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Marcos Saenz Nino

Resumen

En el diseno de una reductora de engranajes debe tenerse en cuenta en
primer lugar los requerimientos de los engranajes, posteriormente los de los
ejes y por ultimo los de los cojinetes.

Mediante la recopilacion de las diversas ecuaciones disponibles en distintos
manuales para el diseno de maquinas se puede realizar una herramienta que
realice de manera automatica este proceso.

El objetivo de este trabajo es proveer una herramienta gratuita, intuitiva y
facilmente modificable a la comunidad educativa.

Abstract

In the design of reducing gear the requirements of the gears themselves are
the ones first taken in account, then the axis ones and to finish the
requirements of the bearings.

By the compilation of all the different equations available in several machine
design manuals is possible to make a tool that’'s able to make all the
calculation process automatically.

The goal of this project is to provide a free, intuitive and easy to modify tool to
the educational field.
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Capitulo 1: Introduccion
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Aunque existen multiples herramientas comerciales para el calculo y
modelado de elementos de maquinas, estas son por norma general caras y
no permiten ver su funcionamiento interno ni su modificacion y mejora.

A su vez existen gran cantidad de libros para el calculo de estos mismos
elementos, si bien la aplicacion de las ecuaciones que proporcionan no se
realiza de manera automatica y permiten calcular cada elemento de manera
individual y separada del resto.

Este trabajo viene a dar solucion a estos dos problemas de una forma sencilla
e intuitiva, que utilice herramientas disponibles de manera gratuita para todo
aquel que se encuentre en el entorno universitario.

Los objetivos de este proyecto son:

e Crear una hoja de calculo con Microsoft Excel que realice el calculo de
los engranajes, ejes y rodamientos de manera rapida y automatizada.

e Realizar un modelo con Autodesk Inventor Professional que tome
todos los parametros de la hoja de calculo anteriormente descrita y
adapte las piezas a estos parametros de la manera mas sencilla
posible.

e Explicar el mecanismo de funcionamiento de la herramienta para
facilitar sus posibilidades de mejora y desarrollo.

Diseno de reductores de engranajes 7




Escuela de Ingenierias Industriales

Diseno de reductores de engranajes



Marcos Saenz Nino @

Capitulo 2: Calculo mecanico
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2.1- Calculo engranajes
El calculo de engranajes se realiza de forma iterativa. A partir de un médulo
inicial se calcula el resto de dimensiones. Con los parametros geométricos
iniciales y las tensiones a las que se someten los engranajes se calcula el
coeficiente de seguridad.

Se va modificando el médulo para que el coeficiente de seguridad se adecue
al coeficiente de seguridad deseado.

Como hay coeficiente de seguridad para distintas tensiones todos ellos deben
ser superiores al requerido.

Ademas de cumplir con los coeficientes de seguridad hay mas
requerimientos y condiciones que deben cumplir los pares de engranajes,
como el recubrimiento de perfil entre otros.

2.1.1- Calculos geométricos

Cuando se relacionan dos engranajes, se utilizan dos relaciones, siendo
inversas entre si. La ley de transmision y la relacion entre el nUmero de
dientes (ecs.2.1y 2.2).

Z1 w7

Z2 w1

u=2
Z
donde
7, es el nUmero de dientes de la rueda de entrada
Z, es el nUmero de dientes de la rueda de salida

w1 €s la velocidad de la rueda de entrada

w-es la velocidad de la rueda de salida

Los diametros primitivos de cada rueda en funcion de las relaciones entre el
nimero de dientes y la distancia entre ejes son (ecs.2.3y 2.4).

2a
=T
d2=2a_d1

Diseno de reductores de engranajes 11
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donde

a es la distancia entre ejes

El médulo de un engranaje se define como la relacion entre su diametro y el
ndmero de dientes que tiene (ec.2.5). S6lo se pueden conectar engranajes
del mismo médulo.

d
m=-
z

donde
m es el modulo
d es el diametro del circulo primitivo

z es el nUmero de dientes

A la hora de disenar engranajes, los modulos que se utilizan estan
normalizados, para facilitar y abaratar su construccion. Los médulos
normalizados por la norma UNE 18005:1984 se encuentran en la tabla 2.1.
En caso de tener un médulo que no coincida con alguno de estos valores, se
utilizara el inmediatamente superior.

T

| |
0,05 (0,06 |0,08 [0,10]0,12 |0,16 !{n_z‘n 025(03|04|05|06]|0,7]08]0,0 1 [ 1,25
6 8 | 10] 12 | 18 | 20| 25 | 82 | 40 50 |

1,5 2 |256] 8 4 5

0,11]0,14 0,18

rie 2 |Serie 1

|0,055]0,07 0,09 0,2210,28 {I,Ii.").. 0,45]0,55(0,65(0,75]0,85]0,95 |1,125]|1,375

3,5 45| 55

u% 1,76 12,26 |2,7b 7 l 9 11 1 14 18 | 22 | 28 | 38 | 45 55 | 70

Tabla 2.1. M6dulos segtin la norma UNE 18005:1984

Ademas del médulo se utilizan otras dimensiones para definir con exactitud
un engranaje, todas se muestran en la figura 2.1.
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Figura 2.1. Medidas determinantes en un engranaje de dientes rectos [KARL-HEINZ DECKER. Manual
del ingeniero técnico: Elementos de maquinas Vol. Xlll. Séptima edicién. Ed: Urmo. 1980, Pagina 440]

donde

d, es el diametro de cabeza

ds es el diametro de pie

d, es el diametro base

h es la altura del diente

h, es la altura de la cabeza

hf es la altura del pie del diente

hg es la altura del diente, compartida por dos ruedas
p es el paso

pe €S €l paso de engrane

s es espesor del diente

e es el ancho del hueco del diente

a es el angulo de engrane normalizado = 20°
T es el angulo de paso

c es el juego de cabeza

Diseno de reductores de engranajes
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El paso resulta de dividir el diametro primitivo entre el nimero de dientes,
otra forma de expresarlo es el modulo del engranaje multiplicado por m
(ec.2.6) ademas se cumple que el paso es la suma entre el espesor del diente
y el ancho del hueco del diente (ec.2.7). El paso de engrane se calcula
mediante la ecuacion 2.8.

p=m-m (2.6)
p=s+e (2.7)
Pe =P COSQ (2.8)

La mayoria de ruedas utilizan una altura de cabeza h, = m. La altura del pie
del diente es mayor para evitar que roce la cabeza con la base. Ese aumento
de tamano se denomina juego de cabeza ¢ (mostrado en la figura 2.2) y suele
ser la quinta parte del modulo, por lo que hy = 1,2 m. A partir de esto se
pueden calcular los diametros del circulo de cabeza, del circulo de pie, del
circulo base y la distancia cero entre ejes (ecs.2.9 - 2.12).

W

i
e : == o= e G S o

Figura 2.2. llustracién del juego de cabeza y la distancia cero entre ejes [KARL-HEINZ DECKER. Manual
del ingeniero técnico: Elementos de maquinas Vol. Xlll. Séptima edicién. Ed: Urmo. 1980, Pagina 442]

donde

d, = d + 2h, (2.9)
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df = d — 2h; (2.10)
d, =d-cosa (2.11)
a = Tl + TZ = %(Zl + Zz) (2.12)

donde

a es la distancia cero entre ejes

Otra dimension a tener en cuenta es la longitud del diente, que es aquella que
sigue la direccion del eje. Esta normalizada y se suele considerar diez veces el
modulo (ec.2.13).

[=10m (2.13)

Por cuestiones geométricas, a partir de cierto nimero de dientes el engranaje
sufre un estrangulamiento entre dientes. El nUmero de dientes tedrico para el
que no hay estrangulamiento es z;. En la practica un pequeno
estrangulamiento no tiene efectos por lo que se tiene un nidmero de dientes
limite practico z’g. Ambos se calculan mediante las ecuaciones XXX y XXX.

zy = 2/sin’a (2.14)

z'g =~ %zg (2.15)

2.1.2- Desplazamiento de perfil

Al no poder darle cualquier valor al médulo y tener que utilizar Gnicamente los
normalizados, en la mayoria de ocasiones se tendra un modulo que no
cumple la distancia cero o que causa que las ruedas no engranen
adecuadamente.

Para solucionar esto, cuando se estan tallando las ruedas se desplaza
ligeramente la herramienta, de manera que la forma de los dientes cambie.
La forma en que los dientes cambian de geometria se muestra en la figura
2.3.

Diseno de reductores de engranajes 15
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Rueda V con despla- \

Zd

Figura 2.3. Ruedas con desplazamiento de perfil positivo [KARL-HEINZ DECKER. Manual del ingeniero

ela de Ingenierias Industriales

( Perfil de referencia _»

e /

miento positivo

2 ¥

Rueda cero

técnico: Elementos de méaquinas Vol. XlIl. Séptima edicién. Ed: Urmo. 1980, Pagina 447]

donde

X es el factor de desplazamiento de perfil ISO 4467

En funcion de si la rueda se aleja o acerca al engranaje durante su tallado se

tiene desplazamiento de perfil

positivo y negativo respectivamente. El

desplazamiento de perfil positivo tiene ventajas sobre el negativo como son la
disminucion del peligro de estrangulamiento, el refuerzo de los engranajes, la
mejora de las condiciones de desplazamiento y la posibilidad de reajustar la
distancia entre ejes una vez montados.

Con el desplazamiento de perfil cambian bastantes dimensiones, no asi el
diametro del circulo primitivo y el del circulo base (ecs.2.16 y 2.17). Los
diametros del circulo de cabeza y del circulo de pie una vez introducido el
factor de desplazamiento de perfil se calculan mediante las ecuaciones 2.18

y 2.19.

d=zm
d, =d-cosa
d, =d+2x-m+ 2h,

(2.16)
(2.17)
(2.18)

(2.19)

Al disminuir el riesgo de estrangulamiento, el niumero de dientes limite es

16
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distinto, y disminuye cuanto mas aumenta el factor de desplazamiento. Los
valores que toma se pueden observar en la figura 2.4.

+ T TTT] T r
%\4 ’Sg /4 HHH R
T +0,8 MO § d.g ;@{ L‘ H d-- I‘.—-——« l
SRR > & imites de las puntas —r
. *0'6-'!- [ ﬁh \h'\‘ [
E MK
g-fg.t; i /. NN B
= -t /;’ YN ™ | ERs
%;o,zk.»/f- +hy
" HAHHHHIN |
5 ot
E [T H
§ -2t ;
2 THbH B HHHH
2 [TI{[] _ 1
8 O TTTTTIT N :
S -06 5“*&‘} B (i
(LA QMo
5 SHE i
8 %9 Eil §] N N
¢ U T TR
] 10 20 30 40 50 60
Numero de diedtes z—

Figura 2.4. Influencia del desplazamiento de perfil en el nimero de dientes limite [KARL-HEINZ DECKER.

