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TEMA 4

Engranajes Helicoidales  y Cónicos

4.1 – INTRODUCCION 

         
Los engranajes helicoidales se utilizan para  transmitir movimiento entre ejes que pueden estar colocados paralelamente o no, en el primer caso se dice que los engranajes helicoidales son del tipo paralelo y en el otro del tipo cruzado.

         
La forma de los dientes en los  engranajes  helicoidales es una helicoide de evolvente como la que se muestra en la figura 4.1. Si una hoja de papel cortada en forma de paralelogramo se enrolla alrededor de un cilindro, el borde exterior del papel se convierte en una hélice. Si desenrollamos dicha hoja, cada  punto del borde genera una curva evolvente. Esta superficie obtenida  cuando todos los puntos del flanco (borde) generan una evolvente  se llama helicoide de evolvente.
El ángulo de la hélice es el mismo en cada engranaje pero en uno la hélice debe ser derecha y en el otro izquierda.

         
El contacto inicial entre los dientes de los  engranajes helicoidales es un punto que se extiende a una línea a medida que aumenta el contacto entre ellos. La línea de contacto en estos engranajes es una diagonal a través de la cara del diente. Esta conexión gradual de los dientes hace que la transferencia  uniforme de la carga de un diente a otro, le de a los engranajes helicoidales la capacidad de transmitir cargas elevadas a altas  velocidades. En el caso de los engranajes helicoidales, el hecho de que ellos se conecten gradualmente hace que la relación de contacto no tenga gran importancia, siendo el área de contacto la que se hace significativa, ya que es proporcional al ancho de la cara del engranaje.

         
Los engranajes helicoidales someten a los soportes de los ejes a cargas radiales y axiales.

         
Cuando las cargas de empuje o axiales se vuelven altas o son objetables, es conveniente usar engranajes helicoidales dobles. Un engranaje helicoidal doble (tipo espina de pescado) es equivalente a dos engranajes helicoidales de sesgo opuesto, montados lado a lado sobre el mismo eje. Estos engranajes  desarrollan reacciones de empuje opuestas que cancelan la carga axial.

         
Cuando dos o más engranajes helicoidales adyacentes están montados en el mismo eje, la inclinación de los dientes (derecha e izquierda) de los engranajes debe seleccionarse de  manera que se produzca la mínima carga de empuje axial.

         
Los engranajes helicoidales montados sobre ejes no paralelos se llaman engranajes helicoidales cruzados, llamados  antiguamente en espiral, dentro de este tipo de engranajes se encuentran los llamados de tornillo sinfín, cuyos ejes se cruzan  pero con un ángulo de 90º. En este tipo de engranajes los  dientes se frotan unos contra otros por lo que se producen pérdidas considerables de potencia por fricción.
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Figura 4.1 – Helicoide  de evolvente.

         
En la figura 4.2 se muestra un engranaje helicoidal con sesgo a la derecha (figura 4.2a) y otro con sesgo a la izquierda (figura 4.2b). En la figura 4.2a notamos que la línea de paso de una hélice cualquiera del engranaje con su eje en posición vertical, comienza en la cara inferior del engranaje y sube  hacia la derecha, y en el caso de la hélice de la figura 4.2a, si la comparamos con la rosca de un perno de unión, podemos decir  que la tuerca se enrosca sobre el tornillo al girarla hacia la  derecha (giro en el sentido de las agujas del reloj).

         
En la figura 4.2b notamos que la línea de paso de una hélice cualquiera del engranaje con su eje en posición vertical, comienza en la cara inferior del engranaje y sube hacia la izquierda, y en el caso de la hélice de la figura 4.2b, si la comparamos con la rosca de un perno de unión, podemos decir que la tuerca se enrosca sobre el tornillo al girarla hacia la  izquierda (giro en el sentido contrario al de las agujas del reloj).
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a) Hélice a la derecha.       





   b) Hélice a la izquierda
Figura 4.2 – Sesgos en los engranajes helicoidales.
4.2 – NOMENCLATURA  Y SIMBOLOGIA DE LOS ENGRANAJES HELICOIDALES
         
La figura 4.3 representa una porción de la vista desde arriba de una cremallera helicoidal. Las líneas ab y cd son las líneas centrales de dos dientes helicoidales adyacentes  considerados en el plano de paso. El ángulo (  es el ángulo de la  hélice.  La distancia ac es el paso circular transversal Pt, siendo el paso circular normal Pn medido sobre un plano perpendicular a los dientes y estando ambos relacionados de acuerdo con la siguiente fórmula:
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(4 – 1)
         
La distancia ad se  llama  paso  axial  Pa  y  se  puede  determinar que su expresión es:
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(4 – 2)
Como los engranajes helicoidales normalmente se fabrican  con fresas – madre  cilíndricas normalizadas, el módulo normal Mn y  el paso diametral normal Pdn del engranaje helicoidal se corresponde con el módulo y el paso diametral de los engranajes  cilíndricos rectos, por lo tanto se tendrán las siguientes relaciones:                 


[image: image3.wmf]y

=

Cos

 

m

m

t

n



(4 – 3)

[image: image4.wmf]N

D

 

P

t

p

=



(4 – 4)


[image: image5.wmf]p

=

n

dn

P

 

P

 
(4 – 5)


[image: image6.wmf]y

=

y

=

Cos

 

D

N

Cos

P

P

dt

dn



(4 – 6)


[image: image7.wmf]y

p

=

y

p

=

Tan

 

P

Tan

 

N

D

 

P

dt

a


(4 – 7)
         
Donde:

                mt = Módulo transversal.

                Pdt = Paso diametral transversal.

                D y N tienen el  mismo  significado  que  en  los engranajes cilíndricos rectos. 
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Figura 4.3 – Nomenclatura  de los engranajes helicoidales.

