f. S.ex.t S.nec. hb 

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 51% 
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Las dimensiones finales se encuentran en el plano 

CHAVETAS.-

Factor de diseño = 1.75, para pequeñas vibraciones. 

Material C 1020 recocido, By = 42000 psi. 

Esfuerzos de diseño: 

o; = ~4 .. 2~O~Q",,-Q_ 
/.75 

24 Q{)Q psi. (compl"esi6nJ 

= .S x 42000 
/.75 

• _ /2000 pSI, (cortadura) 

Tttol"qt./@) _ /758 [lb-in] 

-113-

Para un eje de D = li" corresponde una chaveta de las siguie~ 

tes dimensiones: B = a/8" T= t" 
Tolerancia en b = 0 •. 002" 

Longitud de la chaveta. 

Le = 4T 
Oc t D 

_ 4-" 1.758 = .782 tn. 
- 24 ".26 x 1.5 

Ls -72"-..!.Tc=- = --02=-,,-x --,1"". 7""S...,8",-::=-,.. • 5 2/ in . 
OS b D 12x .375" l.!!> 

Los anteriores cálculos están basados en las cargas promedio, 

pero teniendo en cuenta las cargas pico y las dimensiones del cubo, 

adoptamos una longitud de las chavetas de L = lt in. para una mayor 

rigidez del montaje de los piñones sobre el eje. 

EJE TREN MOVIL. 

El plano (p-x) de las fuerzas que act6an sobre este eje se en 

cUentra a 40 0 del plano x-y. 
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RESULTADOS: 

/ -- / ---j--

7-~ 
~-A~I-/~/~~~--~I--~=--~-~~~~I 

-- 156 

-1l4-

'/ Q ~·C 8" VI , 

860~ ~830 
935' 

1877 

MATERIAL SAE 1060 

Diagrama de Mometos Flectores 

(f;. - 109.000 psi 

0;0.- 46.000 psi 

'7, = 37.000 psi 
(, L. 

1920 
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VELOCIDAD SECCION SEX - f 

PRIMERA AA 2.185 
BB 2.12 

ce 1.41 

SEGUNDA AA 3.21 

BB 4.19 

CC 2.8 

CALCULO DE LOS ESTRIADOS DEL EJE 

Para el piñón (4) de primera; 

Mt' ,,4040 lb-in 

Mt = 6400 lb-in 

Según tablas 3-} Cl 3-3 

z " 8 

.n.." 3.8 

SEX t Snec 

1.05 -1.1 
1.7 1.05 _1.1 

1.57 1.05 -1.1 

1.4 -2.0 

3.36 1.4 -2.0 

3.05 1.4 -2.0 

D" 38 mm 

d = 32 mm 

K ,,1.244 

m ,,2.10 

l = 33" 2.{ x .38 - 2/ mm 
min /.244 - . 

-115-

hb 

6% 
6% 

6% 

51% 

51% 

51% 

La longitud efectiva del estriado, tanto del cubo como del eje 

(35mm) es mayor, luego el diseño es aceptable. La misma condici6n 

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

les se presentan a continuación. 

Posisión d D b c r l .. m.r. Efect. 
estriado (mm) <mm) <mm) (mm) (mm) <mm) <mm) 

PIÑON 4 32 38 8 6 .3 .3 21 35 

PIÑON 8 26 32 6 6 .3 .3 13.6 28.6 
ACOPLE CON 26 
EL "SFEED" 

32 10 4.3 .2 .2 12.7 19.05 
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Las dimensiones finales del eje se encuentran en el pla-

no. 

&rE DE ENTRADA: 

UR = 109.000 psi 

MATERIAL SAE 1060 (}f.o. = 46.000 psi 

&i. = 37.000 psi 

RESULTADOS: 

Para todas las velocidades: 

Snec. = 1.4 - 2.0 

EJE DE LOS, PIÑONES INTERMEDIOS: (idler) 

Fuerzas existentes cuando está funcionando el P.T.O. (caso 

más desfavorable) 

r:;;. = 120.000 psi 

MATERIAL S A E 5135 0,0. = 54.000 psi 

b i. = 48.000 psi 
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RESULTADOS: 

SECCION 

AA 

BB 
CC 

EJE DEL PTO: 

Sesf 

1.61 

5.72 

1.90 

Sext 

3.5 

Snec. 

1.1 - 1.23 

1.1 - 1.23 

1.1 - 1.23 

Está sometido a torsi6n: 

Material SAE 1045 

Diagrama No. 3 -10 

Of =3190 

5ex=2.45 

psi; 

¡ 

u,., -92.000 psi 

(ff. 01. = 40.000 psi 

'6;. = 31. 000 psi 

7 = 7800 psi.. 

Snec 1. 1 - 1. 23 

12 

12 

12 

-11 7-
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• 
Eje-piñón reductor final I (Piñón No.13) 

6610 
• 

L 

• 

Material: Acero AISI 4320 OR ,. 150.000 plli. 

• Diagrama No. 3-/3 di"" '!" 
75.000 psi. 

~, . 
" 

70.000 pai. 

RESULTADOSI 

Velocidad Sección Sex.f Sex·t Snec. hb ~ 

PRIMERA. AA 1.18 1.15 í.05 - 1.1 6 

BB 1.65 1.60 1.05 - 1.1 6 

SEGUNDA AA 1.42' 1.40 1.4 - 2.0 51 

lB 2.20 2.18 1.4 - 2.0 51 

Eje de /laUda a la rueda: 

Material Acero SAE 4140 o; ,. 135.000 psi. 

Diagrama No. 3-/2 Of.'a,m 60.000 . psi. 

