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TEMA 3
Engranajes Cílindricos Rectos

3.1 – INTRODUCCION

         
Un engranaje es un elemento de máquina cuya  descripción  más sencilla es que sobre la superficie de  un  cilindro, llamado Cilindro de la base, normalmente corto, sobresalen unos elementos igualmente espaciados de forma aproximadamente trapezoidal llamados dientes. 

         
De acuerdo a la forma como se dispongan los dientes sobre la superficie del cilindro de la base, se distinguen los  siguientes tipos de Engranajes:

1. Engranajes Cilíndricos rectos.

2. Engranajes Helicoidales.

3. Engranajes Cónicos.

         
Los Engranajes Cilíndricos rectos se construyen de forma tal que los dientes sean paralelos al eje del Cilindro de la base.

         
Los engranajes se utilizan para transmitir movimiento rotativo y potencia entre dos ejes. En el caso de los engranajes cilíndricos rectos, la condición de presentar dientes paralelos  al eje del cilindro de la base, obliga a que los ejes tengan que colocarse paralelamente, para que los engranajes colocados sobre cada uno de ellos acoplen entre sí y se pueda transmitir la  potencia y el movimiento circular.

En relación con otros tipos de transmisión de movimiento y potencia, la transmisión por engranajes es más compacta, se puede utilizar donde se requieran alta precisión y sincronización  y puede operar a altas velocidades.

         
Sin  embargo  los  engranajes  requieren más atención en cuanto a la lubricación, limpieza y alineación de los ejes.

         
A pesar de la extensa labor de  investigación  realizada en este campo, que sin lugar a dudas ha dado valiosos resultados, aun hay muchos aspectos que requieren  más estudio e investigación. Por lo tanto el Proyectista deberá mantenerse al  día  en cuanto a las nuevas técnicas de diseño y fabricación de  engranajes que con el tiempo se vayan desarrollando.

         
Durante el transcurso de este tema haremos referencia solo a los Engranajes Cilíndricos Rectos.
3.2 – PERFIL  DE DIENTES PARA ENGRANAJES 
         
La construcción de engranajes se remonta a tiempos antiguos, donde los primeros engranajes se hicieron como es  lógico pensar, de madera, en los cuales no se le dedicaba mucha atención a su forma ya que eran hechos para soportar cargas pequeñas y velocidades muy bajas. A medida que pasó el tiempo las  necesidades impusieron un incremento en las cargas y velocidades  requeridas en los engranajes. Con esto aparecieron problemas nuevos como el ruido, desgaste y operación deficiente, lo cual vino a evidenciar que los perfiles de los dientes eran inapropiados.   

         
En el estudio cinemático de los engranajes se  establece que para lograr transmitir movimiento, en forma tal que la  relación de velocidades angulares se mantenga constante, es indispensable que la linea tangente a las superficies en contacto llamada linea de acción ó linea de transmisión se corte ó se  intersecte con la linea de centros en un punto fijo. A dicho punto de  corte se le denomina punto primitivo (pitch point) y a la distancia desde este punto hasta cada uno de los centros se llaman radios primitivos ó radios de paso. La condición cinemática anterior, se conoce como LEY FUNDAMENTAL DE LOS ENGRANAJES, y sobre ella se encuentra la base de la geometría de los perfiles de dientes para los engranajes que se construyen en la actualidad.

         
Cuando los perfiles de los dientes de dos engranajes, se ponen en contacto entre sí, para producir un movimiento  relativo con velocidades angulares constantes, se dice que estos  engranajes funcionan bajo una acción conjugada.

         
En la práctica, es posible seleccionar un área de contacto y luego lograr construir un perfil para los dientes, de manera tal que se produzca una acción conjugada. Es decir, que los dientes en contacto se muevan a lo largo de sus perfiles sin  que la relación de velocidades angulares se alteren.

         
Para lograr la acción conjugada se han desarrollado básicamente, dos curvas para los perfiles de los dientes, estas son: la cicloide y la involuta ó evolvente.
3.3 – DIENTES CON PERFILES CICLOIDALES         
Los engranajes con dientes construidos con perfiles cicloidales se usaban anteriormente cuando los engranajes se  fundían ó se mecanizaban con un buril o cuchilla de forma. Hoy  día se usan en algunos mecanismos de reloj e instrumentos de  precisión, debido a sus ventajas cinemáticas cuando la rueda  tiene pocos dientes. En la actualidad se han dejado de usar,  principalmente porque no son intercambiables y no permiten ningún desplazamiento de los centros de los engranajes. Además las  nuevas técnicas de fabricación, exigen el uso de herramientas sencillas para el fresado del perfil del diente.

         
Teóricamente, y desde el punto cinemático los perfiles cicloidales tienen muchas ventajas, pero la dificultad para producirlo con precisión ha hecho que no sea comercial.
3.4 – CINEMATICA  DE LA EVOLVENTE O INVOLUTA
         
Una evolvente es la curva que describe el extremo de una linea cuando esta se desplaza sobre otra curva, pero sin deslizar Para perfiles de dientes de engranajes, la curva sobre la  que se genera la evolvente es la circunferencia de la base o circunferencia básica. 

         
El hecho de que la evolvente puede construirse usando instrumentos sencillos, ha sido una de las razones para la preferencia del perfil de dientes con esta curva.

Figura 3.1 – Construcción  de la evolvente.

         
La construcción de una curva evolvente se muestra en la figura 3.1.

         
Observese que la distancia desde el punto "O" en el arco de la evolvente a un punto de la circunferencia básica, es igual a la distancia que hay desde este punto a la evolvente. 

Por ejemplo,  OB = BB' ó  OD = DD', etc. La característica más resaltante de la evolvente es la de que cualquier linea recta  tangente a la circunferencia básica, es normal a la evolvente en  su punto de intersección, y como consecuencia de esto podemos  afirmar que cualquier recta normal a la evolvente, es tangente a  la circunferencia básica. Por lo tanto cuando dos  evolventes  están en contacto como en la figura 3.2, la normal  común  o  linea  de transmisión es la linea tangente a las dos circunferencias básicas.


Figura 3.2 – Contacto  entre dos evolventes.
         
Debido a que el contacto entre dos evolventes está siempre sobre la linea de transmisión ó normal común, esta normal común a las superficies de contacto, generada por la evolvente,  siempre intersectará a la linea de centros en un mismo punto, llamado punto primitivo (P), por lo tanto los perfiles de  evolvente satisfacen LA LEY FUNDAMENTAL DE LOS DIENTES DE ENGRANAJES.
         
Las ecuaciones matemáticas relacionadas con la evolvente se analizan a continuación.       

         
De la figura 3.3. se obtiene que:
Rb = OA


(3 – 1)

r = OP



(3 – 2)
PA = (r2 – Rb2)1/2

(3 – 3)

( = ( - (


(3 – 4)


Con lo anterior se puede decir que:
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También se puede determinar que:
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(3 – 6)
         
Colocando valores de ( y ( en la ecuación 3-4  se  llega    finalmente a:
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Esta expresión representa la ecuación polar de la evolvente.

         
PA es la longitiud de la linea generatriz, y es también la longitud del arco de circunferencia descrito por el ángulo ( sobre la circunferencia básica.

         
El ángulo (, es el ángulo formado entre la tangente a la curva evolvente y el radio vector (r), y también es el ángulo formado entre el vector r y Rb, de tal manera que la tangente a  la curva evolvente es paralela a la linea radial Rb que pasa por  el punto A (inicio de la generatriz). También se puede notar que  la tangente a la evolvente es perpendicular a la linea generatriz AP ya que esta es normal a la curva evolvente.

        
A la longitud de la linea generatriz AP se la denomina también radio de curvatura de la evolvente (Rc). 


3.4.1 – PROPIEDADES  DE UNA CURVA DE EVOLVENTE

a) La  forma  de   una  curva  de   evolvente   depende únicamente del tamaño del círculo básico.

b) Si una  involuta, rotando  con  velocidad  uniforme, actúa   sobre    otra   involuta,   transmitirá   un movimiento angular uniforme a  la segunda  involuta, sin  importar la  distancia  entre  centros  de  los círculos básicos.

c) La razón de velocidades angulares que  se   producen  cuando se ponen en contacto dos evolventes,  depende solamente de la  dimensiones  relativas  de  los               círculos básicos que  generan  a  cada  una  de  las curvas e volventes. Esta razón  de  velocidades  angulares  está  en relación inversa a los radios de las circunferencias básicas.

d) La  tangente  común  (linea de acción),  a  los  dos circulos básicos, es la trayectoria de los puntos de  contacto de las dos evolventes.

e) La intersección de la  tangente  común  de  los  dos círculos básicos con su linea de centros,  establece los  radios  de  los  círculos  primitivos  de   las involutas en contacto. Ninguna  evolvente  tiene  un círculo primitivo hasta que no se pone  en  contacto  con otra.

f) Los  díametros  primitivos  de  dos  evolventes  que actuan juntas, son directamente proporcionales a los diámetros de sus círculos básicos.

g) El ángulo de presión  ((),  de  dos  evolventes  que  actuan juntas se define como el ángulo  formado  por   la  linea  de  acción  y   una   linea    cualquiera  perpendicular a la linea de centros.

h) La  forma  de  una  evolvente,  cuya  circunferencia básica tiene un radio muy grande (Cremallera) es una   linea recta.
3.4.2 – POTENCIA  TRANSMITIDA

La fuerza ejercida entre dos involutas, actúa sobre la linea de acción; de esta fuerza su componente que transmite la potencia, es aquella que es perpendicular a la linea de centros. Por lo tanto el ángulo ( (ángulo de presión) es de vital importancia para el cálculo de la resistencia y el desgaste de los dientes y en la determiniación de las fuerzas que actuan sobre los ejes y en los cojinetes.