Manual del ingeniero técnico: Elementos de maquinas Vol. Xlll. Séptima edicion. Ed: Urmo. 1980,

Pagina 448]

El factor de desplazamiento de perfil viene también influenciado por el uso y
requerimientos a los que el engranaje va a estar sometido. La figura 2.5
muestra los valores en funcion de la suma del nimero de dientes de las dos

ruedas y del uso.

Suma z,+z;, de los nimeros de los dientes —e

2,0 T
% il para casos especiales
. 16 =
w4 o
£% 12 / t P9+ S
2 2 h0 para alta resistencia_del pie del diente y de los flancos 58- §
e :5'.3 \\ T ; ?'.,_2
28 06 N | P65
u 04 L\ N 1 | ol P54 &
=8 ¥ AN para dentados bien equilibrados 2
~nE 0,3 P"!— @
.2 0 \\\ [ P3- ~
=5 0k N | para elevado grado de recubrimiento P7-
£ %_ 06 \ | para casos especiales
a5 -08 i
o -
?'00 20 &0 60 80 700 120 740 160 180 200 220 240 260 280 300

-+— Recubrimiento del perfil creciente

Figura 2.5. Eleccién de la suma de desplazamientos de perfil en funcién del niimero de dientes y la

aplicacion seglin la norma |

SO 4467

Diseno de reductores de engranajes

17




Escuela de Ingenierias Industriales

Cada rueda tiene su propio desplazamiento de perfil, la distribucion de
factores de desplazamiento de perfil viene dada por la norma ISO 4467 y
depende de las llamadas lineas de aparejamiento de perfil (L1-L17). En la
figura 2.6 aparecen representadas estas lineas y la distribucion en funcion de
las mismas.

ACly 4o ) e P y e
‘IH( J‘_.'})" Numero de dientes = —m
50 60 70 80 80 W0 mg 120 130 140 150

AT ST PRI A NP

2 X
09|

o

=
~n & L M

20\\30 40 50 60 70 80 90 100 10 120 130 140 150

e Nimero de dientes z -

Factor de desplazamiento del perfil x — =
= :
C

Figura 2.6. Reparto del desplazamiento de perfil entre dos ruedas [KARL-HEINZ DECKER. Manual del
ingeniero técnico: Elementos de maquinas Vol. Xlll. Séptima edicién. Ed: Urmo. 1980, Pagina 450]

Conocidos los factores de desplazamiento de perfil, pueden ser calculados los
factores de desplazamiento de ejes B y By. El calculo de B se da en la
ecuacion 2.20y las relaciones entre B y By, en las ecuaciones 2.21y 2.22.

—atr (2.20)
Zl+Zz
~ = (2.21)

B, ~
V™= 4A+13B

B~B,J1+7B, (2.22)

Se distinguen dos distancias entre ejes, a, (ec.2.23) es la estandar y ap
(ec.2.24) es cuando el juego de los flancos no dana el engranaje.

18 Diseno de reductores de engranajes
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ay = (T'1 + 7"2)(1 + Bv) (223)

ap = (r; + 1) + (x; + x,)m (2.24)

El angulo de engrane en servicio a,, es diferente al normalizado a=20°. La
relacion entre a y a,, se encuentra en la ecuacion 2.25, y a,, despejado en la
ecuacion 2.26.

r1+7;
cosa,, = % cosa (2.25)

a,, = cos ! (% cos a) (2.26)

Ya solo faltan por ser calculados los diametros de los circulos de rodadura en
servicio. En funcién de la distancia entre ejes y la relacion entre el nimero de
dientes se calcula (ecs.2.27 y 2.28).

_za
w1 = (2.27)
dWZ =2a — dWl (228)

2.1.3- Recubrimiento del perfil

Si los dientes comienzan a engranar cuando otros ya estan engranados el
movimiento es constante y se evitan choques y golpes. Esto es evitable si los
dientes comienzan a engranar antes que el anterior haya dejado de hacerlo.
Se denomina recubrimiento a esto mismo. La figura 2.7 muestra las
dimensiones a tener en cuenta para el recubrimiento.

Diseno de reductores de engranajes 19
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Figura 2.7. Dimensiones relevantes en el calculo del recubrimiento [KARL-HEINZ DECKER. Manual del
ingeniero técnico: Elementos de maquinas Vol. Xlll. Séptima edicién. Ed: Urmo. 1980, Pagina 453]

donde
Jq €S la trayecto de engrane de la cabeza de la rueda 2
gy es la trayecto de engrane del pie de la rueda 2

Ja €S el trayecto de engrane

Si el trayecto de engrane es mayor al paso de engrane se puede afirmar que
existe recubrimiento. El recubrimiento se evallda mediante el llamado grado
de recubrimiento (ec.2.29), que es la relacion entre el trayecto de engrane y el
paso de engrane.

\/r51+rgl+\/r§3 +ri—asinay
Eq = (2.29)
Pe

Para cumplir con las condiciones de recubrimiento, debe tenerse ¢, > 1,1.

2.1.4- Durabilidad superficie
En el estudio de tensiones en engranajes es necesario encontrar una relacion
entre estos y la velocidad de giro. Para ello es utilizada la ecuacion de Carl
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Barth para el calculo del factor dinamico.

K, =Cy = =2 (2.30)

T 3,05+V

donde V se expresa en m/s

La durabilidad de las superficies esta condicionada a la aparicion de fatiga
superficial, de escarificacion o de abrasion.

Para evaluar la durabilidad de las superficies de contacto de los dientes se
utiliza la teoria de Hertz. Para ello se parte de la expresion de la tension de
contacto entre dos cilindros (ec.2.31).

2F

Pmax = bl (2.31)

donde pnax €S la tension de compresion en la superficie, F la fuerza
presionante de los cilindros y [ la longitud de los cilindros. b se obtiene de:

_ (2F [(1-03)/E]+[(1-v3) /By 2
b= {m (1/dy)+(1/d3) } (2.32)

donde v, y v, y E; y E, son las constantes elasticas del material y d; y d, los
diametros de los cilindros.

Puesto que la geometria de los dientes difiere de ser cilindrica, hay que
realizar unas modificaciones. La fuerza F se sustituye por W,/ cos¢ y d por
2r. La ecuacion 2.33 es la resultante del cambio.

2 Wi (1/r)+(1/13)

Ic = nlcosa [(1-v2)/E1|+[(1-v3)/E;] (2.33)

El desgaste aparece cerca de la linea de paso, los radios de curvatura en ese
punto son respectivamente para los dientes de cada rueda los mostrados en
las ecuaciones 2.34 y 2.35 respectivamente.

__dysina

r, = &3ne (2.34)

2
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(2.35)

En la ecuacion XXX se tienen cuatro constantes elasticas. Para simplificar los
calculos la AGMA define un coeficiente elastico C, (ec.2.36) encargado de
unificar los cuatro valores.

1/2

C=|—7—7—7—= (2.36)
+—

Utilizando el factor de velocidad Cy, el elastico C,, los radios de curvatura y la
fuerza a la que estan sometidos los dientes, se obtiene la tension al que
estan sometidos los tientes (ec.2.37).

o, = —Cp L(l n 1)]1/2 (2.37)

CyFcos¢p \ry 1,

El coeficiente de seguridad para la durabilidad de la superficie es (ec.2.38).

Ngyr = Jfa—tc“” (2.38)

2.1.5- Formulas esfuerzo de la AGMA
La AGMA define dos formulas para evaluar tanto la tension por flexion como
por picadura.

La tension por flexion es (ec.2.39),

_ WiKq Pg KsKm
K, lm ]

(2.39)

En donde:
o es la tension por flexion
W, es la carga tangencial aplicada

K, es el factor de aplicacion
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K, es el factor dinamico

P, es el paso

m es el médulo

[ es la longitud del diente

K es el factor de tamano

K,, es el factor de distribucion de carga

] es el factor geométrico

Y la tension por picadura es (ec.2.40),

1/2
Wiy G iny) (2.40)

O'=C(
¢ P\ ¢, 1a 1

En donde:
o. es el valor absoluto de la tensi6 por contacto
C, es el coeficiente elastico
C, es el factor de aplicacion
C, es el factor dinamico
C, es el factor de tamano
d es diametro
C,, es el factor de distribucion de carga
Cr es el factor de estado

I es el factor geométrico

Esta tension debe compararse posteriormente con la resistencia del material.

La resistencia del material se obtiene de las figuras 2.8 y 2.9 que representan
respectivamente la resistencia a la flexion segun la AGMA (S;) y la resistencia
a la fatiga en la superficie (S.) para engranajes de acero.
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Figura 2.8. Resistencia a la flexion segln la AGMA para engranajes de acero [JOSEPH EDWAD SHIGLEY.
CHARLES R. MISCHKE. Disefo en ingenieria mecénica. Quinta edicién. Ed: McGrawHill. 1990, Pagina
673]
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Figura 2.9. Resistencia a la fatiga en la superficie seglin la AGMA para engranajes de acero [JOSEPH
EDWAD SHIGLEY. CHARLES R. MISCHKE. Disefio en ingenieria mecanica. Quinta edicion. Ed:
McGrawHill. 1990, Pagina 674]

En los calculos realizados por la AGMA se utiliza el término esfuerzo admisible
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en vez de resistencia.

Los valores de resistencia de un material se modifican mediante una serie de
factores que nos dan los valores limite de las tensiones por flexion (ec.2.41) y
por contacto (ec.2.42).

_ StKL
Oadm =3 (2.41)
En donde:

K; = factor de duracion

K = factor de temperatura

Ky = factor de confiabilidad

ScCLC
Oc,adm = ETI;:RH (2.42)

En donde:
C, = factor de duracion
Cy = factor de relacion de fuerza
Cr = factor de temperatura

Cr = factor de confiabilidad

Los factores de seguridad seran el resultado de dividir la resistencia del
material entre la tensién a la que esta sometidos (ecs.2.43y 2.44).

g

Nflex = E (243)
Nyic = a"d - (2.44)

2.1.5.1- Factores geométrico

Los factores de AGMA [ y J definen el efecto de la forma del diente en la
ecuacion de la tension a la que esta sometido. El factor J se utiliza para los
casos de flexion y el | para los de picadura.
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Para la determinacion del factor geométrico J se utiliza la figura 2.10
proporcionada por la AGMA. Se produce aqui un error ya que esta figura es
valida Unicamente cuando el angulo de presion es el normalizado, 20°. En los
casos en que se utilice ese angulo no existira error, pero cuando exista un
cierto desplazamiento de perfil y se modifique el angulo de engrane no se
tendra un resultado exacto.