{$i, ,. '54.000 psi. 
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• 
10/20 
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4350 
f --......-

---- -- ---- --
---tt-.- -

Diagrama de Momentos Flectorea 

4900 

1"330 
RF8OLTADOS I 

Velocidad Secci6n Sex.! Sex·t Snec. hb ~ 

• PRIMERA. AA 1.20 1.06 1.05 - 1.1 6 

BB 1.15 1.05 - 6 

SEGUNDA AA 1.42 1.38 1.4 - 2.0 51 

BB 1.43 1.39 1.4 - 2.0 51 

• 
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CAP 1 TUL G IV --------------------

RODAMIENTOS 

DESCRIPC! ON. - Los roda.dentos cmpl eados en 1 as cajas de velocidá­

des para tractores, soo, al de una hilera simple de holas, o b) de 

rod.il1oE5 cónicos. Si las conrlicioueF: de cnrga sou exigontes, se pu~ 

den reel"plazar Jos rodami eotos de bolas por rodamientos de rodiJ los 

ci J ím1ricos teniéndose en cuenta 'iue su capacidad de carga es mayor 

pero no I'uaden desarrollar las mismas velocidades. 

En las cajas de dientes rectos 8e emplean rodamientos de bo­

las en los ejes de entrada, contraeje, eje de salida y auxiliares, 

puesto que se considera 'lue la carga es solamente radial, y cual -

quier carga axial ~ue se ~resente puede ser soportada por éstos. 

Si la caja tiene engranajes helicoidales, se bace indispens~ 

ble el uso de rodillos cónicos ,<ue sOIJOrten las cargas axiales crea 

das por los dientes. Por la misma razón, se emplean en los diferen 

ciales espirales e hipoidales. 

Como en los diserlos de tres a cinco velocidades se emplea el 

mismo arreglo <jue en las cajas de automóvil, el eje de salida se ~ 

poya dentro del eje de entrada, haciéndose indispensable el uso de 

rodal,ientos de agujas, debido principalmente a las limitaciones de 

espacio. Las principales cualidades de estos rodamientos son: 

a) Alta capacidad de carga radial 

b) Pequeño espesor 

el Diseño simple 

d) Fácil montaje 

el Fácil lubricación 

r) Bajo costo 

-120-
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Fig.4-1 

.\. \ 

JI • 
, ó'&"'J 

~~ .;.~ 

j 

De b%$ De rodillos cónicos De 09U'/OS 

SELECCJON DE LOS RODAMIENTOS.- Aunque cada uno de los fabricantes 

describe en sus catálogos la forma correcta de seleccionar los r~ 

damientos, los procedimientos se basan en hallar la vida del ro -

damiento seleccionado en base a una carga dinámica equivalente 

que tiene en cuenta las influencias de las cargas aplicadas, la 

inercia de las partes ~ue rotan y los efectos hidrodinámicos del lu 

bricante empleado. 

Rodamientos de bolas.- La carga dinámica e~uivalente se calcula por 

medio de la siguiente f6rmula: 

en donde: 

P==XFr + YFa (4-1 ) 

~ = Carga dinámica equivalente 

Fr = Fuerza aplicada radialmente 

Fa = Fuerza aplicada axialmente 

X,Y = Factores propios de cada rodamiento 

La vida en fatiga se calcula mediante la relaci6n: 
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Lh =- 500· (~ . In l [híS) 

donde: Lh = Vida a lB fatiga en horas 
p = Capacidad de carga dinámica 

e = Capacidad dinámica equivalente 

In = Factor de velocidad (n.p.M.) 

Los valores de L h se hallun tabuludos para cada valor del 

término (!j; . .¡;,) y se pueden leer en los catálogos. 

Rodamientos de agu,jas.- Para seleccionar un rodamiento de agujas 

se debe hallar el valor de la Capacidad de carga dinámica Requerida 

BCD, la cual tiene en cuenta la carga aplicada, la velocidad de ro­

damiento, la vida deseada, la rotación de la pista exterior, y la 

dureza de la superficie sobre la ~ue ruedan las agujas. Se expresa 

por: 

BDC == L ~5Fx LFx RFx HF D¿,) ,i-J) 

donde L = Carga radial en el rodamiento (No soportan 

axial) 

SF = Fllctor de velocidad 

LF= I<"actor de vida 

RF= Factor de rotación de la pista exterior 

f/F= Factor de durezas 

Si la carga es estacionaria respecto de la pista interior, el 

valor de RF se puede tornar como 1. O Si 1" dureza de las superf! 

cies de rodadura están I,or debajo <le 58 Rc., se debe elDplear el va­

lor de IIF correspondiente. Este problew6. se puede obviar mediante 

el uso ,le pistas superpues tas al eje, o pista interior. 

Rodamientos de !2!!.i!l.!>!,_c6nicos.- :El método expuesto a continuaci6n 

para selecciolllll' los rollan.íentos de rodillos c6nicos es el empleado 
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por la Compa¡¡ía "The TIMKEN Holler 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 diseños que 

se conocen con los nombres de "moutaje 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. Aunque el factor economía 

es es predominante en la escogencia del tipo de montaje, la rigidez 

','le éste 1.roporcione es en muchos casos el factor principal • 

Fig.4-2 

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

El montaje superior es "indirecto" y el inferior es "directo". 

Trazando perpendiculares "Ac-Ao" desde el centro de la lí­

nea de contacto de la copa, "Ac",hasta el eje, para el rodamiento 

"A", y desde "Bc-Bo" para el rodan,iento "B", y usando las inter -

secciones "Ao" y "Bo", obtenemos la distancia "Se" que es la medi­

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

~-' 
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real 't~al' eF consiclerable~entA mayor para el mOlltaje "directo t'. 

Con. el fin de obtener UIHt distribución precisa dü las cargas 

en los rOt.lun:iüntos, los l.untos "AO'l yUno" debel'ún USI:1rse COlLO cen -

tras verdaderos de presi6n de to~as las fuerzaa resistentes creadas 

por los rodillos sobre el ro(lamicnto. LS alrededor de este punto 

rlOlh10 debúTún tOlharse los n,Ofl,entos para calcular las cargas en los 

ejes y en los rodamientos. 