         
El ángulo de presión ((n en la dirección normal es diferente al ángulo de presión (t en el plano de rotación,  debido a la inclinación de los dientes. Estos ángulos están  relacionados por la ecuación:
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La figura 4.4 muestra un cilindro cortado por un plano oblicuo ab, según un  ángulo(,  la  sección  transversal  del engranaje que se origina sobre este plano oblicuo es una elipse cuyo radio mayor R coincide con el radio primitivo cuando ( = 0º (engranajes rectos). Se puede ver entonces  que  R  aumenta  desde  R = D/2 hasta R = ∞, cuando Ψ  aumenta desde 0 hasta 90º. Digamos entonces que R es el radio de paso de un engranaje helicoidal cuando lo observamos en el plano normal a los dientes. Un  engranaje con el mismo paso y con el mismo radio R tendrá un mayor número de dientes en virtud del aumento del radio de curvatura. En la nomenclatura de los engranajes helicoidales a este valor se le conoce como número virtual de dientes, y se puede demostrar que este viene dado por la relación:
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(4 – 9)
Donde N’ es el número virtual de dientes y N el número  real de dientes. Es necesario conocer el número virtual de dientes en el diseño por resistencia y también, en algunos casos  al cortar los dientes helicoidales. Este radio de curvatura, aparentemente mayor, significa que se pueden utilizar menos dientes en los engranajes helicoidales, sin que ocurra la interferencia y al generarlos se producirá un menor rebaje de los mismos.

         
En los engranajes helicoidales cruzados los ejes pueden formar cualquier ángulo (( pero el más común es 90º, y los ángulos de la hélice  (1 (motor)  y  (2  (conducido)   pueden  tener innumerables valores, ya sea con sesgo a la izquierda o a la derecha, teniéndose en este caso las siguientes relaciones:
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Para engranajes del sesgo contrario. (( < 90º)
         
Las condiciones para el funcionamiento del sistema de engranajes es que estos tengan el mismo paso circunferencial normal Pn, el mismo módulo normal Mn (o bien el mismo paso diametral normal Pdn) y el mismo ángulo de presión normal (n. Cuando los ejes no son paralelos, la relación de velocidades mw no es una relación de diámetros primitivos sino del número de dientes, esto es:
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(4 – 10)
         
Por lo tanto:
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Y la distancia entre ejes es:
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Para el caso más usual:
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Y como consecuencia de lo anterior se tiene que:
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Por lo tanto para ejes perpendiculares, al sustituir las ecuaciones 4-13 y 4-14 en la ecuación 4-11 se obtiene que:
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También es fácil demostrar que:
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Siendo V1 y V2 las velocidades tangenciales en la superficie primitiva del engranaje motor y conducido respectivamente.
Figura 4.4 – Cilindro  cortado por un plano oblicuo.

4.3 – ANALISIS  DE FUERZAS EN LOS ENGRANAJES HELICOIDALES
         
La figura 4.5 muestra una vista  tridimensional de las  fuerzas que actúan contra el diente en un engranaje helicoidal. El punto de aplicación de las fuerzas está sobre el diámetro  de paso (primitivo) y en el centro de la cara del engranaje. A  partir de la geometría de la figura, las tres componentes de la fuerza total (W) normal al diente son:
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Donde:


W = Wn = Fuerza total o normal sobre los dientes.



Wr = Componente radial.



Wt = Componente tangencial o carga transmitida.



Wa = Componente axial, conocida también como carga axial o de empuje.
         
Por lo general se da Wt y las otras componentes se pueden calcular. En este caso no es difícil deducir que:
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Figura 4.5 – Fuerzas  que actúan en un engranaje conducido del tipo Helicoidal con sesgo a la derecha.

4.4 – ESFUERZOS Y RESISTENCIA DE LOS DIENTES DE LOS ENGRANAJES HELICOIDALES SEGUN LA AGMA         
         
Las ecuaciones propuestas por la AGMA en este caso son  fundamentalmente las mismas usadas para los engranajes rectos, con algunas pequeñas diferencias.

         
Para el cálculo del factor geométrico J se define la relación de contacto con la cara como:
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Los engranajes helicoidales con poca relación de contacto (LCR) de low contact ratio, que tienen un ángulo de hélice pequeño, o un ancho de cara reducido, o ambos, poseen una  relación de contacto con la cara menor que la unidad (mf < 1) y no los consideraremos en nuestro estudio. Dichos engranajes tienen un nivel de ruido que no es muy diferente al de los engranajes rectos.  En consecuencia, solo consideraremos engranajes de tipo usual para los cuales mf > 1.

         
En los engranajes helicoidales de ejes paralelos, el  ancho de la cara debe ser mayor que 2 Pa.   

         
Para la  determinación del factor geométrico J en los engranajes helicoidales se define también la relación  de  repartición de la carga, que es igual al ancho de la cara dividido entre la longitud mínima de contacto y se designa como mz. Para engranajes helicoidales que tienen una relación de contacto con la cara  mf > 2 una aproximación conservadora está dada por la relación:
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Donde:

                  Pnb = paso  circular  normal  básico.

                    Z = longitud de la línea de  acción  tal  y como se definió para engranajes rectos.

         
Para determinar el factor geométrico J en engranajes  helicoidales con un ángulo de presión normal de 20º y mf > 2, se  deben usar las gráficas 14-5 y 14-6. La gráfica 14-5 da el factor  geométrico J para un engranaje (rueda o piñón) cuando el otro engranaje conectado (conjugado) tiene 75 dientes. En el caso de que este sea diferente a 75, el valor de J obtenido de la  gráfica 14-5 debe ser multiplicado por el valor obtenido en la  gráfica 14-6, para así obtener el valor correcto del factor geométrico J.
         