Este error se supone asumible, ya que en el caso de tener desplazamiento de
perfil siempre va a ser este positivo y eso aumenta la resistencia en el pie del
diente. En cualquier caso debe quedar constancia de esta situacion.

PRI s Ry R T S T — Adendo del piiién 1.000

] Adendo del engrane 1.000
-1 =) -]
5|8 8
0.60 g |< £ 0.60
< |- o 4 3
] B
B a2
g s e e S8 g8
0.55 < [ 1000 & g 0.55
g 170 3 g
2 o
< 85 -§ Q
0.50 50 2§ 0.50
35 R/E
5 g8
il 17 d o
~ 0.45 ¥ \\ Q 0.45
8 Paso | en la cremallera de generacion
=] Namero de dientes
3
5 del engrane conectado
g 040 : Tl g
an
& 0.35 = 0.35

0.30 0.30

0.25 Carga aplicada en el tope del diente 0.25

0.20 0.20

12 15 17 20 24 30 35 404550 60 80 125 275 e
Nimero de dientes del cual se busca el factor geométrico
Figura 2.10. Factor geométrico J para engranajes rectos [JOSEPH EDWAD SHIGLEY. CHARLES R.
MISCHKE. Disefio en ingenieria mecanica. Quinta edicion. Ed: McGrawHill. 1990, Pagina 679]
El factor J tiene en cuenta el numero de dientes de ambas ruedas y el angulo
de engrane, aunque para simplificar este se supone constante.
El factor | se calcula mediante la ecuacion 2.45, también proporcionada por la
AGMA.
cosasina u
[=——F— (2.45)

2 u+1
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2.1.5.2- Coeficiente elastico C,,
Se saca de la ecuacion 2.36.

2.1.5.3- Factores dinamicos C,, y K,

Los factores dinamicos tienen como objeto tener en cuenta las pequenas
variaciones en la velocidad de los engranajes causadas por imperfecciones
ocurridas durante su fabricacion. Entre los efectos que esta irregularidad
tiene se encuentran:

e Imprecision en la generacion del perfil del diente
e Vibraciones en el choque entre dientes

e Desequilibrios dinamicos

e Desgaste y deformacion de los dientes

e Mayor rozamiento

A mayor precision en la fabricacion y menores tolerancias, estos efectos son
menores. La calidad en la manufactura de engranajes se cuantifica mediante
unos indices de control de calidad, aunque puede utilizarse para este objeto
los indices de nivel de exactitud en la transmision, Q,. Este indice toma
valores entre 1y 12.

A partir del indice anterior se calcula el factor dinamico con la siguiente
formula (ec.2.46):

A B
A+(200V)1/2]

C, =K, =| (2.46)
donde
A=50+56(1—B)

B = (12— Q,)3/4

2.1.5.4- Factores de aplicacionC, y K,

Representan la posible variacion de la carga nominal, dependen tanto de la
aplicacion a la que esta destinada la maquina como del criterio del ingeniero.
Una tabla orientativa se muestra en la tabla 2.2.

Diseno de reductores de engranajes 27



Escuela de Ingenierias Industriales

Para soportes de maquinaria ligera, i Isad 0 le transmision moti K 1.20

Para soportes de maquinaria de movimier

Para suspensiones d

Tabla 2.2. Factor de aplicacion segtn el uso de la maquinaria [JOSEPH EDWAD SHIGLEY. CHARLES R.
MISCHKE. Disefio en ingenieria mecanica. Quinta edicién. Ed: McGrawHill. 1990, Pagina 13]

2.1.5.5 Factor de estado C¢
Adn no estan definidos por la AGMA, pero para superficies defectuosas se
recomienda utilizar valores mayores a la unidad.

2.1.5.6- Factores de tamano C; y K

Este factor sera de la unidad cuando no existan imperfecciones ni variaciones
de propiedades dentro del material, en caso de que si haya sera mayor que la
unidad

2.1.5.7- Factores de distribucion de cargaC,, yK,,
El factor de distribucion de carga esta influenciado por:

e Desalineamiento de los ejes

e Variaciones en el avance

e Deflexiones elasticas causadas por la carga en distintos elementos del
mecanismo

El valor de este factor se encuentra en la tabla 2.2 y depende de las
condiciones del soporte y de la longitud del diente.

28 Diseno de reductores de engranajes



Marcos Saenz Nino

CONDICION _
DE SOPORTE =2(50)

Montaje exacto, bajas holguras de
cojinetes, deflexiones minimas, 1.3
engranes de precision

_ANCHO DE CARA F, en (mm)

Montajes menos rigidos, engranes
menos precisos, contacto a todolo 1.6
ancho de la cara [1.5]

Exactitud y montaje de modo que
exista contacto incompleto con la

[ 6(150) | o5 |
1.4 L& |
[1.3] [1.4] f
kit 1.8

(1.6] :

[1.7]

cara

Tabla 2.3. Factores de distribucion de carga para engranajes rectos y helicoidales [JOSEPH EDWAD

SHIGLEY. CHARLES R. MISCHKE. Disefo en ingenieria mecanica. Quinta edicién. Ed: McGrawHill. 1990,

Pagina 685]

2.1.5.8- Factor de relacion de dureza Cy

Al tener el pindn un menor nimero de dientes, tiene mas velocidad que su
engrane. Para evitar que esto provoque un desgaste prematuro, en algunos
casos se endurece mas. El factor de relacion de dureza (ec.2.47) ajusta esta

diferencia en las resistencias superficiales:

Cy = 1.0 + A(u — 1.0)

donde

A =8.98(1073) (Z—g’;) —8.29(1073)

2.1.5.9- Factores de duracionC; yK;

Las resistencias dadas anteriormente estan calculadas para 107 ciclos de
carga para cada diente. Los factores de duracion modifican las resistencias
AGMA para cuando el nimero de ciclos es distinto. Cuando este ndmero es

107, los factores tienen el valor de la unidad.

Las ecuaciones que dan los factores de duracidon se encuentran en las
siguientes figuras con sus representaciones graficas. El factor de duracion

para flexion se muestra en la figura 2.11 y para picadura en la figura 2.12.

Diseno de reductores de engranajes

29

=16(400)

~J 00

2.0

(2.0]

(2.47)



Escuela

5.0

4.0

400 Bhn

3.0
Carburizado
superficial

250 Bhn

de Ingenierias Industriales

Nota: La eleccion de K; arriba de 3 x 1P ciclos es influida por:
Velocidad en la linea de paso
Limpieza del material del engrane
Esfuerzo residual
Ductilidad y r.e_rl__aci(_ia@ a la fractura del material

K =94518 N-0148

K =fol)ist4 N-Pasd

2.0
by Ky =4.940d4 N-0-1045
=
-‘é‘ 160 Bhn
3
b=
3 K4 =l 113558 NP9
.g K; = 23194 Nr005%8
= 1.0 e LT T ——
0.9 R
0.8 K, = 1.6831 A-10323
0.7
0.6
0.5
10° 10% 104 10° 106 107 108 10°
Numero de ciclos de carga, N
Figura 2.11. Factor de Resistencia a la flexion para engranajes rectos [JOSEPH EDWAD SHIGLEY.

CHARLES R. MISCHKE. Disefo en ingenieria mecénica. Quinta edicién. Ed: McGrawHill. 1990, Pagina

5.0

4.0

3.0

2.0

686]

Nota: La eleccion de C; arriba de 107 ciclos es influida por:
Régimen de lubricacion
Criterios de falla
Uniformidad de operacion requerida
Velocidad en la linea de paso
Limpieza del material del engrane
Ductilidad y tenacidad a la fractura del materiai
Esfuerzo residual

C, = 2466 N~0.056

1.0
0.9
0.8

Factor de duracion C;

0.7

0.6

C, = 1.4488 N~0:02}

0.5

10° 10* 10° 100 107 108 10" o™

Numero de ciclos de carga, N

Figura 2.12. Factor de Resistencia a la picadura para engranajes rectos [JOSEPH EDWAD SHIGLEY.
CHARLES R. MISCHKE. Disefo en ingenieria mecénica. Quinta edicién. Ed: McGrawHill. 1990, Pagina

30
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2.1.5.10 Factores de confiabilidad Cp y K p

Las resistencias de la AGMA son calculadas para 107ciclos de vida y una
confiabilidad de R = 0.99. Para calcular el factor de confiabilidad, que
introduce la desviacion de la confiabilidad respecto del valor de referencia, se
utilizan las siguientes ecuaciones (ec.2.48)

.7 —0. - 9 < .
CR={ 0.7—0.15log(1—R) 0.9 <R < 0.99 (0.48)

0.5—-0.25log(1 —R) 0.99 <R <0.9999

2.1.5.11- Factores de temperaturaCy y Ky

Este factor tiene un valor de la unidad si la temperatura del aceite y de los
dientes es menor o igual que 120°C, si son mayores el factor también
aumenta.

2.2- Calculo ejes

Mientras que en el calculo de engranas el proceso era iterativo, en el caso de
ejes el procedimiento es lineal y calcula las dimensiones en funcion de las
dimensiones fijas dadas, de la fuerza a la que estan sometidos los ejes y de
un coeficiente de seguridad.

Las dimensiones dadas son las minimas, nunca pueden ser menores pero si
mayores por cuestiones de fabricacion. Eso se explicara con detalle en el
apartado 3.8.4.

2.2.1- Calculo de esfuerzos

Inicialmente es necesario calcular las reacciones de los apoyos en funcion de
la geometria del eje y las reacciones en el engranaje. Los ejes de la entrada y
salida tienen un solo engranaje situado en una posicion intermedia y a ambos
lados se encuentran los apoyos a distancias X; y X,. Las reacciones en los
apoyos son las mostradas en las formulas 2.49 y 2.50 para cada uno:

_ Fe'X>

= e (2.49)
_ Fe'X>
F=1tk (2.50)

El eje intermedio consta de dos engranajes separados por X, y a cada lado se
encuentran los apoyos, a X; y X3 respectivamente. Las reacciones en los
apoyos (ecs.2.51y 2.52) son:
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F, = For-(X2+X3) n Fez'X3 (2.51)

X1+ X+X3 X1+X+X3

_ _FaXa Fe'(X1+X2)
X1+X,+X3 X1+X,+X3

(2.52)

Conocidas las reacciones se puede pasar a los esfuerzos, siendo necesario
calcular el flector y el torsor. La figura 2.13 muestra el ejemplo que se
considera y con él la nomenclatura.