1:1 Ulomellto de la componente axial es de gran importnuciu en 

ciertas ínstaL:l.cioues en ¡JOll(~e el montaje satisface las condiciones 

de un roch,uuiünto -~~e :mn sola hilera, y donde: 

1) Las cargas radiales de los rodaruientos difieren considera­

blemente. 

2) Los rodalüientos difieren en características y diámetros. 

3) La mayor componente de In carga resultante en el rodamien 

to es producida por una cupla alrededor del mismo. Esto se 

~uede determinar observando si las componentes radiales en 

los el 0s rodamientos se dirigen en direcciones opuestas. 

F:n tales circunstancias, se recoli1ienda un cálculo mfÍ8 preciso 

para justificar la seleccj6n de un rodamiento práctico y económico. 

Este método se conoce COffio el método de la "Separación Efectiva" 

(Effective Spread Method) y se muestra en la Fig. -1-? como "Se". 

En los cálculos ijar este método, se selecciona tentativamen­

te un rodamiento y se emplea la separaci6n real "Sa", iJudiéndose 

calcular luego la Separaci6n Efectiva "Se" por una de las siguien­

tes fórmulas: 

(l· ¡) 

( 4'7) 
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Se = Separaci6n efectiva in. 

So = Separaci6n real, in. 

Z-A= P" ( 4-6) 
5.12 KA 

Z = De (4-7) 
8 S.r2 Ka 

DA'~ = Dia. interior de la copa, medido en un plano 

radial que pase por "Ac" o "Bc". 

k~} Ka = Relaciones entre la. carga radial y la axial 

VVÁ¡Wa = Distancia desde la cara posterior del cono 

hasta el "centro efectivo". Se encuentra en 

la secci6n II del catálogo uThe TIMKEN Engi­

neering Journal" • 

CALCULO DE RODAMIENTOS 

Tanto los engranajes como los ejes se han diseñado para una 

duración apróximada de 10000 horas, distribuidas según tabla 2-10 

Con el mismo criterio se determinan los rodamientos. 

Rodamientos de bolas: Caja y eje del freno, 

Cálculo del rodamiento A 

Nm 730 rpm. 

Velocidad la. 2a. 3a. . Reverso P.T.O 

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

Pi (kg) 187 141.5 173.5 168.3 173 
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RESULTADOS 

Rodamiento Fr (Kg) SF LF Lf(Horas) 

A: 6206 159 .356 3.42 20000 

B: 6306 255.5 .356 3.18 16000 

C: 6208 198 .254 2.93 12500 

E: 6007 lB3 .386 3.0 13500 

La selecci6n se basa en catálogo F A G No.41000S 

Rodamientos de agu,jas: Caja y PTO. 

Capacidad de carga: 

BDC requerido = Pi x SF x LF x HF 

en donde: 

Rodami ento 

D: B2012 

F: B20lB 

GI B2012 
UI Bl816 

B D C • Capacidad de carga calculada 

Pi • Carga dinámica aplicada 

SF • Factor de velocidad 

LF = Factor de vida deseada 

UF • Factor de dureza superficial de la pista 

interior 

RESULTADOS: 

Fr SF ( ) Ris ta LF BDC BDC Básico Lf hrs. r t . n erlor 

512 

732 

3.1 2.47 3920 4170 

2.53 2.47 4570 5540 

652 2.53 2.47 4100 4170 

1015 1.47 2.47 3700 5250 

IR-1612 

IR-IBIB 

IR-1612 

IR-1516 
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La selección se basa en catálogo TOMINGTON BEARING Co. 

567. 

Diferencial: 

XIXL 

Condiciones dadas: 

Tipo de vehículo Trac tor 

leso del vehículo: 2800 lb. 

))ifH"etro de la rueda: 42" 

lleducci6n: 37/7 x 49/10 

Diametros requeridos: 

Posiciones J ~ 1.25·-

K .. 1.375" 

L = 2.0" 

M = 2.0 11 

Datos del piaón y la corona: 

CorOJHt; 1.2511 

(ángulo de la eSFiral de la corona) = 30° n.l!. 
(á:ngul0 pi tch o c1e 1 eouo l<rimitivo) 

= 20
0 (,íngulo de ¡,resión) 

(diámetro ¡;itch ~e la corOlla) = 10.5625" 
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Ancho del piñ6n I 1.25" 

r : (~ngulo de la espiral del piñón) = 30 0 L.H. 

fp : (ángulo pitch o del cono primitivo) = 9.50 

4> : (ángulo de presión) = 200 

D;; (diámetro pitch del piñón "speedll ) ~ 2.0" 

. ANALISIS: 

-128-

nm _ .06x316 f-.5lx532 +.22x812 f-.06x/949-r.03x33/ 

596 RP/V1. 

~Fp (Factor de velocidad) = .95 

Velocidad de la corona: = 5~~)( 7 = //2.6 RPII1 

AFp~ (Factor de aplicación - piií6n) = 1.0 

A r=:; (Factor de aplicación - corona) = 1,65 

TE: : (E8fuerzo tractor) = 700 lb • 

D~:(lJiaJl1etro pitch medio de la corona) = D$ -(F(35entG) 
= 10.5625 - 1.25 x ,9863 = 9.0825" 

__ D~ >< 7 ~: (Diámetro pi tch IJedio del piñón) 37 

= 1.722" 

Ritdio medio de la corona: 4.5412" 

Radio medio del piñ6n: .861 lO. 

TF:(Fuerza tangencial en piñ6n y corona) 

TF ~, 7-;' x DM(lIAI'!'"A:iLx 49:: 600x'/ox42"_ 566 lb. 
10x DXt 4-9x 9.ofJ25 " -

Tr.:c : fuerza tangencial al desacelerar (Coast force) 

TFc= 70%TF~ S66x.7=396 lb. 