El factor geométrico I se calcula de manera similar a como se hizo en los engranajes cilíndricos rectos, solo que hay que tener en cuenta el factor de repartición de la carga mz, de  acuerdo con esto, las ecuaciones para el cálculo de tal factor son: 
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Para engranajes externos
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Para engranajes internos
         
El valor de Z, para el cálculo de mz de acuerdo con la ecuación 4-17 puede obtenerse  a partir de la siguiente relación: 
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(4 – 25)
         
Donde:

                rp = radio primitivo del muñón.

                rg = radio primitivo de la rueda.

                 a = addendum de los dientes.

                rbp = radio básico del piñón.

                rbg = radio básico de la rueda.

         
Si en la aplicación de la fórmula 4-25 uno de los factores entre corchetes resulta mayor que el tercer término, aquel debe ser reemplazado por el tercero.

         
Los demás factores que intervienen en el cálculo de los esfuerzos y de la resistencia para los dientes de engranajes helicoidales, según la AGMA, se obtienen de la misma forma que  para los engranajes cilíndricos rectos.

Ejemplo Nº 1.
         
Un sistema de engranajes helicoidales de ejes paralelos  consiste en un piñón de 18 dientes que impulsa a una rueda de 32 dientes. El piñón tiene un ángulo de hélice a la izquierda de 25º un ángulo de presión normal de 20º y un paso diametral normal  de 8 dientes/pulgada.

a) Determine  los  pasos: circular   normal,   circular transversal, axial y base normal.

b) Evalúe el paso diametral transversal y el  ángulo  de presión transversal.

c) Calcule el addendum, el deddendum y los diámetros  de paso de ambos engranajes.

d) ¿Cual será el módulo de la  fresa-madre  con  que  se pueden construir estos engranajes?

 Datos:

Np = 18 dientes. ;  Ng = 32 dientes; (( = 25º
(n = 20º; Pdn = 8 dientes/pulgada.

Solución:

Parte a)
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Parte b)                                                                     
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De acuerdo con la ecuación 4-8 se tiene que:
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Parte c)

Como los dientes de los engranajes helicoidales de altura completa y 20º de ángulo de presión normal, mantienen las mismas proporciones que los engranajes rectos con las mismas  características, podemos decir que:
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Parte d)
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Ejemplo Nº 2.
         
Un reductor de engranajes helicoidales que se muestra en la figura anexa, está diseñado para una potencia  nominal de 20 hp, girando el piñón a una velocidad de 1750 r.p.m. El ángulo  de la hélice es de 20º, para un piñón de 22 dientes y una rueda de 54 dientes. El ángulo de presión normal también es de 20º y el paso diametral normal es de 8 dientes /pulg.

         
Supóngase que los ejes de los engranajes están sobre un plano vertical.

         
Determine:

a) Los diámetros primitivos y externos de los engranajes

b) La carga axial de empuje en el eje de salida.

c) Las  fuerzas  resultantes  sobre  los   cojinetes   A   y   B,     perpendiculares a los ejes, si la carga axial es soportada  en     su totalidad por el cojinete B.  

d) ¿Qué pasará  con  las  fuerzas  sobre  los  cojinetes  si   la     dirección de rotación se invierte?

e) Resuelva el problema utilizando el análisis vectorial.


Datos:

H = 20 hp. ; np = 1750 r.p.m.; (( = 20º
Np = 22 dtes. ; Ng = 54 dtes. ; ((n = 20º
Pdn = 8 dientes/pulg.
Solución
Parte a)


[image: image51.wmf]y

=

y

=

Cos

 

D

N

Cos

P

P

dt

dn


Luego:
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Parte b)            
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Por consiguiente:
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Parte c)

De acuerdo con la ecuación 4-8 se tiene que:
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de donde:
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Como el sesgo de la rueda es hacia la derecha, tendremos que las fuerzas que actúan sobre el eje de dicho engranaje serán las mostradas en el siguiente esquema


Por estática tenemos que:
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En el plano vertical tendremos entonces que:
         
Tomando momentos con respecto al punto A tendremos:   
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De la ecuación (2) 0btenemos que Ay es:
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También en el plano horizontal tendremos que:

Tomemos momentos con respecto al punto B, entonces:   
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Tomemos ahora momentos con respecto al punto A, luego:   
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Finalmente las fuerzas resultantes en A y B serán:
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Parte d) 

         
Si la dirección de rotación se cambia, las cargas soportadas por los cojinetes serán:
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Esto debido a la simetría del montaje.

Parte e)

Según la figura, los vectores  W,  A  y  B  tendrán  las expresiones siguientes:
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Y los vectores de posición:
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Tomando momentos con respecto al punto A, tendremos:
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 EMBED Equation.3  [image: image97.wmf][

]

[

]

0

)

i

(

By

)

5

(

j

Bx

)

5

(

)

i

(

)

33

.

190

(

)

5

.

2

(

j

47

.

491

)

5

.

2

(

i

)

88

.

178

72

.

3

(

k

)

47

.

491

72

.

3

(

=

-

´

-

+

´

-

+

-

-

´

-

+

´

-

+

´

+

´

)

)

)

)

)

)



[image: image98.wmf]74

.

245

5

)

47

.

491

(

 

)

5

.

2

(

B

0

)

47

.

491

(

 

)

5

.

2

(

B

 

5

x

x

=

=

Þ

=

-

+



[image: image99.wmf]74

.

245

5

)

88

.

178

(

 

)

72

.

3

(

)

33

.

190

(

 

)

5

.

2

(

B

0

)

33

.

190

(

 

)

5

.

2

(

)

88

.

178

(

 

)

72

.