El ángulo de presión ((), es también el ángulo formado entre la linea de centros y la linea radial que pasa por el punto, donde la linea de acción es tangente a la circunferencia básica.

La figura 3.4. muestra la fuerza (Wn) que actúa sobre los dientes de un engranaje con sus componentes Wt y  Wr.  Puede notarse que la componente Wt es la fuerza que contribuye a la transmisión de potencia y movimiento, mientras que Wr no produce ninguna ventaja mecánica, por el contrario puede causar efectos negativos, contribuyendo al desgaste de los dientes y a la desalineación de los ejes.

Analíticamente se tiene:
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(3 – 8)
Figura 3.4 – Fuerzas  en los dientes de engranajes.

En la figura 3.5. la distancia O2P es el radio primitivo (R2) del engranaje Nº 2, y la distancia O2A representa el radio básico (Rb2), también del engranaje Nº 2. Es importante  mencionar que el radio básico tiene un determinado valor, por lo tanto no puede modificarse para una involuta dada, mientras que,  el diámetro primitivo y el ángulo de presión solamente existen cuando las dos evolventes de los dientes están en contacto. De acuerdo con la figura 3.2. podemos decir que:
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Y que la relación de velocidades angulares es :
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(3 – 10)
        
Consideremos ahora que la distancia entre centros se incrementa haciendo desplazar el centro O2 hasta O2', esto referido a la figura 3.5.

         
Es evidente que este  desplazamiento, ha aumentado el ángulo de presión y los radios primitivos de las involutas, pero lo más importante, es que de acuerdo con la ecuación (3-10), se verifica que la relación de velocidades angulares no ha cambiado. Esta característica permite pequeños desplazamientos de los centros de los engranajes, sin que la relación de  velocidades  angulares se vea afectada. Esta ha sido una de las razones de más peso para que el Sistema de engranajes con perfil de involuta haya sustituido al Sistema de perfil cicloidal, el cual solo satisface  la Ley fundamental de los engranajes cuando la distancia  entre  centros permanece invariable. En la práctica, la condición anterior es muy dificil de lograr, debido a las tolerancias que impone la mecanización, el desgaste natural de los dientes y las pequeñas desalineaciones que aparecen en los  ejes. Estas condiciónes hacen que los engranajes  cicloidales  no puedan transmitir potencia o movimiento sin que se pierda la relación de velocidades angulares, los cuales solo a bajas velocidades pueden tolerar esta  anomalía funcional.
Figura 3.5
3.5 – DEFINICION  DE TERMINOS EN LOS SISTEMAS DE ENGRANAJES

         La siguiente nomenclatura es especifica para  engranajes y puede ser visualizada en la figura 3.6.

a) Superficies  primitivas :  son   cilindros   o  conos  imaginarios que ruedan sin resbalar.

b) Circunferencia  primitiva : es   lacurva   de intersección de una superficie primitiva y  un  plano de rotación. Es  una  circunferencia  imaginaria  que rueda sin resbalar con  la  circunferencia  primitiva del engranaje conjugado.

c) Diámetro  primitivo  (D) :  es  el  diámetro  de   la circunferencia primitiva.

d) Punto primitivo : en las ruedas  dentadas  conjugadas es el  punto  de  tangencia  de  las  circunferencias  primitivas. En  un  engranaje  individual,  el  punto primitivo estará siempre situado donde el perfil  del  diente  corta  a  la  circunferencia   primitiva   de              referencia o nominal.

e) Circunferencia de Addendum o circunferencia exterior: es la que limita la superficie exterior del diente.
f) Circunferencia de Dedendum o circunferencia de raiz: es la que limita los fondos de los dientes.

g) Adendum (a) : es la altura o distancia  radial  entre la  circunferencia  primitiva  y   la  circunferencia exterior o cabeza.

h) Dedendum (d) : es  la  distancia  radial  que  existe entre la circunferencia de raiz  y  la circunferencia primitiva. 

i) Altura de trabajo (h) : es la suma  de  los  Addendum (a) de las ruedas dentadas conjugadas.

j) Circunferencia de  altura  de  trabajo : es  aquella generada por la distancia radial correspondiente a la suma del radio primitivo y la altura de trabajo (h).
k) Altura total (ht) : es la  suma  del  addendum  y  el adedendum. 

l) Espacio libre de fondo (c) : es la  distancia  radial entre la circunferencia de altura  de  trabajo  y  la  circunferencia de raiz.

m) Espesor del diente : es el ancho  del  diente  medido  sobre la  circunferencia  primitiva,  también  se  le   llama espesor circular.
n) Juego entre dientes  (backlash) :  es  la  diferencia dimensional que existe entre, el espacio libre  entre dientes y el espesor  circular.  Cuando  existe  este juego entre los dos engranajes, uno  de  ellos  puede girar un pequeño ángulo, mientras el otro (conjugado) permanece fijo. El juego es necesario  para  corregir los errores e inexactitudes que puede  presentrar  la   forma o perfil del diente.
o) Anchura de la cara : es la longitud de los dientes en dirección axial.

p) Cara : es la superficie del diente comprendida  entre el cilindro primitivo y la  superficie  exterior  del diente.

q) Flanco : es  la  superficie  del  diente  comprendida  entre el cilindro primitivo y el de raiz.

r) Angulo de acción : es el ángulo que gira el engranaje desde que entran en contacto un par de dientes  hasta que termina dicho contacto.

s) Angulo de aproximación : es el  ángulo  que  gira  un engranaje,  desde  el  instante  en  que  entran   en  contacto un par de dientes, hasta que dicho  contacto  pasa por el punto primitivo.

t) Angulo de alejamiento : es el ángulo que recorren dos  dientes en contacto, desde que  ambos  pasan  por  el  punto primitivo hasta que se separan.

u) Relación de velocidad (mw) : es el cociente entre  la velocidad angular del engranaje motor y la  velocidad angular del engranaje conducido. Es decir,
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(3 – 11)
Siendo   w  la  velocidad   angular   en   radianes  por minuto y n la velocidad en r.p.m.; D  el diámetro primitivo y N el número de dientes. El subíndice 1 es para el engranaje motor y  el  2  para  el  engranaje conducido.

v) Paso circunferencial (Pc) : circular pitch en ingles, es  la  distancia  medida  sobre  la   circunferencia primitiva desde un punto de un diente, hasta el punto              correspondiente del diente contiguo:
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Donde:



N = Número de dientes del engranaje.



D = Diámetro de la circunferencia primitiva.
w) Paso  diametral  (Pd) :  "Diametral  pitch",   es   larelación que  representa  el  número  de  dientes  por pulgada de diámetro primitivo, por  lo  tanto  D  debe estar expresado en pulgadas:
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x) Módulo  (M) :  es  la  relación  entre  el   diámetro primitivo expresado en  milímetros  y  el  número  de dientes, es decir que el módulo indica el  número  de milímetros de diámetro primitivo  que  corresponde  a cada diente:
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La relación que  existe  entre  el  paso  diametral  (diametral pitch) y el módulo M en milímetros es:
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Otra relación de utilidad es:
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y) Paso - base (Pb) : es la distancia  medida  sobre  la circunferencia básica, desde un punto de un diente al punto  correspondiente  del   diente   contiguo,   su expresion matemática es:
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Figura 3.6 – Dimensiones  y nomenclatura en  diente de engranajes.
3.7 – FUNDAMENTOS  DE LOS ENGRANAJES        

         
Para iniciar el estudio de los engranajes, se debe partir de un esquema que presente un par de ellos mostrando  claramente sus centros de giro y las circunferencias primitivas.  Recordemos que las dimensiones de los engraqnajes están basadas  en la circunferencia primitiva, por lo tanto conviene analizar detenidamente todo lo relativo a estos parámetros y a aquellosotros que aparezcan como consecuencia del análisis geométrico-cinético.
Consideremos la figura 3.7, el engranaje pequeño es el elemento conductor (piñón), y rota en el sentido de las agujas del reloj, tal como se muestra en la figura. Debido a que los dientes engranados están en contacto a lo largo de la linea de  acción CPB, inicialmente el contacto ocurre cuando la circunferencia de addendum del engranaje conducido (2) intersecta la linea de acción en el punto B. De manera similar, el contacto entre los dos dientes considerados desaparece en el punto donde la circunferencia exterior o circunferencia de addendum del engranaje conductor corta la linea de acción, en nuestro caso el punto C.