=

OO0

7
B C
X. T X .

7 7

AT
> |
>
\\

Figura 2.13. Esquema de una barra biapollada sometida a una carga puntual [Universidad de Alicante,
apuntes de Obras de Hormigoén,
http://rua.ua.es/dspace/bitstream/10045/25612/1/Estructuras%20Met%C3%A1licas%20-
%20Material%20apoyo.pdf]

Las férmulas utilizadas para calcular el momento flector son las siguientes
(ecs.2.53y 2.54):

F'Xz

MAB = X1+X, X (253)
F-X
Mpc = 1= (X1 + X, — %) (2.54)

En el caso de tener dos cargas como en el eje intermedio, se calculan los
momentos flectores con esas formulas (ecs.2.55 y 2.56) y se superponen los
resultados.

_ Fi(X2+X3) Fpr X3

My = x + x (2.55)

X1+ X, +X3 X1+X+X3
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F1-Xy Fp-X3

Mpe = 3% X1+ X + X3 —x) LT (2.56)
__hX _ Fi-(X1+X5) _
Mep = X1+ X2+X3 Xy + X + X3 =) + X1+X2+X3 (X1 + X + X3 = x)(2.57)

Las zonas que estan sometidas a un momento torsor son en el eje de entrada las
secciones entre la entrada y el engranaje, en el intermedio las secciones entre los
dos engranajes y en la salida las secciones entre el engranaje y la salida. El
momento torsor se calcula con la siguiente formula (ec.2.58):

s
T= - (2.58)

2.2.2- Calculo estatico

Conocidos los esfuerzos en todos los puntos de los ejes, se pasa a calcular el
diametro mediante los métodos del cortante maximo y la energia de
dispersion.

El diametro dado por cortante maximo se calcula mediante la ecuacién 2.59 y
el dado por la energia de dispersion mediante la ecuacion 2.60.

1/3
d= [%’; (M? + Tz)l/z] (2.59)
16n 1/3
d = | = (4M? + 3T?)1/? (2.60)
TL'Sy

Donde
n es el coeficiente de seguridad que se da
S, es la resistencia a la fluencia
M es el momento flector

T es el momento torsor

2.2.3- Fatiga

Para el calculo a fatiga se utilizan diversos métodos. Ya no se tienen en
cuenta los momentos como tal, sin0o que se requieren sus componentes
medias y alternativas.
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Para el momento flector, se tiene que su componente media es cero, y la
alternativa es la obtenida con las ecuaciones 2.53-2.57.

En el caso del momento torsor, su componente media es dada por la
ecuacion 2.58 y la alternativa es cero.

Los diametros vienen dados por la aplicacion de los criterios de Goodman (ec.2.61),
de Soderberg (ec.2.62), el segundo método de Goodman (ec.2.63), de Gerber
(ec.2.64)y el de la Eliptica ASME (ec.2.65).

d = {32_'1 (ﬂ)z + (T_m)z]l/z}l/B (2.61)

T Se Sut
s2n | KiM\2 (T 2)?
o= el (s)
[32n (KM V3T, 2 1/
_ _Tl fMa m
d= |~ (—Se +—25ut) ] (2.63)
7172 1/3
d = <M{1 + [1 +3 (L) l }) (2.64)
TSe K¢MqSute
4= 132n|(KrMa 2 3(1,\ /22 565
=17 (_se ) +z(§) (2.65)

Donde
n es el coeficiente de seguridad que se da
S, es la resistencia a la fluencia
S, es el limite a fatiga sin corregir
Syt €s la resistencia a rotura en traccion
Ky es factor de concentracion de esfuerzos
M, es el momento flector alternativo

T,, es el momento torsor medio
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2.3- Calculo rodamientos

Los rodamientos que se van a utilizar seran de bolas para carga radial. Los
motivos para seleccionar estos frente a otro tipo de alternativas como los de
friccion son su mayor duracion y la mayor velocidad a la que son capaces de
trabajar.

2.3.1- Capacidad de carga
Lo primero que debe calcularse es la carga equivalente, esta es una relacion
entre las cargas axiales y radiales. La férmula es (ec.2.66):

F=X-E +Y"F, (2.66)

en donde:
F es la carga equivalente en kN
E. es la carga radial en kN
F, es la carga axial en kN
X es el factor radial, sacado de la tabla 2.4

Y es el factor axial, sacado de la tabla 2.4

FalCh 0,014 0,028 0,056 0,084 0,11 0,17 0,28 0,42 0,66

e 0,19 | 0,22 0,26 0,28 0,30 0,34 0,38 0,42 0,44

ConF,/F, >eesY 23 | 1,99 1,71 1,45 | 1,31 | 1,15 | 1,04 | 1,00

Con f'.;. 'Lr e es X 0.56. Con f'l‘ ’fr 2 e es X l v} 0.

Tabla 2.4. Factores de modificacion de cargas para el célculo de la carga equivalente. [KARL-HEINZ
DECKER. Manual del ingeniero técnico: Elementos de maquinas Vol. XlIl. Séptima edicién. Ed: Urmo.
1980, Pagina 310]

La carga F. se saca de la reaccion en los apoyos y la carga F, es nula ya que
los engranajes de dientes rectos no producen carga axial en los ejes.

Con lo cual la carga dinamica equivalente sera (ec.2.67):

F=F (2.67)
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2.3.2- Duracion en servicio
La duracion normal de los rodamientos se da en horas y depende del tipo de

servicio de los mismos. Se encuentra tabulada en la figura 2.5.

_ “ Duracién Duraciéon
Tipo del servicio nominal en Tipo del servicio nominal en
servicio, en h servicio, en h
Aparatos eléctricos domésticos ... .. 1000 ... 2000 |Cojinetes para ejes de barcos . . . . #0000
Ventiladores pequefios............. 2000... 4000 | Engranajes de barcos........... 20 000 ... 30 000
Pequenos motores elée. hasta 4 kW . | 8000 ... 10 000 | Maquinas agricolas .. ... . ceves 3000... 6000
Motores eléctricos medios.......... | 10 000 ... 15 000 Pequenos aparatos elevadores . ., 5000 ...10 000
Mot. eléct. grandes estacionarios 20 000 10 000 | Engranajes universales ........ HUI]II 15 000
Madq. eléct. en servicios abastec. ... | 50 (HNI u. mekr | Engr. para miq. herramientas 20000
Motocicletas ligeras .. ... s 600 ... 1200 Miquinas auxiliares de produceidn| 7 500 ... 15 000
Motocicl. pesadas y turis, I|u|..‘ 1000 ... 2000 | Pequenos trenes de lam. en frio ..] 5000... 6 000
Turismos pesados y camiones ligeros 15000... 2500 Grandes ll[mim- de lam., |||I|h||!|l 8 000, 10 000
Camiones pesados y omnibus .. .. .. 2000 ... 5000 |Sierras alternativas..............|10000... 15 000
Cojinetes de ejes para vagonetas .. .. 5 000 Excavadoras en mineria ......... 1 000 ... 10 000
Cojinetes de ejes para tranvias 20 000 25 000 | Ventiladores para minas . .. |40 000 ... 50 000
Coj. de ejes vagones de viajeros .. .. 25 000 Poleas para cables de extraceion. . [40 000 ... 60 000
Coj. de ejes vagones mercancias . ... 35 000 Miq. para papel (sec. secadora) ..|50 000 ... 80 000
Cojinetes de ejes para locomotoras .. | 20 000 ... 40 000 v miis
E ngrana jes marinos ... o 3000... 5000 | Molinos de pisones , 20 000 ... 30 000
Coj. de presion para hé III es || ITC0s 15 000 25 000 | Prensas para briquetas 200000 .., 30 000

Tabla 2.5. Duracién nominal en servicio para rodamientos en funcion de su uso (en horas). [KARL-HEINZ
DECKER. Manual del ingeniero técnico: Elementos de maquinas Vol. XlIl. Séptima edicién. Ed: Urmo.
1980, Pagina 312]

La duracion nominal viene dada por la ecuacion 2.68.

== h (2.68)

donde

Ly, es la duracion nominal en horas, se saca de la tabla 2.5
L es la duracion en revoluciones

n es la velocidad de trabajo en revoluciones por minuto

Despejando se tiene la duracion (ec.2.69):

L=60-L, n (2.69)
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2.3.3- Capacidad de carga dinamica
La capacidad de carga dinamica es funcion tanto de la carga a la que esta
sometido el cojinete y su temperatura de trabajo como de su duracion
nominal (ec.2.70) y de su factor de carga dinamica.

L =10° (f”—c)x

donde

F

Marcos Saenz Nino

(2.70)

fn es el factor de dureza en funcion de las temperaturas de trabajo. Al
desconocer la temperatura de trabajo se tomara el valor de la unidad

C es el factor de carga dinamica, se saca de la tabla 2.6

x es el exponente de duracion en servicio, para rodamientos de bolas
su valor es 3.

Despejando (ec.2.71):

)

h

(2.71)

El factor de carga dinamica para rodamientos radiales esféricos UNE
18113:1983 se encuentra tabulado como se muestra en la tabla 2.6.