3

(

B

 

5

y

y

=

-

-

-

=

=

-

-

-

+



Tomemos ahora momentos con respecto al punto B, según esto se tiene que:
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4.5 – ENGRANAJES  CONICOS

         
Cuando es necesario transmitir potencia entre  ejes que se cortan, se deben usar engranajes cónicos. Aunque estos engranajes suelen hacerse para un ángulo entre ejes de 90, los mismos se pueden construir para casi cualquier ángulo. Los dientes pueden ser forjados, fresados o generados; considerándose solo a estos últimos como exactos.

         
La nomenclatura de los engranajes cónicos comunes (de  dientes rectos), se muestra en la figura 4.5. El paso de los engranajes cónicos se mide en el extremo grande del diente, y el paso circular y el diámetro de paso se calculan en la misma  forma  que en el caso de los engranajes cilíndricos rectos, los  ángulos de paso están definidos por los conos de paso que se  enlazan en el ápice, como se indica en la figura. Los ángulos de paso se encuentran relacionados con el número de dientes de la siguiente manera:
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(4 – 26)


Donde ( y ( son los ángulos de paso del piñón y de la rueda respectivamente.
         
En la figura 4.5 se indica que la forma de los dientes,  cuando estos se proyectan sobre la superficie del cono anterior, es la misma que la de un engranaje recto que tiene un radio igual a la generatriz  del cono posterior rb. A esta se la denomina aproximación de Tregold siendo el número de dientes de este engranaje imaginario dado  por la siguiente relación: 
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(4 – 27)
         
Donde N' es el número virtual de dientes y p el paso circular medido en el extremo grande del diente.

         
Los engranajes cónicos de dientes rectos  estandarizados se cortan mediante el uso de un ángulo de presión de 20º, addendum y deddendum desiguales y dientes de tamaño  completo;  puesto que esto incrementa la relación de contacto, impide el rebaje y aumenta la resistencia del engranaje.


Figura 4.5 – Nomenclatura  de los engranajes cónicos.
4.6 – ANALISIS  DE FUERZAS EN ENGRANAJES CONICOS

         
Para determinar las fuerzas que se originan en los  ejes y soportes cuando se usan engranajes cónicos, se supone que todas las fuerzas que se generan se concentran en el punto medio del diente, pese a que esta suposición no es del todo cierta, el error que se produce es pequeño. La carga transmitida según esta hipótesis es:
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Donde T es el momento de torsión y rmed es el  radio  de paso en el centro del diente del engranaje considerado.

         
Las fuerzas que actúan en el centro del diente de un engranaje cónico conductor, se muestra en la figura 4.6. De acuerdo con la trigonometría de la figura se tiene:
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Figura 4.6 – Fuerzas  que actúan en los dientes de engranajes cónicos.
4.7 – ESFUERZOS  Y RESISTENCIA EN ENGRANAJES CONICOS

         
Las ecuaciones para el cálculo del esfuerzo de flexión en los dientes de engranajes cónicos, es la misma que hemos usado para los engranajes rectos y helicoidales, solo que en este caso el factor geométrico J se obtiene de la figura 15-5 y los factores de distribución de carga Km y Cm se obtienen con cierta  aproximación a partir de la tabla 15-1.

         
De manera análoga se usa la ecuación de la AGMA para el esfuerzo de contacto indicada para engranajes rectos y helicoidales, para calcular dicho esfuerzo en los engranajes cónicos, con cambios solo en el coeficiente elástico Cp y en el factor geométrico I.

         
Para obtener Cp se deben usar los valores dados en la tabla 15-3 y no se debe usar la ecuación 3-42 o cualquier  modificación de esta. Para determinar el factor geométrico I debe  utilizarse la figura 15-6.

         
Para determinar la resistencia a la flexión St y a la fatiga en la superficie Sc en engranajes cónicos debe hacerse  uso de la tabla 15-2. 

         
El ancho de la cara de los engranajes cónicos debe tomarse algo menor que 1/3 de la longitud de la generatriz del cono anterior (L). El autor Virgil M. Faires recomienda que se  tome F = 0.3 L. 

4.8 – ENGRANAJES  DE TORNILLO SINFIN

         
El engranaje de tornillo sinfín se utiliza para transmitir potencia entre ejes que se cruzan casi siempre perpendicularmente entre si. Como el sinfín (piñón) es de poco diámetro respecto a la rueda, es posible obtener relaciones de velocidad relativamente altas en un espacio reducido.

         
Los engranajes de sinfín son básicamente engranajes helicoidales cruzados tal como el que se muestra en la figura 4.7. Como los dientes de estas ruedas presentan un contacto inicial por un punto que luego cambia a un contacto lineal, se dice que los engranajes de sinfín se desgastan hacia adentro, en tanto que los otros tipos se desgastan hacia afuera.


Figura 4.7 – Engranajes  helicoidales cruzados.

El ángulo entre ejes, como se dijo al inicio de esta discusión, es de 90, aunque no necesita ser así. La relación entre el ángulo formado por los ejes y los de las hélices es la  misma indicada para los engranajes cruzados, la cual podemos reescribir de la siguiente forma:
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Donde ( es el ángulo formado entre los árboles o ejes. 

El signo más se utiliza cuando los ángulos de las hélices son del mismo sesgo (misma inclinación de la hélice) y el menos cuando son de sesgo opuesto. El subíndice p se refiere al piñón (gusano o sinfín), el subíndice w (de worm) también se utiliza con este  mismo fin. El subíndice g (de gear) se refiere a la rueda.