         
A medida que el punto de contacto se mueve de B a C, los engranajes rotan describiendo los ángulos 1 y 2, de igual manera los puntos B1 y B2 se desplazan a lo largo de la  circunferencia primitiva hacia el punto P (punto primitivo). Los arcos B1P y B2P son iguales, puesto que ambos engranajes tienen la misma velocidad tangencial, a dichos arcos se les conoce como arcos de a proximación o de entrada y a los ángulos 1 y 2 como ángulos de aproximación o de entrada. De igual manera los arcos PC1 y PC2 representan los arcos de alejamiento o de salida y los ángulos ß1 y ß2 son los ángulos de alejamiento o de salida. La suma del ángulo de entrada y el de salida determina el ángulo de acción.
         
El radio máximo permisible para el engranaje conducido  es O2D, y el máximo permitido para el piñón es O1A.

     
Lo discutido anteriormente supone que los dientes tienen una forma perfecta, son completamente lisos y absolutamente rígidos.

Tal suposición en realidad no es exactamente cierta, pues todos  los materiales son elásticos. Además existen pequeños defectos de mecanizado y superficies mal acabadas o demasiado acabadas que hacen que el análisis anterior no sea del todo acertado.

         
Por otra parte, es necesario hacer notar que los engranajes se fabrican y se montan de forma tal que un número determinado de dientes se encuentran en contacto, esto garantiza  que, en el peor de los casos, por lo menos más de un par de dientes están engranados. Los dientes se fabrican con perfiles simétricos por ambos lados, esto con la finalidad de que puedan girar en uno u otro sentido. El proyectista tiene amplia libertad  para  seleccionar  los parametros y dimensiones de los engranajes. Por lo tanto podría variar el ángulo de presión, el espesor de los dientes y  el tamaño de las ruedas dentadas hasta obtener las condiciones óptimas de operación. Sin embargo el costo de elaboración de tales engranajes no sería comercial, y  además se haría difícil  su mantenimiento y reemplazo. Por esta razón, ha sido necesario  introducir sistemas normalizados de engranajes, los cuales además de evitar los problemas anteriores, tienen la particularidad de ser intercambiables. Es decir, que  cualquier engranaje de un sistema determinado puede  emparejarse con otro de diferente tamaño y fabricante siempre y cuando tengan el mismo paso.
         
Esta normalización implica que las herramientas de corte de los engranajes sean estandar y pueden ser adquiridas de cualquier fabricante. Es posible que los engranajes intercambiables no sean muy silenciosos, ni poco compactos, pero  garantizan un funcionamiento adecuado a las condiciones de  intercambiabilidad, siendo esta una característica muy ventajosa.


Figura 3.7
3.8 – SISTEMAS DE ENGRANAJES CILINDRICOS RECTOS DE EVOLVENTE INTERCAMBIABLES           

         
Existen cinco Sistemas de engranajes cilíndricos rectos  intercambiables que han sido normalizados, estos son:

1) El Sistema Brown Sharpe 14 ½º.

2) El Sistema Compuesto  14 ½º.

3) El Sistema de altura completa 14 ½º.  

4) El Sistema de altura completa 20º.

5) El Sistema de diente de evolvente corta 25º.

         
La Sociedad Americana de fabricantes de Engranajes,  AGMA, la máxima autoridad en cuanto a la fijación de estandares  en los engranajes, en los Estados Unidos, clasifica las ruedas dentadas en dos grupos de acuerdo al tamaño del diente:

a) Engranajes de pitch-basto para un Pd menor que 20 y

b) Engranajes  de pitch-fino para un Pd mayor que 20. Estos últimos se usan en instrumentos y servomecanismos.

         
Los engranajes que transmiten potencia corresponden a los de pitch-basto. Actualmente, los Sistemas con ángulo de presión 14 ½º han sido descontinuados, su fabricación se limita a repuestos de maquinaria existente.

         
La tabla 3-1 contiene las proporciones de los dientes de engranajes intercambiables, para funcionamiento con distancias entre centros normalizadas. 

         
Conviene recordar que los engranajes intercambiables deben llenar los siguientes requisitos:

a) Deben  tener  el  mismo  paso   diametral.   

b) Se deben fabricar para un mismo ángulo  de presión.

c) Deben tener el mismo addendum. 

d) Deben tener un espesor circular igual a la mitad del paso circular.
TABLA 3 – 1 

	MEDIDA
	Pitch – basto (hasta 20 Pd) 

altura completa
	Pitch – fino (de 20 Pd en adelante) altura completa

	Angulo de presion
	20º
	25º
	

	Altura de cabeza (a)
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	Altura de base (b)
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	Altura de trabajo (h)
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	Altura total (ht) min
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	Espesor circunferencial del diente
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	Radio del acuerdo de la cremallera
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	Sin normalizar

	Juego Básico (c) min
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	Juego (c) (dientes cepillados o pulimentados)
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	Número mínimo de dientes del piñon
	18
	12
	18

	Número mínimo de dientes por par
	36
	24
	

	Anchura mínima de cabeza (to)
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	Sin normalizar


* Sin incluir 20 Pd
3.9 – RELACION  Y LONGITUD DE CONTACTO

         
En la figura 3.8, se muestra la acción de dos dientes en  contacto. Debemos recordar que el contacto entre dientes  principia y termina en las intersecciones de las dos circunferencias de  addendum con la linea de acción o de presión. En la figura, el contacto inicial se produce en el punto a y el contacto final ocurre en el punto b. Los perfiles de los dientes trazados por estos puntos cortan a la circunferencia primitiva en A y en B, respectivamente. AP como ya sabemos es el arco de aproximación, PB el arco de retroceso o de alajamiento y la suma de ambos el arco de acción.

       
Si suponemos que no existe juego entre dientes, resultará que el arco circunferencial será igual al paso circunferencial (Pc), es decir Pc = AB. En otras palabras, cuando un diente empieza su contacto en a, el anterior termina simultáneamente su  contacto en b. Por lo tanto durante la acción de contacto  desde  a hasta b habrá exactamente un par de dientes en contacto.     

       
Analicemos a continuación el caso en que el arco de acción es  ligeramente  mayor  que  el   paso   circular;  por   ejemplo  AB = 1.1 Pc. Esto significa que cuando un par de dientes entra en contacto, otro par, ya en contacto; no habrá llegado todavía al punto b. Así que, durante un corto período de tiempo, existirán  dos pares de dientes en contacto, uno en la proximidad de a  y  otro cerca de b. A medida que avanza el contacto de los dientes engranados, el par de dientes cercano a b debe salir del contacto, que dando en contacto solo un par de dientes, pero antes de que este llegue al punto b otro par de dientes se habrá puesto en contacto en el punto a repitiendose de nuevo el ciclo.

        
De acuerdo con lo expuesto anteriormente podrán  existir uno, dos o más pares de dientes en contacto. Definiéndose entonces la relación de contacto (mc) como:
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Magnitud que indica el promedio de dientes en  contacto.  Debemos notar, que esta relación también es igual a la longitud de contacto (ab) dividida por el paso base (Pb). De acuerdo con la experiencia no se recomienda el uso de una relación de contacto menor que 1.2. 

Una manera fácil de determinar la relación de contacto consiste en medir la linea de acción (Z) en vez del arco AB. De acuerdo con esto se tendrá que:
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(3 – 19)

Figura 3.8
3.10 – INTERFERENCIA 
         
Cuando se ponen en contacto perfiles de dientes no conjugados, se produce un fenómeno denominado interferencia. Consideremos la figura 3.9, la cual muestra dos engranajes con un  par de dientes en contacto. El piñón gira en el sentido de las  agujas del reloj. Los puntos de contacto inicial y final se designan por A y B respectivamente, y están situados sobre la linea de presión Notese que los puntos de tangencia de dicha linea con las circunferencias de base C y D, se localizan por dentro de los puntos A y B, por lo tanto existe interferencia.