T T~ : (Carga axi al en 1 a corona) 
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TT~ = ~66 (.364)(.986 - .5 J{ ./65) _ /8/ lb. 
. 66 

~:F(Fuerza radial en la corona), 

5;F == e:: r (tan rj; Cos rG + Sen rSen rs) 

C' 6 566 ( ) t 
vTF = .866 .364 J{ ./65 + .5 x .986 = 362 b. 

S;¿(Fuerza radial, al desacelerar, en el piñón) 

s;;c; = c~: y. (rém tj; e os Yr r Ser¡ 'jI" G er¡ r;, ) 

= ~~~ (.3641<966 +.S x. ./&5) = /8 r lb. 
. tl 

-y;.J;,:(F'uerza axial eu el piiión al desacelerar) 

Trrc =-t:y,- (ton q; Sen ¡P - 0er¡ Y(os r; ) 

=~~i:~ (.364"./65 -.5><,.986) = -/77 lb, 

Tí: : (Elnpuj e axial en el piñón) 

362. {h. 

S:;: (Fuerza radial en el piñón) 

=C~:t (tC/n1> ro~ tí> - C;(Oí!"F5=fi t¡) 

566 ( ',,' 4 ' el' -) /o' " ==.8(( ,,:JD X·98t:-.,-"x, 6'1 = ,/Iú, 

-129-
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SELECCION DE LOS RODAMIENTOS: 

Posición Cono Copa BaR K 

Diferencial L (au) 18790 18721 1810 1.44 

Diferencial M (LU) 18790 18721 1810 1.44 

Piñón J delantero 02476 02421 2040 1.40 

l)iñon K trasero 2878 2820 2410 1.59 

-----, --_._- ._--_ ... ____ ._1 

CARGAS RADIALES EN LOS nOD,\,\IIENTOS: 

Basadas en el método de la s el'arac ión efectiva "effec-

tive s[lread" y tomando momentos: 

RNl ~\~9,~~;:~~(3~~:¡38C'i- 18/~.~~B;;Sr = 2/3 U). , 
De un modo semejante se obtiene: 

a = 559 lb. 

a = 108.5 lb. 

R = 501 lb. 

R = 129 lb. 

R = 591 lh. 

Cargas radiales equivalentes - Para series difereutes: 

Al cumplir esta condición se emplea: 

.5",)(/('3 .. 5 -t 1-4(4-7;:0 + /77) "" -507.5 11.. 

(J>.,RJ -= J<I:' /...'i.A.L: = 5"'75 xl 534 LI;. 
o., F . f).5" ::-
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LFJ= 

Fosición 

L 

M 

J 

K 

BRR;¡><. SF 
RG: j )<, AF 

Cono COila 

18790 18721 

18790 18721 

O 2476 O 2421 

2879 2820 

-111-

= 2040X 25 = 3.82 (LF -~C>6) 
507.5x I 

llESUUADOS 

RE lmll. BRR LF(hrs) % 

657 718 1810 65.000 39.7 

213 233 1810 o¿) J2.9 

507.5 534 2040 C() 26.2 

958 ] 01 O 2410 62.500 41.9 

SEI.ECCION DE llODAMJII'NTOS - r:JE DE SALIDA 

Rodamiento Cono Copa RRU( 1 b) BRR(1b) Lf(hrs) 
J-1osiciones _._-

I 

l 
O 3nO 394 -AS 3380 3370 8300 

F 387 - S 382 -A 2510 3000 14500 

-----,--

La selección se basa en catálogo de la Compaüía TUL TIMKEN ca. 
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C A U I TUL O V ----

FUNDlcrON DE LA CAHCAZA 

En la practi,ca, e] Aillirno espesor de la secci6n, en la cual 

cualquier clase (le fundición gTls puede vaciarse, l'robablelliente ,l!:. 

pende mds de la rata de enfriamiento que de la fluidez del material 

l'or ejemp.1o, aunque UHi:1 placa de 12" x 12" x {" }lucde vaciarse tan­

to en fundici6n de la clase 25 ( esfuerzo de tensión - 26000 psi.) 

como de la clase 50 t este últinio no producirá furu.lición gris, (!ebi 

do a que la rata de enfriamiento sería tan rár>iaa liue se formarían 

':-.:arburo~ rnasivosG La rata de enfriamiento puede disminuÍrse por me 

tiio del aumento de la caatidad de material (mass effetc.) 

También la geometría de la pieza tiel>e gran influencia eH la 

selección del material, Se ha encontrado, que con el dehi~o ajuste 

elel contenido de silicio y el USo de grafitizantes (Jlamaclos iuoc!!, 

lantes) Fe puede disminuir la sección sin que se presenten carburos 

masivo$~ 

El efecto de masa asociado con el aumento del espesor de la 

secciÓl1 o di~a~ijlucj6n (le la ruta de el)friamj_ento es milcllo ffiJS pro­

lJunciarJo en la fundición grjs (iue en el aCero ftll'Hlido. l'~ efecto 

de n.asa en el acero fundido da con.o resul taoo un aumento ~eJ tama-

ño de] grano en las seccjone~ más grandes~ Esto también se presen­

ta en ] a fundici6n gris, ¡',ero J os efectos JI¡¡:!s importantes son el 

tamaño nel grafito, su distribución y la cantidad de carbón 'iue se 

presente en forma combinada~ 

Para cualquier composición de la fundición, la rata de en -

fríamicnto, desde la temperatura de solidificación, determina la 

raz6n de carbono combinado a carbolio grafítico, lo cual controla 

la dureza y la resisteIlcia de la fundici6n o Por esta razón el efee 

to del tUffiaao de la secci6n ell la fundición, es considerablemente 
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mayor que en la mayoría de los metales ferrosos homogéneos donde 

la rata de enfriamiento no afecta la forü;a ,le1 cOlltenido de carbón 

a escala macroscópica. 

Algunas reglas generales ~e diseño que ayudarán a asegurar 

mejor calidad a bajo costo, son: 

1) Conservar las form¡;s lo más simples, evitar en lo posible 

proyecciones. 