         
Los significados de los términos paso y avance de un tornillo sinfín, son los mismos que los explicados para los otros tipos de engranajes. Suele existir una ligera confusión de términos puesto que en el tornillo sinfín el paso axial del gusano o sinfín, el cual denotaremos como  Pa, es el paso  circunferencial transversal de la rueda, es decir Pap = Ptg. De la misma forma que en los otros tipos de engranajes helicoidales, los de tornillo sinfín tienen un paso circunferencial normal Pn. Pero el ángulo de avance del tornillo ((p, que es el formado por una tangente a la hélice primitiva y el plano de rotación, es  de  uso   más  cómodo  que  el  ángulo  de  la  hélice  del    tornillo  ((w = (p),   ya   que   estos    ángulos    son    complementarios,   es   decir   que   (w = (p = 90º - (p, de acuerdo con lo anterior se establece que:
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La distancia axial que avanza la hélice del tornillo  en una revolución se llama avance L (llamado también paso de la hélice). Todos los puntos de la superficie del tornillo tienen el mismo avance, pero el ángulo del avance varía. Si imaginamos una espira de la hélice primitiva y la desarrollamos en un plano se obtiene el diagrama mostrado en la figura 4.8 donde se nota que: 

         
Donde:

         
Si el ángulo entre ejes es de 90º se cumple que:
         
Para aumentar el rendimiento de los tornillos sinfín, estos usualmente se construyen con roscas múltiples o hélices múltiples a las cuales también se le da el nombre de entradas.

         
Cuando el tornillo gira una revolución completa, un punto de la circunferencia primitiva de la rueda dentada, recorre un arco igual al avance del tornillo L = Nw Pa, por lo tanto  para calcular la relación de velocidades es más fácil hacer uso del número de guías Nw (o entradas) del tornillo sinfín y del número de dientes de la rueda Ng.
Donde:

                 wp = velocidad angular del tornillo sinfín.

                 wg = velocidad angular de la rueda.

                 Np = número de entradas del tornillo sinfín.

                 Dp = diámetro primitivo del sinfín.

                 Dg = diámetro primitivo de la rueda. 





Figura 4.8
4.9 – ANALISIS  DE FUERZAS EN ENGRANAJES DE TORNILLO SINFIN

         
Si se desprecia la fricción, la única fuerza que  ejerce   la rueda sobre el sinfín es W = Wn tal y como se muestra en la figura 4.9, cuyas componentes ortogonales son Wx, Wy y Wz. De la geometría de la figura 4.9 se tiene que:
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Según la figura 4.9, puede observarse que el eje  geométrico de la rueda es paralelo a la dirección x, que el eje geométrico del tornillo es paralelo al eje z y que se ha usado un sistema coordenado orientado hacia la derecha.

         
El movimiento entre el tornillo sinfín y  la  rueda,  en  contraste con lo establecido en los engranajes cilíndricos rectos es de deslizamiento puro, por lo tanto  debemos esperar que la  fricción desempeñe un papel importante en el funcionamiento de los engranajes de tornillo sinfín. Introduciendo  un factor de fricción (, podemos elaborar otro conjunto de relaciones similares a las ecuaciones 4-38, 4-39 y 4-40. En la figura 4.9  también se puede ver que la fuerza W que actúa normalmente al  perfil de de los dientes del tornillo, produce una fuerza de fricción Wf = (( W, que tiene una componente  ( W Cos(p   en  la  dirección  x negativa  y  otra  componente  ( W Sen(p  en  la dirección z positiva.

Por lo tanto tendremos que:
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Figura 4.9 – Fuerzas ejercidas por la rueda sobre el gusano en un engranaje tipo sinfín.
         
Si igualamos la ecuación 4-43 con la ecuación 4-40 y multiplicamos ambos miembros por µ, resulta que la fuerza de  fricción vale:
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Se puede obtener una relación útil resolviendo las ecuaciones 4-38 y 4-40 simultáneamente para obtener la relación entre las fuerzas tangenciales, haciendo tales operaciones se logra que:
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Podemos entonces definir la eficiencia del sistema como: 
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Si introducimos la ecuación 4-45 en el numerador de la ecuación 4-46 haciendo ( = 0 y colocamos en el denominador de la ecuación 4-46 la ecuación 4-45 se llega a la siguiente relación:
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En la  tabla  4-1  se  da  la  eficiencia  (   para  un coeficiente de fricción ( = 0.05  y  ángulos de  la  hélice  de  la  rueda  (g = (p  calculados usando la ecuación 4-47.

        
Experimentalmente se ha encontrado que las mayores eficiencias se logran para ángulos de avance del gusano en el entorno de los 45º para un mismo ángulo de presión.
Tabla 4 – 1 

	Angulo de la hélice (g en grados
	Eficiencia ( en porcentaje

	1.0
	25.2

	2.5
	46.8

	5.0
	62.6

	7.5
	71.2

	10.0
	76.8

	15.0
	82.7

	20.0
	86.0

	25.0
	88.0

	30.0
	89.2


         
Muchos experimentos han demostrado que el coeficiente de fricción depende de la velocidad de deslizamiento Vs, teniéndose que vectorialmente  está relacionada con la velocidad tangencial de la rueda y del tornillo según la expresión:
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Y como consecuencia de esto se tiene:
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Los valores que se han publicado del coeficiente de fricción varían hasta un 20 %, debido indudablemente a  las  diferencias en el acabado de la superficie, materiales y  lubricación. Los valores que aparecen en la figura 4.10 son representativos e indican la tendencia general.  

         
En la gráfica de la figura 4.10 se han representado los valores del coeficiente de fricción para un engranaje de tornillo sinfín. Estos valores están basados en una lubricación adecuada.

Utilícese  la curva B para materiales de alta calidad, como un gusano o sinfín con templado superficial que embona con  una  rueda de bronce fosforado. Utilícese la curva A cuando es de esperar mayor fricción como, por ejemplo, con un gusano y una rueda hechos de hierro colado. 