         
Este fenómeno se explica como sigue. El contacto comienza cuando la punta del diente conducido toca el flanco del diente conductor. En este caso el flanco del diente impulsor primero hace contacto con el diente impulsado en A; esto  ocurre  antes de que la parte de evolvente del diente conductor entre en  acción. En otras palabras, el contacto ocurre por debajo de la  circunferencia de base del engranaje 2, en la parte del perfil distinta a la evolvente. El efecto real es que la punta o cara de  evolvente del diente impulsor tiende a penetrar en el flanco del diente impulsado o a interferir con este.

         
En este ejemplo, es presenta una vez más el mismo efecto a medida que los dientes dejan de estar en contacto. El mismo debe finalizar en el punto D o antes. Como no finaliza sino en  el punto B, el efecto es que la punta del diente impulsor, de  nuevo tiende a penetrar en el flanco del diente impulsado o a interferir con el.
La interferencia se puede evitar construyendo los engranajes por el proceso de generación que elimina automaticamente la interferencia, aunque los dientes quedan excesivamente rebajados y por consiguiente debilitados. La interferencia también se puede evitar si se aumenta el número de dientes en los engranajes, pero al aumentar el número de dientes hay que aumentar también el diámetro de paso. Esto agranda los engranajes y aumenta la velocidad tangencial en la linea de paso, aumentándose el ruido y  disminuyéndose un poco la potencia transmitida.

         
La interferencia también puede evitarse aumentando el ángulo de presión, lo cual favorecería el uso del sistema de engrajes de 25º. 

         
Se recomienda para evitar la interferencia entre dientes el siguiente número de dientes mínimos, de acuerdo con el ángulo de presión:
( = 20º, altura completa: 18 dientes mínimo.

( = 25º, altura completa: 12 dientes mínimo.

( = 141/2º, altura completa: 32 dientes mínimo.

( = 20º, involuta reducida: 14 dientes mínimo.


Figura 3.9
Ejemplo Nº 1.

         
Un sistema de engranajes consta de un piñón de 16 dientes que mueve a una rueda de 40 dientes. El paso diametral es  de 2 dientes/pulg. Los engranajes se cortan empleando un ángulo de presión de 20º. Se desea calcular:

a) El paso circular, la distancia entre centros y los  radios  de     las circunferencias de base.

b) En el montaje de los engranajes, por error la distancia  entre     centros se hizo ¼ de pulgada más grande. Calcular  los  nuevos     valores del ángulo de presión y de los diámetros de paso.

Datos:

Pd = 2 dtes/pulg.,  Np = 16 dientes.

( = 20º,  Ng = 40 dientes.

Solución

Parte a)

         
De la ecuación 3-16 se tiene que: 
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De acuerdo con la ecuación 3-13 tendremos que los diámetros primitivos serán:
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Por consiguiente la distancia entre centros vale:           
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Como los dientes se forman con un  ángulo de presión  de  20º, los radios de base serán, de acuerdo con la ecuación 3-9:
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Parte b) 
Designemos como Dp' y Dg' a los nuevos diámetros de paso, entonces la nueva distancia entre ejes será:
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(1)
         
Como la relación de velocidades no cambia podemos decir que:
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(2)
         
Resolviendo simultáneamente las ecuaciones (1) y (2) se obtiene:
y
Y el nuevo ángulo de presión lo podemos obtener  de  la  siguiente forma:
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3.11 – FALLA  DE LOS ENGRANAJES
         
Los engranajes pueden fallar de dos maneras: por fractura en uno o más dientes ó por excesivo desgaste de las superficies en contacto. Estas fallas no son dependientes pero ambas conducen a la falla por fatiga del diente, debido a las cargas repetitivas que actuan sobre ellos.

         
La figura 3.10. muestra la fractura de un diente. El  diente se rompe como un voladizo bajo cargas de fatiga.



a)                   


b)                   

      c)

Figura 3.10 – Fractura  por fatiga en un diente de engranaje.

La fisura del diente se inicia en la zona de este sometida a tracción, tal como se muestra en a), se va  incrementando hacia adentro y hacia el fondo como en b) y finalmente el diente se rompe debido al debilitamiento por la reducción del area de la sección, la cual disminuye a medida que la fisura aumenta c).

         
El fallo por desgaste se debe a los esfuerzos de compresión que se generan entre las superficies de los dientes  que están en contacto. Esta falla se manifiesta por escoriaciones, rallado y perforaciones o por una reducción general del espesor del diente.

3.12 – CARGAS  DE DISEÑO

         
Para especificar correctamente las cargas de diseño en un sistema de transmisión de potencia por engranajes, es necesario tener en cuenta los siguientes puntos ya que ellos están relacionados con las cargas en los dientes:

a) El calor generado durante el funcionamiento.

b) El fallo de los dientes por rotura.

c) Desgaste de los dientes por abrasión.

d) Falla de los dientes por fatiga en la superficie.

e) El ruido debido cargas dinámicas a velocidades elevadas.

         
Como se dijo cuando se estudió la parte de potencia transmitida, la carga transmitida esla componente útil de la fuerza que se transfiere de un engranaje a otro durante la acción conjugada y que hemos designado por Wt.

         
La carga dinámica es la fuerza instantánea máxima que se produce entre dos engranajes durante su funcionaminento. El origen y la causa de esta fuerza son poco conocidos, y son  muchas las investigaciones que sobre el caso se llevan a cabo,  por  lo tanto es muy probable que en el futuro se la pueda determinar con mayor precisión.

         
En general la carga transmitida a una rueda dentada puede ser calculada como:
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Donde :



T = Torque o momento torsor aplicado a la rueda.


D = Diámetro primitivo de la rueda.
3.13 – RESISTENCIA  DE LOS DIENTES DE LOS ENGRANAJES

         
En el análisis de la resistencia de los dientes de un engranaje se considera a este como una viga en voladizo, tal y como se muestra en la figura 3.9 a).

         
La fórmula para el cálculo del esfuerzo de flexión en  los dientes se debe a Wilfred Lewis y aunque fué publicada en 1892, su uso es fundamental aun en la actualidad.

         
De acuerdo con la figura 3.9 a), el esfuerzo de flexión en un diente es:
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Donde :

               
F = Ancho de la cara del diente.

               
t = Espesor del diente en la sección crítica.

         
En relación con la figura 3.9 b), se supone que el esfuerzo máximo ocurre en el punto a. Por triangulos semejantes podemos decir que:
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(3 – 22)
x es la distancia medida desde la  sección  crítica  del diente (donde el esfuerzo es máximo) hasta el punto de  corte  de la linea media del diente y la normal al perfil del diente en  el punto a.

         
Despejando t2 de la ecuación 3-22 y sustituyéndolo en la ecuación 3-21 tendremos:
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Multipliquemos ahora el numerador y el denominador de la ecuación anterior por el Paso circular (Pc), entonces:
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Hagamos
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(3 – 25)
Despejemos x de la ecuación  3-25  y  sustituyámosla  en  la ecuación 3-24. Según esto tendremos:
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Qué fué la ecuación original de Lewis para el esfuerzo de flexión en los dientes de engranajes. Al factor y se le denomina factor de forma de Lewis y puede obtenerse a partir de  una representación gráfica del diente o mediente un programa de computación.

         
Si se prefiere usar el Paso diametral (Pd) en vez del paso circular, la ecuación 3-26 se transforma en:
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Figura 3.9
         En la tabla 3-2 se dan los factores de forma de Lewis. Y para un ángulo de presión de 20º, dientes de tamaño completo y paso diametral igual a la unidad.

TABLA 3 – 2 
	N
	Y
	N
	Y
	N
	Y
	N
	Y

	12
	0.245
	19
	0.314
	30
	0.359
	100
	0.447

	13
	0.261
	20
	0.322
	34
	0.371
	150
	0.460

	14
	0.277
	21
	0.328
	38
	0.384
	300
	0.472

	15
	0.290
	22
	0.331
	48
	0.397
	400
	0.480

	16
	0.296
	24
	0.337
	50
	0.409
	Cremallera

0.485

	17
	0.303
	26
	0.346
	60
	0.422
	

	18
	0.309
	28
	0.353
	75
	0.435
	


         
El uso de la ecuación 3-27 solo tiene en consideración la flexión del diente y se desprecia la compresión en estos. 

         
Asimismo el uso de la ecuación 3-28 implica que los dientes no comparten la carga y que la fuerza máxima se ejerce en  el  extremo del diente. Pero se sabe que la relación de contacto normalmente es mayor que 1 (el valor 1.5 se usa generalmente para obtener engranajes de calidad), por lo tanto un estudio  del  movimiento de los dientes demostrará que las cargas más altas se presentan aproximadamente en la parte media del diente.
3.13.1 – EFECTOS  DINAMICOS 
         
Cuando un par de engranajes funciona a velocidades moderadas o altas y se produce ruido, se dice que existen efectos dinámicos. En el diseño de los engranajes el efecto dinámico se tiene en cuenta mediante el factor de velocidad Kv  que se usa solamente en la ecuación de Lewis para el diseño preliminar de los engranajes.