2) Conservar el mínimo peso y las dimensiones tan pC'iueñas 

como sea posible. 

3) Buscar secciones delgadas, lo suficiente 'iue permitan un 

correcto vaciauo. Las nervaduras pueden ayudar a aumentar 

la resistencia con un mínimo de peso • 

4) Es deseable la uniformidad en las secciones. Si varían, la 

transición debe ser gradual, para evitar la concentración 

de esfuerzos. 

5) Evitar cortes, que incrementan el número de moldes y el 

costo de operación. 

6) Se deben evitar aristas vivas interior y exteriormente, u­

sando bordes redondeados. 

7) El modelo debe ser de tal forma que permita el flujo de la 

fundición y permita retirarlo sin rli"torsión del molde. 

S) Se deber!!. especificar el uso adecuado de corazones o mí -

cleos con el fin de ahorrar material. 

9) Se deben diseÍiar los Corazones <le tal forma que se puedan 

retirar f6.cilruente y Su construcción sea sencilla. 

10) Para agujeros pequeños no se debell emplear corazones, pues 

s e rompen fRe ilmen te. 

11) En si Uos donde la fundición vn a ser ruaquinada, se debe 

aumentar su espesor. 

12) La parte a maquinar debe ser fácilmente accesible. 

El material recomendado para carcllzas de cajas de velocida 

des es: 
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Fundición ASTM A - 159 - 55 clase 121 6 SAE - 121 

• Mínima resistencia a la tensi6n 40000 psi, dureza 202 - 255 

llIIN , Y composici6n: % Te = 3.1 - 3.3 

% Si = 1.8 - 2.1 

%p = 0.12 

% S = 0.15 

%Mn = 0.60 - 0.90 

• 

• 
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C A F l TUL O V 1 

LUllHICAClON 

ARHEGLOS l'ARA LA LUllHICACION.-

Casi de lIlanera invariable, la lubricaci6n de la transli>lsi6n 

en los tractores se realiza por el método de salpicado. La úuica e.! 

cepci6n en la mayoría de laR casos consiste en ,-¡ue los rodamientos 

que soportan el eje final de la rueda, es decir los "lue van en los 

candeleros, no alcan.,an a ser lubrlcados por este sistema, y deben 

lubricarse Bcpararlac.ente por un b"ño de "cei te propio o por grasa. 

Se acostumbra frecuentellienLe lubricar la caja ,le velocidade., el di 
ferencial y la re~ucci6n final con el mismo aceite en una carcaza 

compuesta. Normalmente, sin embargo, la reducción final se lubrica 

indel'endi ent"Gwnte, lo mismo 'lue la piñonería de la toma de fuerza 

o P.T.O. La carCaza se rlebel'á subdividir en cO)¡'partimentos separa­

dos de acuerdo con el diseño de las vnrias partes. El aceite de lu­

bricaci6n de la caja de velocidades y el diferencial se emplea como 

medio operacional en el sistema hidraúlico de levante. 

En cada sección o com¡:artiln ento de la carcaza el engranaje 

mlÍs bajo o el más grande se suaerge en el A.ceite parh que transpor­

te la cantidad requerida a las superficies de trabajo, incluyendo -

las pistas de las bolas o rodillos de los roda~ientos en 101 ejes. 

1.os roda¡:jientos y los engranajes se encuentran casi todos fuera del 

baño de aceite, y para asegurar su correcta lubricación, es impar -

tanten.antener el nivel <:le éste en su altura correcta. Este nivel -

no debe aUIi,entarse, pues ,'uede ser ca"sa r'e recalentamientos y pér­

didas excesivas de potencia. 

CCNDl CI ON:ES DE OPERACION y RE"UEHIUENTOS DEL ACEITE 

La transmisión de un tractor debe soportar cargas mucho lLás 

pesadas que las de un automóvil, y la utilización de todos los ejes 
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de la caja es mucho mayor, puesto que en el autoE.óvil la mayoría de 

la operación se realiza en directa. Al irse aumentando el tortiue, 

las fuerzas entre un par de dientes ~ue engranan se multiplican ta~ 

bién. En varios puntos del tren, el torque tomado del motor y multi 

plicado por la caja puede transmitirse en su totalidad por UI! solo 

par de dientes. 

Así como sucede con el aceite del Elotor, aunque a baja rata, 

el aceite de la transmisión sufre un deterioro progresivo por oxid~ 

ci6n y por contaminación. Las condiciones de contaminación son seve 

ras por la exposición del aceite al aire durante largos períodos 

de tiempo, calor y catalizad 6n Illetálica. Se deben elLplear entonces 

aceites de buena estabilidad. Generalmente no se tiene una idea Co-

rrecta de la temperatura de servicio de un aceite en la transmisión 

las cuales alcanzan valores de 28CoF y más dentro de la película 

que lubrica las superficies de dos dientes en contacto. La contami­

nación de aceite de la transmisión se sucede en menor escala que en 

el motor, puesto que en éste se emplean cojinetes de aceite y bujes 

de varios tipos, mientra.s 4.ue en la transmisión se emplea.n COD¡O no!. 

ma general rodamientos. Muchas de las partículas en suspensión en 

el aceite son abrasivas (polvo, metal y 6xidos con sustancias sili­

cosas que logran introducirse en la carcaza). 

Para una lubricación efectiva de los engranajes es necesario 

que la película saaca¡'az de soportar grandes presiones, como las 

presentes entre las superficies de dos dientes en contacto. De igual 

manera que en los rodamientos, el mantener esta película es de vi -

tal importancia y en este elllpeño juega papel preponderante los efee 

tos hidrodinámicos de la viscosidad. Bajo grandes cargas y a bajas 

revoluciones, la lubricación entre Un par de dientes que engranan 

tiende a volverse del tipo comunmente designado COIUO "Lubricación 

de límites" (Boundary Lubrication) en la cual la pelicula de aceite 

es extremadamente delgada y debe su existencia a fuerzas físicas o 

químicas, o a una combinaci6n de las dos. La eXjJeriencia demuestra 



• 

-138-

que en este caso los aceites con un grado de viscosid.atl mayor pue­

den soportar cargas mayores, siluacivn atribuíble a su mayor tamaño 

molecular, y por lo aenos eH algún grado, a la acción hidrodinámica 

que pueda tener lugar. 