Simbolo
agujero

mm

Serie del cojinete 160

D B (o} Cy
mm mm| kN kN

Serie del cojinete 60

mm | mm kN

D|B|C c,

Serie del cojinete 62

D B C C,
mm | mm | kN kN

Serie del cojinete 63

D | B C o
mm | kN kN

Serie del cojinete 64

D B C i
mm mm [ kN

o
kN

Tabla 2.6. Dimensiones de rodamientos en funcién de su factor de carga dindmica segiin la norma UNE

18113:1983
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Una vez encontrado el factor de carga dinamico deseado, se buscan las
medidas que corresponden con ese factor.
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Capitulo 3: Implementacion en Microsoft
Office Excel
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3.1- Introduccién
La calculadora de engranajes esta programada en Excel, consta de un libro
con las siguientes paginas:

e Parametros

e Datos entrada

e Parametros avanzados
e Engranajes

e Ejes
e Cojinetes
e Tablas

3.2- Definicion del problema

A medida que se explica el funcionamiento de la herramienta se ira
dimensionando una reductora de engranajes que cumpla los siguientes
requisitos:

e Requisitos funcionales:
0 Potencia a transmitir: 7500 W
0 Relacion de transmision total: 9:1
0 Relacion de transmision a la entrada: 3:1
0 Velocidad a la entrada: 3000 rpm
e Dimensiones:
0 Distancia entre ejes: 150 mm
0 Dimensiones de los ejes:
=" Xa1y Xp1: 60 mm

= Xa2: 30 mm
= Xp2: 100 mm
= Xc1: 30 mm

" Xb3y Xc2: 60 mm
e Materiales:
0 Engranajes
*  Primer: 1095 HR
= Segundo: 1080 HR
= Tercero: 1060 HR
= Cuarto: 1050 HR

=  Entrada: 1040 CD
= Intermedio: 1045 HR
= Salida: 1045 CD

e Coeficientes de seguridad
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Durabilidad superficial: 1.25
Flexion en el pie del diente: 1.25
Picadura de la superficie: 1.25
0 Paraejes: 1.5
e Parametros avanzados:
0 Engranajes:
= Factor de aplicacion: 8
= Factor de tamano: 1
» Factor de estado: 1
0 Para ejes:
= Método calculo estatico: Cortante maximo
= Método calculo fatiga: Marin
0 Pararodamientos:
= Vida util: 11500 horas
= Numero de bolas: 8 para todos menos para los del eje
de salida que son 12
e Otros parametros dimensionales:
0 Anclaje:
» Meétrica tornilleria: M10
= Longitud taladros: 50 mm
= Numero taladros por lado: 5
0 Tornilleria:
= Longitud: 50 mm
»  Meétrica:M5
0 Holgura engranaje-pared: 40 mm
0 Espesores:
= Base: 20 mm
= Pared entrada: 10 mm
» Pared salida: 15 mm
= Paredes laterales: 10 mm
0 Radios redondeo:
= Redondeo ejes: 1 mm
= Redondeo caja: 5 mm

O O O

3.3- Parametros

La primera hoja contiene los parametros que utiliza el modelo CAD. Por
requerimientos del programa estos parametros deben cumplir unas
condiciones:

e Deben estar en la primera hoja del documento Excel.
e El nombre no puede contener espacios.
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e Todos los parametros deben estar seguidos, sin dejar ninguna fila
vacia.

e El nombre debe estar en una columna, a su derecha el valor del
parametro, a la derecha de esta las unidades y por ultimo los
comentarios si es que los hubiese.

Las unidades utilizadas son el milimetro (mm), los grados (deg) y unidades
adimensionales (ul, “unitless”).

La manera de exportar estos parametros a Autodesk Inventor se ve en el
apartado 4.2.

Tiene la posibilidad de utilizar los datos calculados o dar valores de manera
manual.

3.4- Datos entrada
El listado completo de datos de entrada que se necesita es:

e Geométricos
0 Distancia entre ejes
o0 Dimensiones axiales de los ejes y la posicion en la que estan
los engranajes
e De construccion
0 Material de cada uno de los engranajes
0 Material de cada uno de los ejes
e Prestacionales
0 Relaciones entre los dientes de las ruedas, para entrada y para
salida
0 Potencia a transmitir
Velocidad de giro a la entrada
0 Coeficientes de seguridad

o

3.5- Parametros avanzados
Todos aquellos que son necesarios pero son considerados tan importantes
como los datos de entrada.

e Parametros avanzados:
0 Engranajes:
= Factor de aplicacion
= Factor de tamano
= Factor de estado
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0 Para ejes:
= Método calculo estatico
= Método calculo fatiga
0 Pararodamientos:
= Vida util
= NuUmero de bolas
e Otros parametros dimensionales:
0 Anclaje:
= Meétrica tornilleria
= Longitud taladros
= Numero taladros por lado
0 Tornilleria:
= Longitud
= Meétrica
0 Holgura engranaje-pared
0 Espesores:
= Base
= Pared entrada
= Pared salida
= Paredes laterales
0 Radios redondeo:
= Redondeo ejes
= Redondeo caja

3.6- Resultados

La pestana de resultados contiene los botones de calculo, los indicadores de
cumplimiento de las distintas condiciones y los resultados. Los resultados se
muestran como dimensiones.

El proceso de calculo para los engranajes se explica de manera detallada en
el apartado 3.7.7.

3.7- Engranajes

En el caso de que se especifique otra cosa, las tablas de la izquierda
corresponden al par de engranajes de la entrada y las de la derecha al par de
salida.

3.7.1- Calculos geométricos
Partiendo de un modulo inicial se calcula el paso diametral (ec.2.6). Los
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resultados se muestran en la figura 3.1.

Mddulo e 1,375 Modulo e 45
Paso diam 1 1,375 Pasodiam 1 0,22222222

Figura 3.1 Dimensiones de los dientes (en mm), médulo.

Con la relacion de transmision y la distancia entre ejes se calcula los
diametros (fig. 3.2) y radios (fig.3.3) de los circulos primitivos iniciales (ecs.2.3
y 2.4).

D, 75 D, 75
D, 225 D, 225

Figura 3.2. Didmetros primitivos en mm.

R, 37,5 R, 37,5
R, 112,5 R, 112,5

Figura 3.3. Radios primitivos en mm.

Se divide este diametro entre el médulo y se obtienen los dientes que tiene la
rueda (fig.3.4). Como es posible que no sean numero enteros se realiza el
siguiente calculo; los dientes de la rueda de entrada se redondean hacia
abajo y para calcular los de la rueda de salida se multiplican los de la rueda
de entrada por la relacion de dientes y se redondea hacia abajo.

Se redondea hacia abajo ya que dientes mas grandes van a suponer siempre
mas resistencia, y la razoén por la que es la rueda de salida la que se calcula
multiplicando los de la entrada por la relacion de transmision y se redondea,
es que la rueda de salida va a tener siempre mayor nimero de dientes por ser
una reductora (fig.3.5) (en caso opuesto el razonamiento es justamente el
contrario) por lo que el perder un diente a la hora de redondear afecta menos
a la relacion de transmision final (fig.3.6).
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Z 54,5454545 Z, 16,6666667
A 163,636364 Z, 50

Figura 3.4. Nimero de dientes en funcion del didmetro primitivo y el médulo.

Z, 54 Z, 16
Z, 162 Z, 48

Figura 3.5. Nimero de dientes adaptado.

u 3 u 3
Figura 3.6. Relacién entre el nimero de dientes

El siguiente paso es el calculo de la longitud del diente. Se aplica la ecuacion
2.13y el resultado es (fig.3.7):

| 13,75 | 45

Figura 3.7. Longitud de los dientes (en mm) en funcién del médulo.

Con el médulo y el nuevo nimero de dientes se vuelven a calcular los
diametros de los circulos primitivos, que se muestran en la figura 3.8.

d 74,25 d, 72
d, 222,75 d, 216

Figura 3.8. Didmetros de los circulos primitivos en milimetros.
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Se calculan el resto de dimensiones del engranaje; la altura de la cabeza
(fig.3.9) y del pie (fig.3.10), el paso (fig.3.11), el paso de engrane (fig.3.12) y
el angulo de paso (fig.3.13).

h, 1,375 ha 4,5

Figura 3.9. Altura de la cabeza (en mm).

he 1,65 hf 5,4

Figura 3.10. Altura del pie de diente en mm.

p 4,3196899 p 14,1371669

Figura 3.11. Paso en mm.

Pe 4,05918072 pe 13,2845915

Figura 3.12. Paso de engrane en mm.

T 0,11635528 Tl 0,39269908
T, 0,03878509 T2 0,13089969

Figura 3.13. Angulo de paso en radianes.

Utilizando las ecuaciones 2.9 y 2.10 se obtienen los diametros de cabeza y
pie (figuras 3.14 y 3.15).
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d,, 77 dal 81
d,, 225,5 da2 225

Figura 3.14. Diametro de la cabeza en mm.

diy 70,95 df1 61,2
de, 219,45 df2 205,2

Figura3.15. Diametro del circulo pie en mm.

Mediante el uso de la ecuacion 2.12 se consigue conocer la distancia cero
entre ejes (fig.3.16).

a 148,5 a 144

Figura 3.16. Distancia cero entre ejes (en mm) antes del desplazamiento de perfil.

Para asegurar que las ruedas cumplen con el nimero minimo de dientes, se
calcula tanto el tedrico (ec.2.14) como el practico (ec.2.15) que se muestran
en las figuras 3.17 y 3.18 respectivamente.

z 17,0972643 z 17,0972643

g g

Figura 3.17. Nimero minimo de dientes teérico.

Z'y 14,2477203 2 14,2477203

Figura 3.18. Nimero minimo de dientes practico.
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3.7.2- Desplazamiento de perfil
Conocida la distancia entre ejes real y la distancia cero entre ejes se calcula
el desplazamiento de perfil (fig.3.19).

ap 150 ap 150
X 1,09090909 X 1,33333333

Figura 3.19. Distancia entre ejes (en mm) y suma del desplazamiento de perfil resultante.

Se realiza el reparto del desplazamiento entre ambas ruedas (fig.3.20) medite
lo especificado en la figura 2.6.

X, 0,54545455 X1 0,64521739
X, 0,54545455 X, 0,68811594

Figura 3.20. Reparto del desplazamiento de perfil entre ruedas.

Conocido ya el desplazamiento de perfil en cada rueda, se pueden conocer
todas las dimensiones de la misma: diametros del circulo de rodadura
(ecs.2.27 y 2.28), del circulo base, del circulo de la cabeza y del circulo del pie
del diente (ecs.2.17-2.19). Figuras 3.21 a 3.24.

dus 75 dya 75
dy, 225 dy» 225

Figura 3.21. Diametros (en mm) de los circulos de rodadura una vez aplicado el desplazamiento de
perfil.

d,, 78,5 d,, 86,8069565
d,, 227 d,, 231,193043

Figura 3.22. Didmetros (en mm) de los circulos de cabeza una vez aplicado el desplazamiento de perfil.
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dy 72,45 d 67,0069565
ds, 220,95 d, 211,393043

Figura 3.23. Didametros (en mm) de los circulos de pie una vez aplicado el desplazamiento de perfil.

dy, 69,7721771 dy; 67,6578687
dy, 209,316531 dy, 202,973606

Figura 3.24. Didmetros (en mm) de los circulos base una vez aplicado el desplazamiento de perfil.