         
La primera expresión para el factor de velocidad fué presentada por el investigador Carl G. Bart y su expresión para  engranajes con perfil cicloidal era la siguiente:
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Donde V es la velocidad tangencial de los engranajes en la linea de paso, expresada en pies por minuto (ft/min.). Esta ecuación es conocida como ecuación de Bart.

         
Para perfiles de dientes de evolvente, la expresión de la ecuación de Bart es:
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En el Sistema Internacional las expresiones para la fórmula de Bart son:
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(3 – 31)          y           
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Estando V en m/seg.   
Al introducir el factor el  factor  de  velocidad  en la  ecuación 3-27 resulta que:
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Y la versión de esta ecuación en el sistema métrico es:
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Donde el ancho de la cara F y el módulo M están en mm.  Por lo tanto, si se especifica la carga tangencial Wt en Newtons el esfuerzo resulta en MegaPascal (MPa).

         
La obtención de la ecuación de Lewis está basada en el supuesto de que la carga esté distribuida uniformemente a lo ancho de la cara del diente. En algunos casos esto dista mucho  de la realidad, debido a la desalineación o alabeo de los dientes.

Una de las causas de la rotura de los dientes es la concentración de la carga en uno de los extremos de la cara  ocasionandose esfuerzos mayores que cuando la carga está distribuida. 

         
Para tener en cuenta este inconveniente, la anchura de la cara F no debe ser demasiado grande en comparación con el espesor del diente.

         
Como regla general, los engranajes rectos se diseñan para un ancho de cara tal que   2.5 Pc < F < 4 Pc   o  8 M < F < 12.5 M  para dientes tallados, 2 Pc < F < 3 Pc   para dientes de fundición.
         
Las ecuaciones 3-33 y 3-34 son importantes porque constituyen la base del enfoque de la AGMA para la resistencia a  la flexión de los dientes de engranajes. Estas ecuaciones son  también útiles para obtener un estimado preliminar de los tamaños de los engranajes para diversas aplicaciones.

3.13.2 – DIMENSIONES  MINIMAS DE LOS ENGRANAJES CILINDRICOS RECTOS
Para completar el diseño de los engranajes, el primer paso es determinar el diámetro del eje. Si los dientes del piñón se fabrican integralmente con el eje (eje y piñón formando una  sola pieza), el diámetro de la circunferencia de raíz debe ser algo mayor que el diámetro del eje. Cuando el piñón es fijado  sobre el eje, el diámetro primitivo mínimo es aproximadamente igual a:
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Donde:



De =Diámetro del eje.



Pd = Paso diametral del piñon.
         
De acuerdo con los trabajos de investigación de  Nuttall en la Westinghouse Electric Company, es recomendable que el mínimo espesor de metal comprendido entre el chavetero y el  círculo de raíz sea:
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Siendo N el número de dientes.   
Ejemplo Nº 2.
         
Se dispone de un engranaje recto de tipo  comercial que tiene un paso diametral de 8 dientes/pulg., un ancho de cara de  1 ½ pulg., 16 dientes y un ángulo de presión de 20º con dientes de altura completa. El material del engranaje es un acero laminado AISI 1020. Evaluar la potencia de salida o resultante para un factor de seguridad de 3 y para una velocidad angular de  1200  r.p.m. Tómese como criterio de falla la resistencia a la  fluencia.

Datos:

Pd = 8 dtes/pulg.,  ( = 20º altura completa.

F =1.5 pulg., F.S. = 3, n = 1200 r.p.m.

N = 16 dientes.
Solución:
         
De la tabla A-20 se tiene:
             (ut = 55 Kpsi.  y  (y = 30 Kpsi.   

         
Por consiguiente el esfuerzo de flexión admisible es:
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El diámetro de paso o diámetro primitivo es:
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, por lo tanto la velocidad tangencial en la línea de paso es:
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De acuerdo con el valor anterior de V , se  tendrá  que  el factor de velocidad según la ecuación 3-30 es:
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De la tabla 3-2 se obtiene que el factor de forma es:
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Despejando la fuerza tangencial sobre el diente de la ecuación 3-33 tendremos entonces:
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En consecuencia la potencia de salida es:
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Los resultados del cálculo anterior solo deben tomarse como una estimación preliminar y no se deben usar en aplicaciones importantes. El ejemplo tiene la finalidad de ayudar al estudiante a comprender los principios fundamentales que  intervienenen el enfoque posterior presentado por la AGMA.

Ejemplo Nº 3.

         
En el ejemplo anterior determinar el valor estimado de la potencia de salida para una vida infinita a la flexión del engranaje (Fatiga).

Solución
         
Primero debemos determinar el límite de fatiga, para ello se supone que el engranaje es una viga giratoria.

         
El análisis de Charles R. Mischke para la resistencia a la fatiga de vigas rotativas se expresa como:
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Donde:



(ut = Resistencia mínima a la tracción.



(f = Límite de fatiga para una viga giratoria.
         
En nuestro caso como (ut = 55 Kpsi. < 200 Kpsi., entonces:
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El factor de acabado superficial se puede calcular por la relación:
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(3 – 37)
         
El valor de a y del exponente b para un acero laminado  en caliente son 14.4 y -0.718 respectivamente, según esto se tendrá que el factor de acabado superficial es: 
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Para determinar el factor de tamaño, consideraremos al  diente como una viga en voladizo de sección rectangular, de lon gitud l y espesor t.

         
La altura del diente (ht) es el addendum (a) más el deddendum (d) y es la distancia l indicada en la figura 3.9. De  acuerdo con la tabla 3-1 se tendrá entonces que: 
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El espesor del diente se puede despejar de  la  ecuación  3-22, es decir: 
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Por consiguiente:
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Y:
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La relación que  usaremos  para  evaluar  el  factor  de tamaño Kb es: 
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(3 – 38)
         
Donde: 

             
de es el diámetro efectivo de  la viga  giratoria  y en el caso de una viga rectangular se expresa como:      
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(3 – 38)
         
En este caso h = F y b = t, por lo tanto:

de = 0.808(Ft)1/2 = 0.808[(1.5)(0.25)]1/2 = 0.495 pulg.  

         
Entonces tendremos que el factor de tamaño será:
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Los factores de carga (Kc) y de temperatura (Kd) valen 1.           
Para evaluar el factor de efectos diversos se tendrá en  cuenta que el esfuerzo de flexión es en un solo sentido.

         
En el caso de flexión en un solo sentido las componentes de esfuerzo medio y alternativo son iguales y valen:
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Donde:  
(f es el esfuerzo de flexión en  el  diente  dado  por la ecuación 3-33.

         
Por  otra  parte  la  ecuación  de  Goodman   modificada establece que:
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(3 – 40)
Como  (a = (m,  al  resolver  la  ecuación  anterior  se  obtiene:
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Sustituyendo (2) y (3) en (1) y despejando (f se tiene
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Esto demuestra que se puede usar  un factor de efectos diversos  Ke1 = 1.33.

         
El segundo efecto que debemos tener en cuenta para determinar el factor de efectos diversos, es el de concentración de esfuerzos, para el cual solo consideraremos el radio de  entalla de la raiz del diente (rf). En el caso de dientes de tamaño completo de 20º, este radio es:
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De la figura A – 15 – 6 del Apéndice obtenemos para:


[image: image95.wmf]que

    

d

D

       

con

 

         y

15

.

0

25

.

0

0375

.

0

t

r

d

r

f

¥

=

=

=

=



[image: image96.wmf]68

.

1

K

L

=


         
Ahora utilizamos la figura 5-16 y con  (ut = 55 Kpsi.  y el radio de entalla (muesca) rf = 0.0375 pulg. Obtenemos que el valor de la sensibilidad de la muesca es q = 0.68. De acuerdo con estos datos el factor de concentración de esfuerzos en fatiga es:
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Por consiguiente el factor de efectos diversos debido a  la concentración de esfuerzos es:

[image: image98.wmf]70

.

0

42

.

1

1

K

1

K

f

2

e

=

=

=


El valor final del factor de efectos diversos se obtiene multiplicando los dos factores encontrados, es decir:
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Finalmente se tiene que el límite de resistencia a la fatiga totalmente corregido es:
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Utilizando el mismo factor de seguridad que en el ejemplo anterior se obtiene un esfuerzo admisible:
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Con este valor de (f se  obtiene  que:   

         
Una vez más se indica que los resultados obtenidos deben aceptarse solo como estimados preliminares.