Figura 4.10 – Valores experimentales del factor de fricción
4.10 – ESFUERZOS  Y RESISTENCIA DE LOS ENGRANAJES DE TORNILLO SINFIN
         
El procedimiento que usaremos para determinar los esfuerzos en el caso de los engranajes de tornillo sinfín, es diferente al usado en los otros tipos de engranajes ya estudiados.

         
El método de cálculo que seguiremos para la obtención de los esfuerzos admisibles a la flexión y para la resistencia a la fatiga en la superficie, es el propuesto por el Instituto Británico de Estandarización (BSI), según el cual los esfuerzos se deben calcular de acuerdo con las siguientes fórmulas:
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Donde:



(B = Esfuerzo admisible por flexión de la rueda.



(C = Esfuerzo de contacto admisible de la rueda.



Tg = Momento de torsión en el eje de la rueda.



Dg = Diámetro primitivo de la rueda.



Fg = Ancho de la cara de la rueda.



(g = Angulo de la hélice de la rueda.



Cv = Factor de velocidad.



Ng = Número de dientes de la rueda.
         
Existen muchos criterios para definir el ancho de la rueda, por ejemplo Buckingham recomienda se tome Fg,max = 0.5 Dw. El factor de velocidad se puede obtener de una de las ecuaciones siguientes:
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Donde Vs es la velocidad de deslizamiento  y está dada  por la ecuación 4-49, siendo    Vp = Vw la velocidad del piñón (gusano) en la línea de paso y (p el ángulo de avance del piñón.

     
Los esfuerzos admisibles se obtienen a partir  de  la  tabla 15-4.

         
Se deben tener en cuenta las siguientes recomendaciones para el diseño de los engranajes de tornillo sinfín:
a) El ancho de la cara deber estar dentro del intervalo:
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b) La lubricación por inyección es necesaria cuando Vs ( 2000 ft/min (10 m/seg).

c) La viscosidad que debe tener el lubricante en SSU se debe calcular partiendo de la fórmula que se indica a continuación:
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Donde Va está en ft/min.
d) En el caso de que ambos engranajes (tornillo y rueda) sean de acero endurecido, se debe tomar (c = 700 psi para el cálculo del esfuerzo de contacto y no se debe considerar el esfuerzo por flexión. Se deben fabricar los dientes con alta precisión y con las caras lo más pulidas posible.
         
Aún cuando los engranajes se diseñen adecuadamente desde el punto de vista de los esfuerzos, estos pueden fallar si no se toman las previsiones necesarias en cuanto a la generación de calor. Temperaturas superiores a 200 F reducen la duración del lubricante y aumentan el desgaste de los dientes.

         
La perdida de potencia por fricción en los dientes, puede calcularse por la ecuación:
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Donde: 



Vs = Velocidad de deslizamiento en ft/min o m/seg.



Wf = Fuerza de fricción calculada por la ecuación 4 - 44.
4.11 – TRENES  DE ENGRANAJES

         
Cuando la relación de velocidad mw es alta, conviene reducir la velocidad a través de dos o más pasos. En los engranajes rectos el límite máximo para mw es aproximadamente 10 y el límite normal está alrededor de 6.

         
Consideremos un piñón (2) como impulsor de una rueda (3)  De acuerdo con esto la relación de transmisión establece que:
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En la cual recordando encontramos que:
                  n = número de vueltas por minuto o r.p.m.

                  N = número de dientes.  

                  D = diámetro de paso o primitivo.

         
De la ecuación 4-59 podemos obtener que la velocidad angular del engranaje conducido (rueda) es:
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La ecuación 4-60 se aplica a cualquier juego de engranajes, sin importar que los mismos sean rectos, helicoidales, cónicos o de sinfín. El valor absoluto en esta ecuación se utiliza para dar total libertad en la elección de los sentidos positivos y negativos. En el caso de engranajes rectos y helicoidales paralelos, los sentidos corresponden usualmente a la regla de la mano derecha y son positivos en el caso de rotación en el sentido contrario a las agujas del reloj.

         
Las direcciones de rotación como ya sabemos, son un poco más difíciles de determinar; en el caso de engranajes de tipo sinfín y helicoidales cruzados, la figura 4.10, será de mucha ayuda. En la figuras 4.11 y 4.12 se muestran además en forma esquemática los sentidos de giro de los engranajes de tornillo sinfín con sesgo a la derecha y a la izquierda (rosca a la derecha y a la izquierda). En la figura 4.11a notamos que la línea de paso  de una hélice cualquiera del engranaje con su eje en posición vertical, comienza en el borde derecho y baja hacia la izquierda, y en el caso de la hélice mostrada en la figura 4.11a, si la comparamos con la rosca de un perno de  unión, podemos  decir  que  la tuerca se enrosca sobre el tornillo al girarla hacia la derecha (giro en el sentido de las agujas del reloj). En la figura 4.11b se observa también que si el sinfín gira en el sentido de las agujas del reloj, la rueda girará en sentido contrario.

         
Los sentidos de giro indicados en las figuras 4.11  y  4.12  se refieren a la rueda colocada a la izquierda del sinfín.


Figura 4.10 – Relaciones  de empuje (carga axial), rotación y sesgo para engranajes helicoidales cruzados. Nótese que cada par de croquis se refiere al mismo engranaje.  Estas relaciones se aplican asimismo a engranajes  de  tornillo sinfín .

         
En la figura 4.12a notamos que la línea de paso de una hélice cualquiera del engranaje con su eje en posición vertical, comienza en el borde izquierdo y baja hacia la derecha y en el caso de la hélice mostrada en la figura 4.12a si la comparamos  con la rosca de un perno de unión, podemos decir que la tuerca se enrosca sobre el tornillo al girarla hacia la izquierda (giro en el sentido contrario a las agujas del reloj). En la figura 4.12b  se observa también que si el sinfín gira en el sentido de las agujas del reloj, la rueda girará en  el mismo sentido. 


a)


                             b)

Figura 4.11 – Engranaje  sinfín con rosca a la derecha.