Los aceites minerales de gran viscosidarl son los más recomen­

dados para las transmisionüp de los tractores. En casos severos, Sí11 

enhargo las películas proporcionadas por estos aceite. no son sufi­

cientes para prevenir el contacto entre superficies n.etal-ncetal, y 

es entonces cuando se deben usar aceites con aditivos, c;ue deherán 

ser ~el tipo activo y que coruunmente se conocen conco "aceites E.r." 
(gxtreJi.e Pressure). 

Una última consideracjón <le mucha importancia práctica, consis 

te en la capacidad del aceite de separarse del aire sin fora,ar dema­

siada espuu,a, lo cual puede (·erjudicar la correcta lubricaci6n del -

sistema. 

GRADOS DE VISCOS1DAD.- En el Standar¡1 de la AGMA "Lubrication of En 

closed an Open Gearing" (AGMA 250.01) se clftsifican los lubricantes 

así: 
Tab! a 6-1 

No. AGMA 
Viscosidades a SUV Segundo 210 0 F 1000 F. a 

1 180 - 240 

2 280 - 360 

3 490 - 700 

4 700 - 1000 

5 80 - 105 

6 105 - 125 

7 125 - 150 

8 150 - J90 

9 350 - 550 

10 900 - 1200 

t---- --
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Con,o los aceites del !Lotor, los aceites empleados en las trans 

misiones se clasifican de acuerdo a las denominaciones SAE o SUV (S~ 

ciety of Alltolliotive Engineering) o (Sayholt Universal Viscosimeter). 

Lubricantes recomendados por la AGMA 
Tabla 6-2 

I Temperatura ambiente - 0p. 

TIPO DE UNIDAD 

15 a 60 0 P. usese 60 a 1250 F. 
AGMA No. AGA.A ¡; o. 

¡---._-- -
~jes paralelos: Recluc. simple 

Hasta 8 in. 2 3 

De 8 a 20 in. 2 4 

Más de 20 ine 3 4 

';;jes paralelos (Doble reduc .) 

Hasta 8 in. 2 3 

De 8 a 20 in. 3 4 

Más de 20 in. 3 4 

li:jes llfl,ralelos (Triple Reduc~ 

Hasta 8 in. 2 3 

De 8 a 2Q ín. 3 4 

Más de 20 in .. 4 5 

- J 
Jl1ST1UBUCION DEL ACEITE.- En sitios en donde el aceite lanzado por 

los n,iamos eilgranajes, u otro elemento e",pleado para tal fin COltO 

estrellas de nylon, anillos, etc, no es suficiente para proporcio­

nar una lubricaci6n segura, se acostumbra a construir en la ¡dsma 

fundición taz .. s o recirientes 'iue lo recojan y lo distribuyan de m,!':. 

nera conveniente por medio de taladros o conductos en la carcaza • 

Se emplean t,ambiéH aletas orientadas ,>ue pernü tan una conducci6n 

más fácil desde la pared hasta las diferentes tazas. De manera 
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similar, el aceite que desciende de los engranajes superiores des­

pues de haberlos lubricado se recoge y se conduce a los rodamientos 

y superficies que requieren lubricación. 

NIVEL DEL ACEITE. - La deteru,inación del nivel correcto no puede re~ 

¡izarse de manera exacta sino con los engranajes funcionando. La d1. 

ferencia entre el nivel estacionario y el de funcionamiento puede 

1 J egar a ser de un 25:;L 

La profundidad a la cual se debe sumergir un engranaje dentro 

del ballo de aceite depende inversamente de la velocidad periférica 

del n,i~lr:o rara un tamaño dado. En el caso de engranajes a bajas re­

voluciones en donde el salpicado producido es muy pequeio, se puede 

llegar a requerir inmersiones de varias pulgadas, para aseWlrar que 

se transportará la debida cantidad de aceite hasta el punto de con­

tacto de los dientes; en este caso, las variaciones apreciables en 

el nivel de aceite son de pequeña importancia. El caso contrario o­

curre con los engranajes ~ue operan a altas revoluciones. 

:Para engranajes rectos o helicoidales, la profundidad correc­

ta de inlAersión no deberá nunca sobrepasar en tres veces la altura 

total de] diente, pero en cambio puede llegar a ser varias veces Ite 

nor, dependiendo de IDS velocidades. Los engranajes con velocidades 

medias requieren inmersiones de dos a tres veces la altura del diell 

te cuan~.o su tamallo es mayor. Como regla general, la profundidad re 

comendada para la lubricación se encuentra entre * a 2 in. 

ElI el diseño de la carcaza para cualquier tipo de engranajes 

se deberá tener en cuenta 110 Bolo los efectos dinándcos de la rota 

ción de los engranajes dentro del baño de aceite, sino también la 

distorsi6n del nivel. Se deberán evitar estrechamientos que causen 

una agitación violenta de aceite, empleando anchos pasajes que dis­

minuyan la acci6n de bOllibeo creada en los dientes de los engranajes 

En la Fig.6 -1 se muestra la disposición típica para la lubri­

caci6n de] eje trasero de la transmisi6n de un tractor de ruedas • 



-141-

• 
, 

I 

• 

• 

• 



# 

• 

• 

• .. 

• 

, 
• 
, 

-142-

DETERIORO DEL DENTADO DE UN ENGRANAJE 

Aunque no todas las fallas 'iue se pueden presentar en los dien 

tes de Jos engranajes se deben a una mala lubricación, ésta tiene 

un papel inlportante, razón por la cual incluimos esta secci6n en el 

capitulo de lubricaci6n. 