3.14 – DESGASTE  SUPERFICIAL EN ENGRANAJES

         
En esta sección se estudiará la falla en las superficies de los dientes de los engranajes, denominada desgaste, una de las manifestaciones de este fenómeno es la picadura  del  diente, la cual es una falla por fatiga superficial debida a  la  repetición  de esfuerzos de contacto intensos. Otras fallas superficiales son la escarificación, que es una falla por falta de  lubricación, y la abrasión que se manifiesta en el desgaste debido a la presencia de materias extrañas. Para obtener una expresión para el esfuerzo de  contacto  en la superficie de los dientes, emplearemos la Teoría  de  Hertz para el esfuerzo de contacto entre dos cilindros, cuya  expresión es:
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(3 – 41)
Donde:

               
r1 y r2 son los radios de  curvatura  instantáneos en los perfiles del piñón y de la  rueda  para  el  punto de contacto.

La ecuación 3-41 puede usarse para determinar el esfuerzo de Hertz para cualquier punto de unión entre los dientes, desde el principio hasta el final del contacto. Se debe aclarar que solo existe rodamiento puro en el punto primitivo, en cualquier otro lugar del contacto entre los dientes, el movimiento es una combinación de rodadura y deslizamiento, hecho este que no se considera al aplicar la fórmula.

Se sabe por experiencia que la primera señal de desgaste ocurre cerca de la circunferencia primitiva donde los radios de curvatura de los perfiles de los dientes son:
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En la ecuación 3-41 puede observarse que el denominador  del segundo grupo de términos contiene cuatro constantes elásticas, dos para el piñón y dos para la rueda. Como una forma sencilla de combinar y tabular los resultados de diversas  combinaciones demateriales de piñón y de ruedas, la AGMA define un coeficiente elástico Cp dado por la ecuación:
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(3 – 42)
Con esta simplificación y la adición de un factor de velocidad Cv la ecuación 3-41 puede reescribirse como:
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(3 – 43)
Donde el signo menos es por que (c es un esfuerzo de compresión. El factor de velocidad Cv tiene los mismos valores  que Kv. La práctica de la AGMA consiste en diferenciar los  factores de modificación utilizando la letra C para el desgaste y  K  para la flexión.
Ejemplo Nº 4.
         
El piñón de los ejemplos 2 y 3 se conectará a una rueda de 50 dientes manufacturado con un hierro fundido ASTM Nº 30. Utilizando la carga tangencial de 240 lbs que se determinó en el  ejercicio Nº 3, se desea calcular el factor de seguridad del sistema de engranajes basados en la posibilidad de que la falla ocurra por fatiga en la superficie.

Datos:

Ng = 50 dientes (Hierro fundido ASTM Nº 30)

Wt = 240 lbs.

Solución
De la tabla A-5 se tiene que  las  constantes  elásticas   son:

Ep = 30 Mpsi. ;  µp = 0.242

Eg = 14.5 Mpsi. ;  µg = 0.211

Por lo tanto de acuerdo con la ecuación 3-40 se tendrá  lo siguiente: 
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Cp = 1817.26
         El diámetro primitivo del piñón es Dp = 2 pulg., por lo tanto el de la rueda será:
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Según estos valores los radios de curvatura valdrán:
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F = 1.5 pulg      y      Cv = Kv = 0.656 de los ejemplos 2 y 3.
Por lo tanto colocando  estos  valores  en  la  ecuación 3-41  se  obtiene que el esfuerzo de contacto es:
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La resistencia a la fatiga en la superficie  del  hierro fundido se puede calcular por la fórmula:
Sc = 0.32 HB

Donde:


Sc está en KPSS y corresponde a una vida de 108 ciclos de carga.



HB es la dureza Brinell de la superficie del material.


La tabla A-24 indica que HB = 201 para el hierro fundido ASTM 30. Por consiguiente:

Sc = (0.32) (201) = 64.32 Kpsi
Si definimos al factor de seguridad como la relación entre la resistencia y el esfuerzo, entonces:
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Sin embargo (c no es directamente proporcional a Wt, así que si sustituimos c por Sc en la ecuación 3-41,  y  se  despeja   Wt, obtenemos que su nuevo valor es:
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Wt = 300.13 lbf
         
Como el valor real es 240 lbs, el  factor  de  seguridad  basado en la relación de cargas es:
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3.15 – PASOS  Y MODULOS NORMALIZADOS
         
En las tablas 3-3 y 3-4 se indican los valores de  pasos y módulos normalizados de uso común para el cálculo  de engranajes, para los cuales se encuentran cortadores de fácil  adquisición en el comercio.

TABLA 3 – 3 
	Bastos
	2
	2 1/4
	2 1/2
	3
	4
	6
	8
	10
	12
	16
	

	Finos
	20
	24
	32
	40
	48
	64
	80
	96
	120
	150
	200


TABLA 3 – 3

	PREFERIDOS
	1
	1.25
	1.5
	2
	2.5
	3
	4
	5
	6
	8

	
	10
	12
	16
	20
	25
	32
	40
	50
	
	

	DE SEGUNDA OPCION
	1.125
	1.375
	1.75
	2.25
	2.75
	3.5
	4.75
	5.5
	7
	9

	
	11
	14
	18
	22
	28
	36
	45
	
	
	


3.16 – FORMULA  DEL ESFUERZO DE LA AGMA

         
En el enfoque de la AGMA se utilizan dos  fórmulas fundamentales, una para el esfuerzo de flexión y una para la  resistencia a la picadura.

         
Las fórmulas fundamentales para el esfuerzo por flexión son:
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(3 – 45) para unidades inglesas
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(3 – 46) para unidades en el S.I.
Donde:

                
(f = Esfuerzo de flexión.

                
Wt = Carga tangencial transmitida.

                
Ka = Factor de aplicación.

                
Kv = Factor dinámico.

                
Pd = Paso diametral nominal.

                 
M = Módulo métrico nominal.

                 
F = Ancho de cara.

                
Ks = Factor de tamaño. 

                
Km = Factor de distribución de carga.

                 
J = Factor geométrico.

La fórmula fundamental de la AGMA para la resistencia  a la picadura es:
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(3 – 47)
Donde:

                
(c = Valor absoluto del esfuerzo de contacto.

                
Cp = Coeficiente elástico.

                
Ca = Factor de aplicación.

                
Cv = Factor dinámico.       

                
Cs = Factor de tamaño.     

                
Dp = Diámetro primitivo del piñón.

                
Cm = Factor de distribución de carga.

                
Cf = Factor  de   estado   o  condición   de   la  superficie.

                 
I = Factor geométrico.

3.16.1 – FACTOR  GEOMETRICO J

         
El factor J de la AGMA emplea un  valor  modificado  del  factor de forma de Lewis, representándolo también con la letra  Y y un factor de concentración de esfuerzos en fatiga Kf, la ecuación resultante en este caso es:
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(3 – 48)
         
Es importante aclarar que Y no es el factor de forma  de  Lewis, sino un valor modificado de este.

        
El factor Kf también se llama  factor de  corrección  de esfuerzo y está basado en el estudio fotoelástico de concentración de esfuerzos en dientes de engranajes realizados hace 40 años. En la figura 14.4 se puede obtener el factor geométrico J para engranajes rectos con 20 de ángulo de presión y altura completa.

3.16.2 – FACTOR  GEOMETRICO I

         
El factor goemétrico I recibe también el nombre de factor geométrico de resistencia a la picadura según la AGMA.

         
Nosotros sabemos que los radios de curvatura de los peefiles de los dientes en el punto primitivo son:
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Por lo tanto la suma de sus inversos será: 
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(3 – 49)
También podemos expresar la relación de velocidades (mw) como:
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(3 – 50)
Despejando Dg en la ecuación 3-50 y sustituyéndolo en la ecuación 3-49 podemos reescribir esta como:
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(3 – 51)
Sustituyendo ahora la ecuación 3-51 en la ecuación  3-43 se tendrá que:
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(3 – 52)
Donde I se define como:
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Para engranajes rectos de dientes externos
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Para engranajes rectos de dientes internos
3.16.3 – COEFICIENTE  ELASTICO Cp
         
Los valores de Cp se pueden obtener de la ecuación  3-42 o de la tabla 14-5.

3.16.4 – FACTORES  DINAMICOS Cv y Kv
         
Como se indicó anteriormente, se utilizan los factores dinámicos para tener en cuenta las imprecisiones en la manufactura y en el contacto de los dientes de los engranajes cuando estos se ponen en acción. Entre dichas imperfecciones se pueden citar errores en el espaciamiento entre dientes, generación del perfil y acabado del mismo. El error de transmisión se define como la desviación respecto a la velocidad angular uniforme en el par de engranajes. Algunos de los efectos que produce el error de transmisión son:

· Vibración de los dientes durante la conexión debido  a la rigidez de los mismos.

· Variación de la magnitud de la velocidad en  la  linea de paso.

· Desequilibrio dinámico de los elementos  giratorios  o rotativos.