            

a)                       

           b)

Figura 4.12 – Engranaje  sinfín con rosca a la izquierda.
El tren de engranajes que se ilustra en la  figura  4.13, esta formado por cinco elementos. La velocidad angular del engranaje 6 es:
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Figura 4.13
En este caso se observa que el 3 es un engranaje libre o  loco, que su número de dientes se cancela en la ecuación (a) y  que, por lo tanto, solo afecta al sentido de rotación del engranaje 6. Además se observa que los engranajes 2, 3 y 5 son  conductores o impulsores, mientras que 3, 4 y 6 son conducidos o impulsados. Se define entonces el valor del tren e como   producto de los números de dientes impulsores:
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La ecuación anterior también se puede expresar en función de los diámetros primitivos o de paso de los engranajes. Cuando se aplica esta ecuación al caso de engranajes cilíndricos comunes, e es positivo si el último engranaje gira en el mismo sentido que el primero y negativo si gira en sentido contrario.


Figura 4.14

Figura 4.15
Podemos ahora reescribir la ecuación (a) en forma general como:
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Donde nl es la velocidad angular  del  último  engranaje (last) del tren y nf la del primero (first).  

         
Pueden lograrse efectos no usuales en un tren de engranajes si se hace que algunos de los ejes giren unos en torno  a otros. A tales trenes de engranajes se les llama  trenes planetarios o epicíclicos. Los trenes planetarios siempre se componen de un engranaje solar, un brazo o portador y uno o más  engranajes planetarios. tal como se observa en la figura 4.14. Los trenes de engranajes planetarios son mecanismos poco comunes porque  tienen dos grados de libertad, es decir, para que se  tenga movimiento restringido, tales engranajes deben contar con dos acciones de impulso o entradas. En la figura 4.14, estas dos  entradas podrían ser los movimientos de dos elementos cualquiera del tren. Podría especificarse, por ejemplo en esta figura, que el engranaje solar gire a 100 r.p.m. en el sentido de las agujas del reloj y que  el engranaje de corona (dientes internos) gire a 50 r.p.m. en el sentido contrario a las agujas del reloj. Estas  condiciones serían las entradas. El resultado o salida será el movimiento del brazo. En la mayor parte de los trenes planetarios uno de los elementos va sujeto al bastidor (chasis), por lo tanto  su  velocidad será cero.

         
La figura 4.15, muestra un tren planetario formado por un engranaje solar (2), un brazo (3) y los engranajes planetarios (4) y (5). La velocidad angular del engranaje (2) con relación al brazo, en r.p.m. es:
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(b)
         
Asimismo, la velocidad del engranaje (5) con respecto al brazo es:
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(c)
         
Dividiendo la ecuación (c) entre la (b) se obtiene:   
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(d)
         
La ecuación (d) expresa la razón de la velocidad relativa del engranaje (5)  respecto al engranaje (2), y ambas se consideran en relación con el brazo. Ahora bien, ésta es la misma relación e y es proporcional al número de dientes, sea que el  brazo tenga rotación o no, pues es el valor del tren. Por lo tanto esta puede escribirse como: 


[image: image146.wmf]3

2

3

5

n

n

n

n

e

-

-

=



(e)
Tal ecuación puede emplearse para obtener la ecuación general del movimiento de salida o resultante de cualquier tren planetario, esto es:
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         Donde:

                nf = velocidad angular del primer  engranaje  del tren planetario.

                nl = velocidad angular del último  engranaje  del  tren planetario.

                nb = velocidad angular del brazo.

4.11.1 – ANALISIS  DE FUERZAS EN TRENES DE ENGRANAJES
         
La notación que se usará para identificar los elementos del tren es la siguiente. El número 1 se le asigna al bastidor o armazón de la máquina, el engranaje de entrada se designa con el  número 2 y los engranajes sucesivos se designarán con los números 3,4 etc., hasta llegar al último del tren. Además, pueden intervenir varios ejes, y por lo general habrá uno o dos  engranajes montados en un árbol, así como otros elementos. Los ejes se designarán con letras minúsculas.

         
Según esta notación, la fuerza ejercida por el engranaje 2 contra el engranaje 3 se representará  como  F23.  Asimismo la fuerza que ejerce el engranaje 2 contra el eje a será F2a. Además Fa2 representará la fuerza ejercida por el eje a sobre el engranaje 2. Desafortunadamente, también será necesario emplear subíndices para indicar direcciones. Las direcciones de los ejes coordenados se indicarán como es común con las letras x, y y z,  y  las direcciones radial, axial y tangencial por los subíndices r, a, y t. Adoptando esta notación Ft43 es la componente tangencial de la fuerza que ejerce el engranaje 4 sobre el engranaje 3.


a)           



                      b)

Figura 4.16
         
En el engranaje conductor el par ejercido por el eje sobre este, tiene el mismo sentido que la rotación de dicho engranaje. En el engranaje conducido ocurre lo contrario. 