El paso siguiente es el calculo de los factores de desplazamiento (fig.3.25)
segun lo especificado en las ecuaciones 2.20y 2.21 respectivamente.

B 0,01010101 B 0,04166667
B, 0,0097942 B, 0,03739307

Figura 3.25. Factores de desplazamiento.

Para asegurar la validez de los calculos realizados hasta el momento se
calcula la distancia entre ejes (ecs.2.23 y 2.24) una vez aplicado el
desplazamiento de perfil. Se observa que el resultado es correcto (fig.3.26).

a, 149,954439 a, 149,384602
ap 150 ap 150

Figura 3.26. Distancia entre ejes en mm una vez aplicados los desplazamientos de perfil.

Aplicando la ecuacion 2.25 y luego despejando (ec.2.26) se obtiene el nuevo
angulo de engrane en servicio (fig.3.27).
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cos a,, 0,93029569 cos ., 0,90210492
a, 0,37557818 a, 0,44617347
a, 21,5190446 a, 25,5638566

Figura 3.27. Angulos de engrane en servicio (en radianes y grados) con el desplazamiento de perfil.

3.7.3- Recubrimiento del perfil

Por dltimo mediante la ecuacion 2.8 se calcula el paso de engrane y el
recubrimiento (ec.2.29). Si este Ultimo es mayor o igual a 1,1 se cumple la
condicion de recubrimiento. Los resultados aparecen en la figura 3.28.

Pe 4,05918072 Pe 13,2845915
€q 1,69600692 €q 1,34063819

Figura 3.28. Paso de engrane (en mm) y factor de recubrimiento de perfil.

3.7.4- Durabilidad de la superficie

El primer paso para calcular la durabilidad de la superficie es combinar las
cuatro constantes elasticas en el coeficiente elastico (ec.2.36)(fig.3.29).

- 186,542236 - 186,542236

Figura 3.29. Coeficiente elastico.

Es ademas necesario calcular la velocidad y la fuerza periférica (fig3.30 y

fig.3.31). Para la velocidad se multiplica el radio por la velocidad angular, y
para la fuerza se divide el par entre el radio.

Vv 11,7809725 Vv 3,92699082

Figura 3.30. Velocidad de contacto en m/s.

Diseno de reductores de engranajes 51




Escuela de Ingenierias Industriales

W, 636,619772 W, 1909,85932

Figura 3.31. Fuerza periférica en newtons.

A continuacion se obtienen los radios de curvatura de los dientes (fig.3.32)
con el uso de las ecuaciones 2.34 y 2.35.

Diam paso 0,72727273 Diam paso 0,22222222
ry 13,6178387 ry 15,5346036
ry 38,0924935 ry 46,6038109

Figura 3.32. Radios de curvatura de los dientes en mm.

El factor de velocidad (fig.3.33), imprescindible para conocer el efecto de la
velocidad en la durabilidad, viene dado por la ecuacion 2.30.

C, 0,20565071 C, 0,43715121

Figura 3.33. Factor de velocidad.

Seguidamente se busca la resistencia a la fatiga del material (fig.3.34).

S 79,36 S, 64,32

Figura 3.34. Resistencia a la fatiga del material en MPa.

Con el coeficiente elastico, los radios de curvatura, el angulo de engrane, el
factor de velocidad y la fuerza periférica se obtiene la tension de contacto
(ec.2.37) que es mostrado en la figura 3.35.
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(o -28,9737794 (o -17,9286059

Figura 3.35. Tension de contacto en los dientes en MPa.

El coeficiente de seguridad (ec.2.38) resulta del cociente entre la resistencia
del material y la tension a la que estan sometidos (fig.3.36).

n 2,73902824 n 3,58756282

Figura 3.36. Coeficiente de seguridad para durabilidad de la superficie.

3.7.5- Formulas de resistencia de la AGMA

Para el calculo de resistencias segln la AGMA, la resistencia del material no
es un valor, sino un intervalo de confianza. En ambos casos se calcula para
los limites superior e inferior del limite.

Siempre se va a coger la resistencia menor de manera que se tenga en
cuenta el peor caso, pero al conocer también la resistencia mayor se puede
tener una imagen del rango.

3.7.5.1- Resistencia a la flexion

Primero se elige el factor de aplicacion (fig.3.37) de entre los dados en la
tabla 2.2 seglin sea nuestro criterio sobre la aplicacion de la carga y los
valores que esta va a tomar en el tiempo.

K, 1,2 Ka 1,2

Figura 3.37. Factor de aplicacion de la carga.

El factor de velocidad depende del indice de exactitud dado. Con ese valor se
puede calcular (fig.3.38) con la ecuacion 2.46 en la que también influye la
velocidad.
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Q, 8 Q, 8

B 0,62996052 B 0,62996052
A 70,7222106 A 70,7222106
K, 0,71950008 K, 0,8103551

Figura 3.38. Factor de velocidad.

El factor de tamano (fig.3.39) tiene siempre un valor de la unidad.

Figura 3.39. Factor de tamaio.

El factor de distribucion de la carga es a eleccion del ingeniero (fig.3.40), por

lo que depende del criterio del mismo.

- 13 K 13

Figura 3.40. Factor de distribucion de la carga.

Para el calculo del factor geométrido J (fig.3.41) se utiliza la figura 2.10.
Como el proceso es iterativo y tener que buscar manualmente en la figura
haria imposible automatizar el procedimiento se han pasado las curvas de la
figura a una tabla y de ahi se han aproximado mediante funciones

interpoladoras.

J 0,42809779 J 0,23170791

Figura 3.41. Factor geométrico J.

Con todos los factores, con la carga y con el modulo y el paso es posible
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conocer la tension de flexion (ec.2.39) al que esta sometido el diente
(fig.3.42).

o 170,539698 (o] 78,3582471

Figura 3.42. Esfuerzo de flexion en el diente en MPa.

A continuacion se necesita conocer la resistencia del material. Primero se
busca en la figura 2.8 la resistencia a flexion para aceros dada por la AGMA
(fig.3.43).

Su 219,207778 Su 187,20683
Se 287,080504 Se, 249,028177

Figura 3.43. Resistencia a la flexién de la AGMA en Mpa.

Ahora se calcula el factor de duracion (fig.2.11) que depende el nlimero de
ciclos al que vaya a ser sometido el engranaje (fig.3.44). Da dos valores, que
se aplican de la siguiente forma; el mayor valor va con el valor mas alto de la
resistencia y el menor con el mas pequeno (de esta manera se conoce el
rango aunque se elija posteriormente el mas pequeno).

N 10000000 N 10000000
Kiy 1,01764342 Ky 1,01764342
Ky, 1,00002284 Ky, 1,00002284

Figura 3.44. Nimero de ciclos de vida y actor de duracién.

El factor de temperatura (fig.3.45) toma el valor de la unidad.
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Figura 3.45. Factor de temperatura.

El factor de confiabilidad depende de la desviacion de la confiabilidad
(fig.3.46). Se calcula mediante la ecuacion 2.48.

Confiabil 0,99 Confiabil 0,99
K, 1 K, 1

Figura 3.46. Confiabilidad deseada y factor de confiabilidad.

Combinando la resistencia flexion del material dada por la AGMA vy los
distintos factores que la modifican, se obtiene (ec.2.41) la tensiéon admisible a
flexion (fig.3.47).

Ougma  219,212786 Ougma  187,211106
Ougma  292,145586 Ougma  253,421886

Figura 3.47. Tension a flexion admisible en MPa.

Ahora solo resta calcular los coeficientes de seguridad (ec.2.43), tanto el
menor como el mayor (fig.3.48).

ng 1,28537684 nl 2,38911457
n, 1,68336467 n2 3,17807233

Figura 3.48. Coeficiente de seguridad para flexion.

3.7.5.2- Resistencia a la picadura
Primero se calcula el coeficiente elastico (fig.3.49). Como es el mismo que en
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durabilidad de la superficie simplemente se coge el mismo.

G 186,542236 G 186,542236 |

Figura 3.49. Coeficiente elastico.

El factor de aplicacion es el mismo que en férmula de resistencia a flexion,
por lo que se utiliza el dado anteriormente (fig.3.50).

C, 1,2 C, 1,2

Figura 3.50. Factor de aplicacion.

También se comparte el factor dinamico (fig.3.51).

Q, 8 Q, 8

B 0,62996052 B 0,62996052
A 70,7222106 A 70,7222106
C 0,71950008 C, 0,8103551

v

Figura 3.51. Factor dinamico.

El factor de tamano (fig.3.52) vuelve a ser idéntico.

Figura 3.52. Factor de tamaiio.

Se utiliza el mismo factor de distribucion de la carga dado en el calculo previo

(fig.3.53).
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Cn 1,3 Cn 1,3

Figura 3.53. Factor de distribucion de carga.

El factor de estado toma el valor de la unidad, como se representa en la figura
3.54.

Figura 3.54. Factor de estado.

El factor geométrico I (fig.3.55) se calcula mediante la ecuacion 2.45.
Depende del angulo de engrane y de la relacion entre dientes.

Angulo  0,37557818 Angulo  0,44617347
Mg 3 Mg 3
my 1 my 1

| 0,12796583 | 0,14597752

Figura 3.55. Factor geométrico.

Con todos estos factores, la longitud de cara y la fuerza tangencial es posible
conocer la tension de contacto (ec.2.40) mostrado en la figura 3.58.

O, 603,302513 O, 509,591994

Figura 3.56. Tension de contacto en MPa.
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Se busca en la figura 2.9 las resistencias a la fatiga para el acero dadas por la
AGMA (fig.3.57). Se toman los dos valores del rango de confianza.

Su 738,593103 Sy 632,6
So, 808,772414 So, 690,786207

Figura 3.57. Resistencia AGMA a la picadura en la superficie en MPa.

A continuacion se calcula el factor de dureza (fig.2.12) que es funcion de la
dureza de las ruedas y de la relacion de transmision. Aparece en la figura
3.58.

Mg 3 Mg 3
Hgp 248 Hgp 201
Hgg 229 Hgg 179
A 0,00143507 A 0,00179369
Cy 1,00287013 Cy 1,00358737

Figura 3.58. Factor de relacion de dureza.

El factor de temperatura vuelve a valer uno.

Figura 3.59. Factor de temperatura.

Y el factor de confiabilidad (fig.3.60) se calcula de manera analoga al caso de
flexion.
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Confiabil 0,99 Confiabil 09 |
Ca 1 Ca 1

Figura 3.60. Confiabilidad y factor de confiabilidad.