· Desgaste y deformación permanente de las partes de los  dientes en contacto.

· Desalineamiento de los ejes de los engranajes.

· Fricción entre los dientes.  

En un intento por controlar estos efectos dinámicos, la AGMA ha definido el índice de nivel de exactitud en la transmisión Qv que se puede interpretar como una especie  de  índice de control de calidad, siendo este índice usado para determinar los factores dinámicos Cv y Kv.

         
Los factores dinámicos se pueden calcular usando las siguientes fórmulas:
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Para V en ft/min

(3 – 53)
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Para V en m/seg

(3 – 54)
Siendo:
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(3 – 55)
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(3 – 56)
         
Los valores que se obtienen de las ecuaciones  3-53  y 3-54 aparecen graficados en la figura 14-7 para tener en cuenta intervalos de valores útiles de Qv. El extremo de cada curva corresponde a la máxima velocidad permitida en la linea de paso para un nivel de exactitud dado.

         
Los valores de Qv comprendidos entre 3 y 7 corresponden a la mayoría de los engranajes de calidad comercial y los valores comprendidos entre 8 y 12 corresponden a engranajes de precisión.

3.16.5 – FACTORES  DE APLICACION Ca y Ka
         
Los factores de aplicación se usan para compensar el hecho de que se presentan casos donde la carga real excede a la carga tangencial nominal Wt. En la tabla 3-5 se dan valores de  este factor para utilización en casos generales. Si se dispone de  datos más exactos, deben utilizarse éstos en lugar de los de la tabla. Desde luego, si se conoce el valor real de la carga debe sustituirse su valor en Wt y dar al factor de aplicación un valor unidad.
TABLA 3 – 5 

Factores de corrección por sobrecarga Ca y Ka
	Fuente de Potencia
	Maquinaria Conducida

	
	Uniforme
	Choque moderado
	Choque pesado

	Uniforme
	1.00
	1.25
	1.75

	Choque ligero
	1.25
	1.50
	2.00

	Choque medio
	1.50
	1.75
	2.25


3.16.6 – FACTOR  DE ESTADO O CONDICION DE LA SUPERFICIE Cf

         
La AGMA no ha establecido aún valores para el factor de superficie Cf, pero sugiere que se usen valores mayores que la unidad cuando existan defectos obvios en la superficie.
3.16.7 – FACTORES  DE TAMAÑO Cs y Ks
         
La recomendación de la AGMA es que se utilice un  factor de tamaño igual a la unidad  para la mayoría de los engranajes, siempre que se haga una selección adecuada del acero para el tamaño de la pieza, tratamiento térmico y del proceso de templado o endurecimiento. El objetivo original del factor de tamaño es considerar cualquier falta de uniformidad de las propiedades del material. La presencia del factor de tamaño en las fórmulas es  un recordatorio importante de que siempre debe evaluarse este  efecto. Cuando se considere que tales efectos están presentes se debe usar un factor mayor que la unidad. Una práctica común  consiste en tomar un valor del factor de tamaño igual a 1.25  siempre que el Pd sea mayor que 1.

3.16.8 – FACTORES  DE DISTRIBUCION DE CARGA Cm y Km
         El factor de distribución de carga se usa para tener en cuenta

· El desalineamiento de los ejes geométricos de rotación.

· Desviaciones del avance.

· Deflexiones elásticas causadas por la carga en ejes y árboles, cojinetes o alojamientos.

El método de obtención de estos factores propuestos por la AGMA es muy complejo por lo que se ha considerado hacer una síntesis del mismo, la cual se resume en la tabla que se presenta a continuación:
TABLA 3 – 6 
Factores de distribución de carga Cm y Km
	CONDICION  DE  SOPORTE
	ANCHO  DE  LA  CARA  F  EN  mm

	
	( 2 (50)
	( 6 (150)
	( 9 (225)
	( 16 (400)

	Montaje exacto, bajas holguras de cojinete, deflexiones mínimas, engranajes de presición.
	1.3
[1.2]
	1.4

[1.3]
	1.5

[1.4]
	1.8

[1.7]

	Montajes menos rígidos, engranajes menos precisos, contacto a todo lo ancho de la cara.
	1.6

[1.5]
	1.7

[1.6]
	1.8

[1.7]
	2.0

[2.0]

	Exactitud y montaje de modo que exista contacto incompleto con la cara
	> 2.0      [> 2.0]


Los valores de la tabla entre corchetes corresponden  a engranajes helicoidales.
3.17 – FORMULAS  DE LA RESISTENCIA DE LA AGMA         
La AGMA no emplea el término resistencia sino que emplea datos denominados número de esfuerzo admisible y los designa con el símbolo sa, para evitar confusiones nosotros usaremos la letra S para denotar la resistencia y  para los esfuerzos. Para dejar claro esto, utilizaremos entonces el término  resistencia  de la AGMA para sustituir la frase números de esfuerzos admisibles.
         
Siguiendo esta convención en la figura 14-2 se encontrarán los valores de las resistencias a la flexión para  engranajes de acero según la AGMA y que se designan como St, y en la  figura 14-3 se presenta la forma de obtener los valores de las resistencias a la fatiga en la  superficie según la AGMA (Sc).
         
De forma análoga, en las tablas 14-3 y 14-4 se pueden obtener la resistencia a la flexión (St) y la resistencia a la fatiga en la superficie (Sc) según la AGMA para algunos tipos de aceros, hierros y bronces.

         
En el enfoque de la AGMA, las resistencias son modificadas por diversos factores que producen valores límites  del  esfuerzo a la flexión y del esfuerzo por contacto. Utilizando esta misma notación llamaremos a las modificaciones  resultantes  esfuerzo por flexión admisible (f,adm y esfuerzo por contacto admisible (c,adm. La fórmula para el esfuerzo por flexión admisible es:
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(3 – 57)
         
Donde:

                   
Kl = Factor de duración.

                   
Kt = Factor de temperatura.

                   
Kr = Factor de confiabilidad.

         
Y la fórmula para el esfuerzo por contacto admisible es:
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(3 – 58)
         
Donde:

                   
Cl = Factor de duración.

                   
Ch = Factor de relación de dureza.

                   
Ct = Factor de temperatura.

                   
Cr = Factor de confiabilidad.

         
Observese que de nuevo se han usado la letra K para los factores de esfuerzos por flexión y C para los  factores de esfuerzos por contacto. Sucede que los dos factores son iguales  en algunos aspectos. Pero el uso de símbolos independientes pudiera ser útil en el futuro si las investigaciones revelan factores diferentes.

3.17.1 – FACTOR  DE RELACION DE DUREZA

         
El factor de relacion de dureza Ch se usa solo para la rueda. Su objetivo es el de ajustar las resistencias de las superficies en contacto debido a la diferencia de dientes entre  el piñón y la rueda.

         
Los valores de Ch pueden obtenerse de la ecuación:
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(3 – 59)
         
Siendo:
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(3 – 60)
         
Los términos HBP y HBG son los grados de dureza de Brinell con bola de 10 mm. y carga de 3000 Kgs., para el piñón  y la rueda respectivamente. El término mw es la relación de  velocidades.

         
La ecuación 3-60 solo es válida cuando (HBP/HBG)  1.7.

3.17.2 – FACTORES  DE DURACION Cl y Kl
         
Las resistencias de la AGMA dadas en las figuras 14-2  y 14-3 y en las tablas 14-3 y 14-4, están basadas en  una  vida  de  107 ciclos de carga en los dientes, definiéndose estos como el nú mero de contactos de conexión de los dientes con accion de la carga. El objetivo de estos factores de duración de los dientes con_ siste en modificar la resistencia de la AGMA para obtener duraciones distintas de 107. En las figuras 14-8 y 14-9 se dan los valores de estos factores. Observese que para 107 ciclos,  Cl  y Kl valen 1 en cada gráfica.

3.17.3 – FACTORES  DE CONFIABILIDAD Cr y Kr
         
Las resistencias de la AGMA se basan todas en una confiabilidad del 99% (0.99), que corresponde a 107 ciclos de  duración. Para obtener otras confiabilidades utilicese los valores de la tabla 3-6. La AGMA indica que se pueden utilizar valores distintos a estos si están basados en datos estadísticos. Adviértase que para R = 0.9 puede ocurrir fluencia en vez de picadura en los dientes. Observese también que los valores de la tabla 3-5  deben interpolarse logarítmicamente de acuerdo con las siguientes relaciones:
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TABLA 3 – 7 

Factores de confiabilidad de la AGMA Cr y Kr
	Confiabilidad (R)
	Cr , Kr

	0.90
	0.85

	0.99
	1.00

	0.999
	1.25

	0.9999
	1.50


3.17.4 – FACTORES  DE TEMPERATURA Ct Y Kt 
         
Para temperaturas del aceite y del cuerpo de  engranajes  hasta de 250 F o 120 C, úsese Ct = Kt = 1. En el caso de temperaturas más altas, estos factores deberán ser mayores que la unidad.