FORMAS DE FALLA.- Los engranajes pueden fallar en varias formas, p~ 

ro en general, el factor principal de éstas es la carga que transmi 

ten, y sobre esta base se clasifican en: 

a) Abrasión o desgaste superficial 

b) "Scoring" o destrucci6n total ,le la superficie por fallas 

de lubricación • 

c) "Pitting" o fatiga de la superficie 

d) Deformación plástica.y rotura al impacto • 

Cada uno de los anteriores tipos de falla tiende a ser pred~ 

minante en cierta área del diagrama Carga-velocidad que se muestra 

en ] a Fig. 6-2 
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El área total se divide en cinco diferentes secciones, cada 

una de las cuales se encuentra limitada por una linea de falla • 

En la región 1 se muestra la condición de un engranaje que 

gira despacio, por lo cual no alcanza a desarrollar una pelícüht 

hidrodinámica de aceite. El desgaste es rápido si se mide en térmi 

nos de material removido por millón de contactos de los dientes, 

Como la velocidad es pequena, el desgaste es lento desde el punto 

de vista de material removido/hora. El tamaño de esta sección se 

puede reducir en la mayoría de los caSos simplemente mediante el .!! 

so de aceites m,~s delgados o con aditivos que permitan que éste pe,!: 

"lanezca n.ás tiempo adherido a la superficie del diente. 

La condición ideal del funcionamiento se consigue en la parte 

inferior de la sección 2, en la cual la ve,~ocid"d de operaci6n desa 

rrolla una película hidrodinámica satisfactoria • 

En la regi6n 3 se presentan las fallas rápidamente. La veloc! 

dad es alta para producir' la película hidrodinámica, pero ésta se 

rompe rápidamente produciendo altas temperaturas que favorecen la 

producción de "Scoring" o soldaduras. 

La regi6n 4 posee las condiciones que favorecen la presencia 

del "Pitting", y puesto 'fue éste es eminentemente un fenómeno de fa 

tiga superficial de los materiales, la regi6n tiende a aumentar su 

tamaño con el tiempo. Talhbién se incrementa en condiciones de tra­

bajo con lubricaci6n pobre. 

La región 5 es en la cual sucede la rotura de los dientes. El 

tamaño de ésta se incrementa también con el tiempo, pues la rotura 

es una falla de fatiga. 

Las áreas que se muestran varían con la clase de engranajes 

gue se estén empleando. 

ABRASION.- Esta condici6n representa un desgaste continuado de las 

superficie a una rata comparativamente rápida. La abrasi6n es mucho 
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más rápida 'fue el desgaste norli,a) el cual disminuye con el uso, pe­

ro es más lenta 'iue el "Scoring", el cual l,uede causar la destrue -

ción de los dientes en cuestión de horas. La superficie del diente 

sometido a abrasión es suave aunque posee un acabado mate caraete -

rístico debido a las finas rayaduras que se producen en el sentido· 

de deslizamiento. 

La causa principal de la abrasión es la contaminación del a­

ceite con partículas metálicas desprendidas de los dientes, o par­

tículas de carácter silíceo como el polvo, etc. Estas partículas 

al quedar aprisionadas entre dos superficies, rompen la película 

de aceite produciendo abrasi6n. Si una de las superficies es más 

blanda, y las partículas son duras, se incrustarán en ella y raya­

rán todas las demás superficies con que entren en contacto. 

La solución a este problema se consigue limpiando el baño de 

aceite, y tomando las precauciones necesarias para e.vitar la entr~ 

da y acumulación de partículas abrasivas en el aceite. (Empaques, 

sellos, etc.). 

Alternativa~ente, una lubricación pobre o una sobrecarga pu~ 

den ser caUSas de abrasi6n aunque en un grado no tan severo como 

para producir "Scoring". En este caso la medida a ton,ar será emplear 

un aceite más grueso y con mayor viscosidad. 

SCÓUING.- El "Scoring" resulta del contacto entre dos superficies 

ásperas en condiciones de disrupci6n de la película de aceite, y 

se caracteriza por la gran generaci6n d.e calor en los puntos de -

contacto. En este fen6meno se encuentran presentes grandes veloci 

dades de deslizamiento o una combinación de estas y cargas altas. 

La película de aceite entre los dientes es independiente tanto de 

la carga como de los deslizamientos, pero su espesor se afecta e -

normemente con las temperaturas que puedan d.esarrollarse. 

El Scoring consiste esencialmente en un efecto de soldadura 

entre dos discontinuidades microsc6picas de las superficies de los 
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dientes y en donde la película de aceite es muy delgada y no existe. 

Cuando se presenta el Scoring, generalmente comienza en la pu~ 

ta y en la raíz del diente ~ue son los sitios en donde las condicio 

nes de carga y deslizamiento son peores, y se dirige hacia la línea 

de pitch dejando allí una porción del diente muchas veces sin afec­

tar, puesto <¡ue está sobrecargada y sometida al efecto de "Pitting". 

A una velocidad periférica dada, la tendencia al "Scoring" v!: 

ría con el tamaño de los dientes; los engranajes con un número gra~ 

de de dientes pe<¡ueños tienen una tendencia menor a ser afectados 

que 108 engranajes con pocos dientes pero grandes. Esto se debe a 

la limitación de la carga que deben transmitir los dientes pequeños 

y que además, la .. velocidades de deslizamiento en la raíz y en la 

punta son menores. 

La selecci6n de los wateriales, SUB microestructuras, sus d,!! 

rezas, así como su acabado sUPllrficial determinan la resistencia de 

Jos engranajes al "Scoring". Sin embargo, deber!!. tenerse en cuenta 

que existe una interacci6n entre las superficies metálicas y el l,!! 

bricante. En los engranajes rectos y helicoidales se ha notado 'iue 

un contenido de níquel o una combinación cromo-niquel en los mate­

riales empleados reducen la resistencia al "Scoring", pero en ca.m­

bio si se tratan térmicamente para obtener un endurecimiento supe~ 

ficial (Carburizaci6n o Nitruraci6n), estos mismos aleantes ayudan 

a desarrollar una resistencia al "Scoring". 