Con la resistencia AGMA al contacto y los factores que la modifican se calcula
la tension de contacto admisible con la ecuacion 2.42 (fig.3.61).

Ocadmi  740,701147 Ocadm:  634,859246
Ocadm2  811,109454 Ocadma  693,277784

Figura 3.61. Tension de contacto admisible en MPa.

Para finalizar se calculan los coeficientes de seguridad (fig.3.62), dividiendo la
tension de contacto admisible entre la tension a la que estan sometidos los
dientes (ec.2.44).

n, 1,22774418 n, 1,24581872
n, 1,34444899 n, 1,36045658

Figura 3.62. Coeficientes de seguridad para picadura en la superficie.

3.7.6- Reacciones

Para las reacciones se toma la fuerza tangencial para una componente y para
la otra se ajusta utilizando relaciones trigonométricas. Es importante tener en
cuenta los sentidos (fig.3.63). Se tiene también en cuenta el peso de los
engranajes.
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X 0,63661977 X -1,90985932
y 1,60990625 y 5,23200136
X -0,63661977 X 1,90985932
y -1,65196471 y -5,36964723

Figura 3.63. Reacciones en los apoyos en kN.

3.7.7- Resolucion y comprobacion final

Para automatizar el proceso de calculo de engranajes se utilizan dos macros
en Visual Basic. Su tarea es simplemente ejecutar la funcion buscar objetivo
para que todos los coeficientes de seguridad para cada par de engranajes se
cumplan. Estos macros estan asociados a dos botones, cada uno activa su
correspondiente macro (fig.3.64).

El motivo para separar el calculo de los engranajes en par de entrada y de
salida es la existencia de imperfecciones en el proceso de calculo y la
necesidad de ajustar el resultado como se explica a continuacion.

Dado que el programa trabaja de forma iterativa, no siempre llegara a la
solucion ideal, pero siempre llegara a una solucion. Puede que no exista una
solucién, ya que no cumpla la resistencia por tener dientes pequenos, pero si
se aumentan los dientes disminuye el nimero de los mismos y se
estrangulan. Por eso se muestra una tabla en la que aparece si cumplen
todos los coeficientes de seguridad, y cumple con el nimero minimo de
dientes y con el recubrimiento (fig.3.65).

Mddulo inicial
Entrada Salida
Célculoengranajes entrada 1,375 4,5

Mddulo superior
1,375 4,5
1,375 4,5

Seda unvalorinicial y se
Célculoengranajessalida pulsa el botén de calculo. Si
no funciona a la primera

probar con otro valor.

Figura 3.64. Bot6n automatizado.
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Ruedas 1,2 Ruedas 3,4 Entrada Salida Entrada Salida
Si si Si si Si si
si si Si si Si si
Lo mas probable es que en la primera iteracidn salga un
Entrada Salida resultado que no se corresponde con un médulo normalizado,
Si Si en este caso se selecciona de la lista el médulo
inmediatamente superior. Si asignado un modulo inical no se
cumplen las condiciones, se modifica el médulo manualmente.
Entrada Salida Sélo deja seleccionar los valores de una lista, que es la de
Si Si mddulos normalizados.

Figura 3.65. Cumplimiento de requerimiento.

En el caso de no cumplir debe irse modificando el médulo de manera manual
asignando los valores normalizados mas proximos. Se daran moddulos
mayores al dado en el caso de incumplimiento de los coeficientes de
seguridad, y menores si no cumple con el nimero minimo de dientes o con el
recubrimiento.

3.8-Ejes

3.8.1- Calculo de esfuerzos

Toda la formulacion realizada para el calculo de esfuerzos esta referenciada a
la geometria de los ejes dada por el usuario. El calculo de los valores de los
esfuerzos se va a realizar en distintos puntos de interés, pero se pueden
anadir tantos como se desee realizando unas pequenas modificaciones.

El primer paso es calcular las reacciones en los apoyos mediante las
ecuaciones 2.49 y 2.50 para los ejes de entrada y salida y las ecuaciones
2.51 y 2.52 para el eje intermedio (fig.3.66). Las fuerzas se sacan de las
reacciones de los engranajes y se dividen en sus componentes horizontales y
verticales. Posteriormente se calcula el valor absoluto de las mismas (figuras
3.67 a 3.69).
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X -0,21220659 X 0,98386692 X -1,27323954

y -0,53819314 y -0,25684098 y 3,4981969

X -0,42441318 X 1,56261217 X -0,63661977
-1,07638628 y -3,37587496 y 1,74909845

Figura 3.66. Reacciones en los apoyos en kN.

0 -0,21220659 -0,53819314 0,57851836
60 0,63661977 1,61457941 1,73555508
90 -0,42441318 -1,07638628 1,15703672

Figura 3.67. Fuerzas en el eje de entrada en kN.

0 0,98386692 -0,25684098 1,01683893
60 -0,63661977 -1,61457941 1,73555508

160 -1,90985932 5,24729535 5,58405508

220 1,56261217 -3,37587496 3,71998502

Figura 3.68. Fuerzas en el eje intermedio en kN.

0 -1,27323954 3,4981969 3,72270338
30 1,90985932 -5,24729535 5,58405508
90 -0,63661977 1,74909845 1,86135169

Figura 3.69. Fuerzas en el eje de salida en kN.

Para el calculo del cortante se utilizan en los ejes de entrada y salida las
ecuaciones. Como en el calculo de reacciones, el calculo de cortantes se
realiza primero de manera independiente para los planos horizontales y
verticales y posteriormente se calcula el valor absoluto. Los resultados se
muestran en las figuras 3.70, 3.71y 3.72.
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0 0,21220659 0,53819314 0,57851836
59,99 0,21220659 0,53819314 0,57851836
60 -0,42441318 -1,07638628 1,15703672
90 -0,42441318 -1,07638628 1,15703672

Figura 3.70. Esfuerzo cortante en el eje de entrada en kN.

0 -0,98386692 0,25684098 1,01683893
59,99 -0,98386692 0,25684098 1,01683893

i 60 -0,34724715 0,99074071 1,04983224
159,99  -0,34724715 0,99074071 1,04983224

160 1,56261217 -4,25655464 4,53431518
220 1,56261217 -4,25655464 4,53431518

Figura 3.71. Esfuerzo cortante en el eje intermedio (en kN).

0 1,27323954 -3,4981969 3,72270338
29,99 1,27323954 -3,4981969 3,72270338
30 -0,63661977 1,74909845 1,86135169
90 -0,63661977 1,74909845 1,86135169

Figura 3.72. Esfuerzo cortante en el eje de salida en kN.

En el calculo del momento flector (figuras 3.73 a 3.75) se utilizan las
ecuaciones 2.53 y 2.54 para los ejes de entrada y salida y en el caso del eje
intermedio las ecuaciones 2.255, 2.56y 2.57.
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0 0 0 0
60 -12,7323954 -32,2915883 34,7111015
90 0 0 0

Figura 3.73. Momento flector en el eje de entrada en Nm.

o
o
o
o

60 -59,0320153 15,4104585 61,0103357
160 -93,7567301 202,552497 223,199101
220 0 0 0

Figura 3.74. Momento flector en el eje intermedio en Nm.

o
o
o
o

30 -38,1971863 104,945907 111,681102
90 0 0 0

Figura 3.75. Momento flector en el eje de salida en Nm.

El momento torsor (figuras 3.76 a 3.78) se calcula mediante la ecuacion 2.58
y la Unica consideracion adicional es en qué secciones su valor es 0 no nulo.

0 23,8732415

60 23,8732415
60,01 0

90 0

Figura 3.76. Momento torsor en el eje de entrada (en Nm)
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0 0

60 71,6197244
160 71,6197244
220 0

Figura 3.77. Momento torsor en el eje intermedio (en Nm)

0 0

29,99 0
30 214,859173
90 214859173

Figura 3.78. Momento torsor en el eje de salida en Nm.

3.8.2- Calculo estatico
Para el calculo estatico se necesitan los esfuerzos flextores y torsores que
actual sobre los ejes, estos se toman del apartado anterior.

Para calcular el diametro del eje utilizando el método del cortante maximo se
utiliza la ecuacion 2.59. En el calculo de los diametros mediante el método de
la energia de distorsion la ecuacion utilizada es la 2.60 y los valores que
arroja son (figuras 3.79, 3.80y 3.81):

deort 9,25582158 9,25582158 11,1849942 10,4857776 0 0
dist 8,82250375 8,82250375 11,0300696 10,4857776 0 0

Figura 3.79. Diametros requeridos para la resistencia estatica del eje de entrada (en mm).

deort 0 0 12,0708996 13,9457702 18,9058463 18,5995589 0 0
dgist 0 0 12,0708996 13,5867145 18,8315841 18,5995589 0 0

Figura 3.80. Diametros requeridos para la resistencia estatica del eje intermedio (en mm).
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deort 0 0 14,7660747 19,1117572 18,364952  18,364952
dgist 0 0 14,7660747 18,4262034 17,5051838 17,5051838

Figura 3.81. Didmetros requeridos para la resistencia estatica del eje de salida (en mm).

3.8.3- Fatiga

A la hora de calcular la fatiga se utilizan cinco ecuaciones (ecs.2.61 a 2.65)
correspondientes a los métodos de Goodman, Soderberg, segundo método de
Goodman, Gerber y la eliptica de la ASME respectivamente.

Aunque anteriormente se han calculado los esfuerzos, para alguno de estos
métodos se necesita el valor medio y amplitud del esfuerzo, tanto de flexion
como de torsion. El valor medio del flextor es cero y su amplitud es el valor
calculado, en el caso del torsor el valor medio es el calculado y la amploitud
€s cero.

El valor de los esfuerzos medios y alternos es (figuras 3.82 a 3.84):

M, 0 0 34711,1015 34711,1015 0 0
M, 0 0 0 0 0 0
T, 0 0 0 0 0 0
T, 23873,2415 23873,2415 23873,2415 0 0 0

Figura 3.82. Esfuerzos medios y alternos en el eje de entrada.

M, 0 0 61010,3357 61010,3357 223199,101 223199,101 0 0
M, 0 0 0 0 0 0 0 0
T, 0 0 0 0 0 0 0 0
T 0 0 0 71619,7244 71619,7244 0 0 0

Figura 3.83. Esfuerzos medios y alternos en el eje intermedio.
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M, 0 0 111681,102 111681,102 0 0
M, 0 0 0 0 0 0
T, 0 0 0 0 0 0
T, 0 0 0 214859,173 214859,173 214859,173

Figura 3.84. Esfuerzos medios y alternos en el eje de salida.