Ejemplo Nº 5   (Problema 14-24 del Shigley & Mischke).

         
Un piñón recto de acero con 18 dientes de  20º, impulsa una rueda de hierro fundido de 64 dientes y transmite  4 hp, a  una velocidad de rotación del piñón de 600 r.p.m. Estos engranajes tienen un ancho de cara de 1.5 pulgadas y un paso  diametral de 8 dientes/pulg. y se manufacturan de acuerdo con un  estandar de calidad 8. Determine el esfuerzo de contacto de la AGMA con base a un factor de distribución de carga de 1.6.

Datos:

Piñón de acero y rueda de hierro fundido.

Np = 18 dientes. ; Ng = 64 dientes ; H = 4 hp ;                  
Pd = 8 dtes/pulg. ; ( = 20º ;  np = 600 r.p.m.  ;

F = 1.5 pulg.  ;  Qv = 8  ;  Cm = 1.6.
Solución
La ecuación para el cálculo del esfuerzo de contacto  de la AGMA es
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Los diámetros primitivos del piñón y de la rueda son de  acuerdo con la ecuación 3-13:
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La velocidad tangencial será entonces:
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La carga tangencial se puede obtener de la siguiente relación:
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Como el valor del coeficiente elástico lo podemos obtener a partir de la ecuación 3-42 o directamente de la tabla  14-5 debemos calcular ambos y seleccionar el mayor.

         
De acuerdo con la tabla 14-5 para una combinación de piñón de acero y rueda de hierro fundido se tiene que:
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Por otra parte de la tabla A-5 obtenemos que: 
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Por lo tanto el valor de Cp dado por la ecuación 3-42 es:
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De acuerdo con el resultado anterior debemos tomar el mayor Cp para que el esfuerzo obtenido sea el máximo.
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Para el cálculo del factor dinámico Cv tendremos lo siguiente:
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De acuerdo con los valores de A y B se obtiene que el factor dinámico es:
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Como no se hace referencia a variaciones de la carga tangencial podemos tomar como factor de aplicación la unidad, es decir:
Ca = 1
         
El factor de tamaño lo tomaremos igual a 1.25 puesto que el Pd es mayor que 1, entonces:
         
El factor de distribución de carga es un dato y vale:
Cm = 1.6
         
Como suponemos que pueden existir defectos sutiles en la superficie tomaremos un factor para la condición de la superficie:
Cf = 1.1
El factor geométrico I se puede obtener de la relación  deducida a partir de la ecuación 3-51:
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La relación de velocidades es: 
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Por lo tanto:

[image: image151.wmf]125

.

0

(4.56)

 

2

(3.56)

 

Sen20º

 

Cos20º

I

=

=


         
Finalmente podemos calcular el valor del esfuerzo de contacto para el piñón y para la rueda, es decir:
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Ejemplo Nº 6  (Problema 14-37 del Shigley & Mischke).
         
Un piñón recto de acero con 300 Brinell y 19 dientes transmite 15 Kw con una velocidad (del piñón) de 360 r.p.m., a un  engranaje de hierro fundido AGMA Nº 30 de 77 dientes. El ancho  de de la cara es 75 mm., el ángulo de presión es de 20º, y el módulo, 6mm. Calcule el factor de seguridad del sistema en base a  la flexión si Ka = 1, Ks = 1.1, Km = 1.6 y Qv = 6.

Datos:

Piñón de acero y rueda de hierro fundido (AGMA Nº 30)

HBP = 300 Bhn. ;  np = 360 r.p.m.  ; ( = 20º ; Ka = 1

Np = 19 dientes  ; Ng = 77 dientes ; M = 6 mm. ;

Ks = 1.1 ; H = 15 Kw ; F = 75 mm. ; Km = 1.6  ; Qv = 6.

Solución
         
Como el factor de seguridad se basa en la  flexión  este se puede expresar como:
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Siendo:
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Los diámetros primitivos de los engranajes son:
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La velocidad tangencial será entonces:
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La carga tangencial sobre los dientes la podemos  obtener a partir de:
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Estando H en Kw, Wt en Kgf y V en m/seg.
         
Por lo tanto:
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Para calcular el factor dinámico Kv usaremos  la  figura 14-7.
         
Con  V = 2.15 m/seg = (2.15)(3.28)(60)  413 pies/min. y  Qv = 6, se obtiene de la figura 14-7 que:
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El factor geométrico J se puede  obtener  de  la  figura  14-4 con Ng = 77 y Np = 19, en este caso el valor  de  J  resulta ser: 
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Por lo tanto el esfuerzo de flexión para el piñón  será:
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La resistencia a la flexión para el material  del  piñón (St), se puede obtener de dos fuentes. A partir de la figura 14-2 cuyo valor para la curva inferior, y una dureza de 300 Bhn  es 36 Kpsi. La otra forma es a través de la la tabla  14-3, de donde se obtiene  que  para un acero con 300 Bhn el valor es practicamente el mismo, es decir 36 Kpsi, por lo tanto el valor que debemos tomar para  garantizar un factor de seguridad mínimo es:
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Los factores  Kl,  Kt  y  Kr  valen  uno  (1)  para  una  duración de 107 ciclos, por consiguiente:
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Por lo tanto el factor de seguridad para el piñón será:
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Para determinar el esfuerzo de flexión en la rueda se debe determinar el nuevo valor del factor geométrico J de la figura 14-4, tomando como número de dientes del engranaje conectado los del piñón y como número de dientes del engranaje para el cual se busca el factor geométrico los de la rueda, según esto se obtiene en la figiura 14-4 que el factor geométrico J para la rueda es: 
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De acuerdo con este nuevo valor de  J,  el  esfuerzo  de flexión para la rueda es, de acuerdo con la ecuación 3-46:
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La resistencia a la flexión para el material de la rueda (hierro fundido AGMA Nº 30) la obtenemos directamente de la tabla 14-3, en este caso el valor es:
Stf= ((f,adm)f = 8500 psi


Por consiguiente el factor de seguridad para la rueda será:
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El factor de seguridad para la rueda resultó menor que 1 por lo tanto los dientes de esta fallarán por flexión, bajo las condiciones de carga establecidas en el problema. 

3.18 – MATERIALES  EMPLEADOS PARA FABRICAR ENGRANAJES

         
En la construcción de engranajes se  emplean  materiales de todos tipos. El más económico es el hierro o  fundición  gris, tal como el ASTM y los hierros fundidos, tales como los de la clase 60 o más alta.

         
Los engranajes de acero forjado con contenido de carbono entre 0.3 y 0.5%, sin tratamiento térmico, son también baratos y su resistencia al desgaste es alta.

         
El acero moldeado también se utiliza pero con la previsión de someterlos a un recocido y así evitar una deformación excesiva.

         
En general, los materiales usados en engranajes deben ser de fácil endurecimiento superficial para  garantizar una alta resistencia al desgaste.

         
Los bronces se pueden usar cuando se presenten problemas de corrosión, y son muy útiles porque  su coeficiente de roce es bajo y su resistencia al desgaste es alta aún con velocidades de deslizamiento altas.

         
En algunos casos se acoplan engranajes no metálicos con engranajes de acero o fundición, en un afan de aumentar la capacidad de carga.

        
Se recomienda que la dureza de un engranaje en sus areas de contacto no sea menor de 300 Bhn para garantizar una buena resistencia al desgaste.

         
La tabla AT-11 del problemario de Faires y Wringren reproduce una lista de los aceros cementados de  uso frecuente  en los engranajes. La tabla AT-16 del  mismo problemario, también puede ser usada para la selección de los materiales para engranajes.

3.19 – RENDIMIENTO  Y LUBRICACION DE LOS ENRANAJES

         Los engranajes rectos no deben experimentar pérdidas mecánicas mayores al 2 %, ya que esta pérdida se manifiesta en  un sobrecalentamiento de los elementos mecánicos.  
         En cuanto a la lubricación, la configuración de los perfiles de los dientes ayudan a que se forme la película hidrodinámica, con lo cual se evita el desgaste excesivo de las  areas  en contacto. 

         Sin embargo, bajo unas ciertas condiciones de  velocidad  y viscosidad del aceite, la carga sobre el diente puede ser tan elevada que se produce el contacto entre metal y metal  ocurriendo el rayado abrasivo o escoriación.

         Las grasas y aceites son los lubricantes más usados en los engranajes. Los aceites son más recomendables pero requieren  de una carcaza o recipiente y además de sellos y  retenedores en  los ejes, pero este mismo lubricante puede ser usado para lubricar los cojinetes y rodamientos de la caja de engranajes.
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