         
La figura 4.16a muestra un piñón montado sobre un eje a que gira en el sentido de las agujas del reloj, a n2 r.p.m., y  que mueve a otro engranaje montado en el eje b a n3 r.p.m. Las reacciones entre dientes conectados ocurre, como es  sabido,  a  lo largo de la línea de presión. En la figura 4.16b el piñón aparece separado de la rueda y del eje y sus efectos han sido sustituidos por fuerzas. Así Fa2 y Ta2 son la fuerza y el momento de rotación (torsión) respectivamente, ejercidos por el árbol a sobre el piñón 2. F32 es la fuerza ejercida por el engranaje 3 contra el piñón 2. De manera similar se obtiene el diagrama de  cuerpo libre de la rueda (figura 4.16c) 

En la figura 4.17, se ha trazado de nuevo dicho diagrama para el piñón y se han descompuesto las fuerzas en sus componentes radial y tangencial en esta figura notamos que

         
Podemos también recordar que la relación que hay entre esta carga y el momento de torsión aplicado es

         
En la cual se han empleado T = Ta2 y D = D2 a fin de obtener una relación general  

Por otra parte sabemos que la potencia transmitida es

         
Donde V es la velocidad tangencial en la línea de paso en ft/min, pudiéndose expresar también la potencia como:

Figura 4.17 – Descomposición  de las fuerzas que actúan en un engranaje.

4.11.2 – DETERMINACION  DE LA DIRECCION DE LAS FUERZAS EN TRENES DE ENGRANAJES
         
Para determinar la dirección de las cargas "axiales" en  engranajes helicoidales de ejes paralelos o cruzados, colocamos la mano con los dedos, menos el pulgar, en la dirección de rotación del engranaje. El pulgar indicará la dirección de la  fuerza axial.

         
Si el engranaje es con hélice derecha usamos la mano derecha y si el engranaje tiene sesgo a la izquierda usaremos la mano izquierda.

         
Si colocamos la mano sobre el  engranaje  conductor, el pulgar nos indicará la dirección de la fuerza axial que se aplica sobre él. El análisis de dirección de fuerzas en los  engranajes conducidos es como se muestra a continuación


La fuerza tangencial aplicada al engranaje conducido actúa en el mismo sentido que el giro o sentido de rotación de este. 

Ejemplo Nº 3. (Problema 13-14 del Shigley & Mischke)

         
El eje a de la figura gira a 600 r.p.m. en la  dirección que se indica. Determine la velocidad y la dirección de  rotación del árbol d.   

Datos:

na = 600 r.p.m.

Solución
         
De acuerdo con la figura podemos decir que

        
Por  consiguiente

         
Para determinar el sentido de giro del árbol d diremos  lo siguiente: el eje a gira en sentido contrario a las agujas del reloj, por lo tanto el eje b girará en sentido contrario, es decir, en el sentido de las agujas del reloj. Los engranajes 4 y  5 forman un sistema de engranajes helicoidales cruzados a 90º  con sesgo a la derecha y sabemos que en estos casos el engranaje conducido gira en sentido contrario al impulsor, en consecuencia  el eje c gira en sentido contrario a las agujas del reloj y el eje d girará en el sentido de las agujas del reloj.
         
La respuesta del problema es:

Ejemplo Nº 4. (Problema 13-36 del Shigley & Mischke)

         
Un tren de engranajes está compuesto de cuatro engranajes helicoidales, estando los tres ejes en le mismo  plano,  como se indica en la figura. Los engranajes tienen un ángulo de presión normal de 20º y un ángulo de hélice de 30. El eje b es libre o loco y la carga transmitida que actúa en el engranaje 3, es de 500 lbf. Los engranajes en el árbol b tienen un paso diametral normal de 7 dientes/pulg., y 54 y 14 dientes, respectivamente. Determine las fuerzas que ejercen los engranajes 3 y 4 sobre el eje b.

Datos:

Tren  de  engranajes helicoidales de cuatro elementos,  
ejes  paralelos,  (n = 20º,

( = 30º,   Ft23 = 500 lbf., Pn = 7 dientes/pulg.,

N3 = 54 dientes y N4 = 14 dientes.

Solución
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El ángulo de presión transversal es:
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Recordando las ecuaciones de la fuerza  radial y axial  que actúan sobre un engranaje helicoidal tendremos:
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Por lo tanto:
         
Sobre el eje b actúa un par de torsión que es ejercido  por el engranaje 2 en un sentido y debe ser igual al ejercido por el engranaje 5 sobre el eje b, en sentido  contrario. Un esquema de esto, es:
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Sobre el eje b actúa un par de torsión que es ejercido por el engranaje 2 en un sentido y debe ser igual al ejercido por el engranaje 5 sobre el eje b, en sentido contrario. Un esquema de esto es:

A continuación se muestran los diagramas de fuerzas que  actúan sobre los engranajes 3 y 5:
        
De acuerdo con lo anterior podemos dibujar los engranajes del sistema en parejas, mostrando las fuerzas  tangenciales que actúan en cada uno de ellos, sabiendo que el engranaje 2 gira en sentido contrario a las agujas del reloj, si miramos los engranajes por la parte superior, es decir:
         Podemos ahora, hacer un diagrama sobre ejes coordenados indicando las direcciones de las fuerzas que actúan sobre los engranajes 3 y 4, tal diagrama es:

Debe observarse que las fuerzas axiales y radiales sobre los engranajes deben actuar en el plano definido por los ejes donde estos se encuentran, y las fuerzas tangenciales actuarán en un plano perpendicular al primero.

         
El par sobre el eje b hemos dicho que es:
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Por consiguiente decimos que:
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Luego:
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lbf en la dirección negativa del eje y
         
Las fuerzas radial y axial que ejerce el engranaje 5 sobre el engranaje 4 serán:
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En resumen tendremos que:

         
Las componentes de la fuerza que ejerce el engranaje 3  sobre el eje b son:
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Las componentes de la fuerza que ejerce el engranaje 4  sobre el eje b serán también

Y la fuerza axial neta sobre el eje b será en consecuencia

         
Todo lo anterior visto en un sistema coordenado será
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TEMA Nº 4   ENGRANAJES HELICOIDALES Y CONICOS
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