Cualquier daño en la superficie de los dientes tiende a in -

crementar los esfuerzos locales llevando al final la condición de 

"Scoring". Las discontinuidades producidas por el "Pitting" tien -

den a romper la película de aceite, aumentando notablemente la tero 

peratura de operación, lo que a Su vez agrava el problema. 

El mecanismo de rotura de la película de aceite varía ampli!: 

mente en los diferentes lubricantes, dependi endo de BU estabilidad 

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

los aditivos ~ue contenga. 

PITTING.- Se denomina así el fen6meno en el cual se desarrollan p~ 

queños cráteres en la superficie de trabajo, como resultado de una 

fragmentaci6n local del material, 

El problema del "Pitting" en los engranajes es un proceso in 

trincado ~ue se ha estudjado a fondo en los últimos tiempos. Las 

áreas afectadas por este fenómeno se ban observado al microscopio 

revelando una asombrosa cantidad de diminutos cráteres 'lue se van 

agrandando paulatinamente hasta alcanzar proporciones que producen 

la rotura del diente. Por esta razón se le denomina más frecuente­

mente como "Pitting progresivo". El picado inicial frecuentemente 

comienza en las cercanías de la línea pitcb, lo cual es atribuible 

en gran parte a los grandes esfuerzos causados por la presencia de 

pequeaas 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 más unifor 

mes contrarrestando el "Pitting". 

Indudablemente el caso más grave se presenta con el "Pitting 

progresivo". Desafortunadamente, en sus etapas iniciales es imposl 

ble determinar si es del tipo progresivo o se puede contrarrestar 

como se anotó anteriormente. El tipo progresivo se encuentra más 

frecuentemente localizado en el dedendum del diente, extendiéndose 

bacia la línea de pitch y concentrándose allí. 

Se ha establecido que el fen6meno consiste en la fatiga de 

la superficie debida a esfuerzos aplicados alternativamente y crea 

dos 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 comúnmente grietas en la superficie que 

penetran dentro del metal en una direcci6n inclinada con respecto 
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a la cara del diente. El metal tiende a ser desplazado por fricción 

en la dil'ección en la cual el diente compaíiero desliza sobre la su­

perficie; el conductor hacia la raíz y las puntas, y el conducido 

hacia la línea pitch. ( Fig. 6-3 ) De una manera más precisa, las 

grietas superficiales tienden" formarse en líneas paralelas a la 

distorsi6n de los granos en un ángulo <¡ue varía de 5 a 20 0 con la 

superficie del diente. 

Cuando el "Pitting" es progresivo, alcanza una cierta etapa 

en la cual el metal entre dos crateres consecutivos se debilita y 

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 pr~ 

fundamente en el material, se tiene la Lendencia a la formaci6n de 

cráteres grandes localizados en bandas estrechas ¡¡el diente; la fa 

111' del metal aumenta el fenómeno llegando a producirse el descas­

caramiento del diente. 

En general, el desgaste por abrasión se asocia a la aspereza 

de la superficie afectada, dando como resultado un desgaste compa­

rativamente suave que puede estar libre de cráteres notorios lle -

gando inclusive a dificultar la identificación del "Pitting progr~ 

sivo". 

Frecuentemente las condiciones <¡ue favorecen el "Pitting" fa 

vorecen también el desgaste excesivo. Es así como suavizando el e­

fecto de las rugosidades en la superficie por medio de un aditivo 

en el aceite, pueden dis~inuírse los efectos de los sobre-esfuer -

zos debido al contacto de asperezas y por consig'.liente retardar el 

"Fitting". 

FRACTURA FOR FATIGA.- Los dientes de los eI~ranajes se pueden rom 

per por fatiga a la flexión, al impacto, o a la sobre-carga, y ge­

neralmente es el resultado de una extensión progresiva de las gri~ 
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tas que se inician en la raíz. 

Cuando uno de los dientes se rompe en funcionamiento, el co~ 

pañero salta bruscamente el espacio, rompiéndose y rompiendo el si 
guiente. 

Frecuentemente es evidente la presencia de un aumentador de 

esfuerzos tal como una iuclusión o una cavidad en la línea <le fa­

tiga. En otros casos se debe atribuír ]a falla a la extensión pr~ 

gresiva de grietas superficiales o sub-superfjciales. 

La corrosión puede llegar a colaborar en la falla, tal como 

se ha podido comprobar al observar depósitos de óxido en las supe!. 

ficies rotas. La mejor prevenci6n será emplear un aceite con alta 

resistencia a la corrosi6n y mantener los engranajes en atmósferas 

secas~ 

DEFORh~CIONES PLASTICAS - FRACTURA POR IMPACTO.- La sobrecarga 

creada en los d.ientes puede deberse a la aplicación de un torque 

muy grande, a choques transmitidos, vibraciones torsionales, desb~ 

lanceamientoB dinámicos, desalineaciones en los ejes, distorsiones 

en la carcaza, deflecciones excesivas en los ejes, y desgaste de 

los rodamientos. Tiene como resultado una deformación plástica de 

los dientes, que a su turno produce más sobrecarga y acelera el 

deterioro de los engranajes. 

La fractura se presentará en el sitio en donde el metal es 

más débil en relaci6n a la carga ~ue soporta; dado que el diente 

se comporta esencialmente coniO una viga en cantilíver, la falla 

se presenta en la raíz. Algunas veces, sin embargo, el pitting 

progresivo en la línea pitch o en el dedendum puede iniciar la 

fractura en esos puntos. Los dientes con endurecimiento superfi 

cial poco profundo, quedan con el núcleo débil y son propensos a 

romperse cerca de la línea pitch. Cuando el diente se rompe en los 

extremos, generalmente se debe a desalineamientos o a golpes reci­

bidos antes o después del ensamblaje • 
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