Y el valor del diametro en funcion del método de calculo para la fatiga (figuras
3.85, 3.86y 3.87):

dyarn 872060647 872060647 12,024421 11,7133721 0 0
dsrer  9,25582158 9,25582158 12,1465502 11,7133721 0 0
deoss 831234511 831234511 12,9692626 11,7133721 0 0
dener | HDIV/Ol ~ #DIV/O!  12,144695 11,7133721 #DIV/0!  #iDIV/O!
dasve 882250375 8,82250375 12,0453805 11,7133721 0 0

Figura 3.85. Didametros requeridos para la resistencia a fatiga del eje de entrada (en mm).

dyrarin 0 0 13,510383 14,4486512 20,9442644 20,8176004 0 0
dsoger 0 0 13,510383 14,7610237 20,9954728 20,8176004 0 0
deood 0 0 13,510383 15,8346057 21,9156583 20,8176004 0 0
deeter | #iDIV/O!  #DIV/O!  13,510383 14,7023371 21,0037564 20,8176004 #iDIV/O!  #iDIV/O!
dasme 0 0 13,510383 14,4959483 20,9517085 20,8176004 0 0

Figura 3.86. Diametros requeridos para la resistencia a fatiga del eje intermedio (en mm).

dyarin 0 0 16,5269641 19,0324695 17,336772  17,336772
dsoger 0 0 16,5269641 19,7163371 18,364952  18,364952
deood 0 0 16,5269641 20,8215202 16,5251388 16,5251388
deeer | #DIV/Ol  #iDIV/O!  16,5269641 19,4012234 #DIV/0!  #iDIV/O!
dasme 0 0 16,5269641 19,139179 17,5051838 17,5051838

Figura 3.87. Diametros requeridos para la resistencia a fatiga del eje de salida (en mm).

3.8.4- Construccion
El siguiente paso es para cada seccion cual es el diametro mas grande, si el

[0}
0o
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de calculo estatico o el de calculo para fatiga, y para cada parte del eje, cual
de las dos secciones requiere mayor diametro. De esta forma se tienen los
diametros para las dos partes de los ejes de entrada y salida y las tres del eje
intermedio (figuras 3.88, 3.89 y 3.90).

Dy  11,1849942 D,  10,4857776
Dy fat 12,024421 Dy 11,7133721
D, 12,024421 D, 11,7133721

Figura 3.88. Diametros requeridos para la resistencia estatica, a fatiga y el maximo de las dos para el
eje de entrada (en mm).

Dy  12,0708996  D,., 189058463  Dj.  18,5995589
Dy fac 13,510383 Dy 20,9442644 Dy, 20,8176004
D, 13,510383 D, 20,9442644 Ds 20,8176004

Figura 3.89. Diametros requeridos para la resistencia estatica, a fatiga y el maximo de las dos para el
eje intermedio (en mm).

Dies 147660747 Dy 19,1117572
Dige 165269641  D,p,  19,0324695
D, 16,5269641 D, 19,1117572

Figura 3.90. Didmetros requeridos para la resistencia estatica, a fatiga y el maximo de las dos para el
eje de salida (en mm).

La parte del eje que se introduce en el rodamiento debe tener un valor
normalizado, la lista de posibles valores es (tabla 2.6). Se ponen todos los
valores calculados para los extremos por los distintos métodos (figuras 3.91,
3.92y 3.93).
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dorres  9,25582158  dg res 0
dorrr 872060647 gy par 0
do1 9,25582158 doa 0
dror 10 yor 10

Figura 3.91. Diametros requeridos para la resistencia estatica, a fatiga, normalizado para rodamientos y
la maxima de las tres para los extremos del eje de entrada (en mm).

d01, res 0 doz, res 0
CI01,fat 0 dOZ,fat 0
dog 0 dos 0
dnor 10 dyor 10

Figura 3.92. Diametros requeridos para la resistencia estatica, a fatiga, normalizado para rodamientos y
la méxima de las tres para los extremos del eje intermedio (en mm).

don,res 0 - 18,364952

dog, fat 0 doz,fat 17,336772
do 0 do» 18,364952
Anor 10 Aor 20

Figura 3.93. Didmetros requeridos para la resistencia estética, a fatiga, normalizado para rodamientos y
la maxima de las tres para los extremos del eje de salida (en mm).

A continuacion se selecciona para cada seccion el diametro mas alto, y se
redondea hacia arriba para que las dimensiones sean facilmente
mecanizables y que no se debilite el eje (figura 3.94).

- Didmetrosentrada  Didmetros intermedio - Didmetrossalida
do1 10 do1 10 do1 20
D1 13 D1 14 D1 21
D2 12 D2 21 D2 21
do2 10 D3 21 do2 20
do2 10

Figura 3.94. Didmetros para cada seccion, resultados finales en mm.
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3.9- Cojinetes

El calculo de cojinetes parte de conocer las cargas que actian sobre ellos. No
es necesario calcular las reacciones en los apoyos (fig.3.95) ya que se toman
del calculo de ejes.

Reaccién apoyo 1 Reaccién apoyo 3 Reaccién apoyo 5
X -0,21220659 X 0,98386692 X -1,27323954
y -0,53663542 y -0,25606855 y 3,48800091
abs 0,5770695 abs 1,0166441 abs 3,71312392
Reaccion apoyo 2 Reaccion apoyo 4 Reaccion apoyo 6
X -0,42441318 X 1,56261217 X -0,63661977
y -1,07327083 y -3,36602656 y 1,74400045
abs 1,154139 abs 3,71104993 abs 1,85656196

Figura 3.95. Reacciones en los apoyos en kN.

Utilizando los parametros de la tabla 2.4 y las reacciones en los apoyos es
posible calcular la carga equivalente (figura 3.96) mediante la ecuacion 2.66.

F. 0,57851836 1,15703672 1,01683893 3,71998502  3,72270338 1,86135169
F, 0 0 0 0 0 0
F 0,57851836 1,15703672 1,01683893 3,71998502 3,72270338 1,86135169

Figura 3.96. Cargas radiales, axiales y equivalentes (en kN).

En funcion de la tabla 2.5 en usuario decide cual es el uso de los mostrados
se asemeja mas al que tendra la reductora y selecciona su vida util en
servicio en horas (figura 3.97).

Duracién normal de los rodamientos
Engranajes universales | 8000..15000 11500

Figura 3.97. Duracion seleccionada para los rodamientos de la reductora (en horas).
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Conocida la vida util en horas y conociendo la velocidad a la que trabaja cada
cojinete, el calculo de la vida util en revoluciones (fig.3.98) se realiza
mediante la ecuacion 2.68.

L, 11500 11500 11500 11500 11500 11500
n 3000 3000 1000 1000 333,333333 333,333333
L 2070000000 2070000000 690000000 690000000 230000000 230000000

Figura 3.98. Vida (til en revoluciones para los rodamientos.

El factor de carga dinamica se despeja de las ecuaciones anteriores. Con la
vida util y la fuerza dinamica equivalente se puede calcular el valor minimo
del factor de carga dinamica (fig.3.99):

C 7,3544732 14,7089464 8,98363242 32,7929002 22,7500343 11,3750172

Figura 3.99. Factor dureza para cada rodamiento.

El siguiente paso es buscar en la tabla 2.6 el factor de carga dinamica para el
diametro dado por el eje. Junto a este valor aparecen las dimensiones que
debe tomar el rodamiento (fig.3.100).

D 26 26 26 26 42 i)
d 10 10 10 10 20 20
B 8 8 8 8 8 8

d, 4 4 4 4 55 5,5

Figura 3.100. Dimensiones de los rodamientos una vez calculados (en mm).
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Capitulo 4: Implementacion en Autodesk
Inventor

Diseno de reductores de engranajes 73



74

Escuela de Ingenierias Industriales

Diseno de reductores de engranajes



4.1- Autodesk Inventor

4.2- Parametros
La importacion de parametros es muy sencilla e intuitiva. Primero se deben
crear todos los parametros en la hoja de Excel y luego se abre Autodesk
Inventor y se realiza el siguiente procedimiento:

Marcos Saenz Nino

e Manage, Parameters
e Link, seleccionar ruta del documento Microsoft Excel (fig.4.1)

e Una vez abierto, sobre el documento botdn derecho, seleccionar Start

Cell (fig.4.2)

l mm (Rod1D +Red1d) [ 2ul 18,0..[C0 18,0,
ul Rodin 8,00... (1 8,00... "
360 deg | .

E
Buscaren: |, TFG_MarcosSaenzMino_Reductor - @ _‘F = '

-

Fecha de modifica.. Tipo Tamafio
27/08/201510:38
21/08/201517:40
27,/08/201510:33

21/08/201517:40

Nombre

.. Inventor Carpeta de archivos
Irj CalculadoraEngranajes_20-8-2015
\EﬁTFG_MarcosSaenzNino_CaIcuIadoraEngrana...

0= TFG-Memoria_21-8-2015

919 KB
913 KB |
11.568 KB

Haja de célculo h...

Hoja de calculo h...

Documento de M.

T

v] [ Cancelar I

Nombre TFG_MarcosSaenzMino_CalculadoraEngrangjes

Tipo: Al Fies 9

Reset Tolerance

+ | A|O|—

Update

""| BEEE

Figura 4.1. Ruta del documento Excel del que importar los pardmetros.

ke > dii ul Rodin
ike ! d12 deg 360 deg
— User Parameters
irculdlll ¥ | #1id: \Wsersimarcos\Desktop\TFG_MarcosSaenzhino_Re. ..
nd o Delete Folder

Edit Start Cell

Figura 4.2. Seleccién de la cuadricula inicial.
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Cuando luego se acote una medida se puede poner el nombre del parametro
o una férmula con varios parametros (figs.4.3 y 4.4). Cuando se modifique el
valor del parametro en el documento aparecera en color el icono actualizar
(Administrar, actualizar). Este proceso puede tardar aproximadamente un
minuto ya que debe comprobar elemento a elemento si le afecta la
modificacion del parametro.

- Model Parameters
-|d0 mm (Rod1D +Rod1d ) /2 ul 18,0... () 18,0...|T
-1d1 mm (Rod1B +Rodidb ) f4ul 3,00... [ 3,00, (T
- d2 mm (RodiE +Rodidb ) [ 4ul 3,00... | 3,00... (T
-1d3 mm Rod1db /& ul 0,50... | 0,50...(T
.| d5 mm Rod1db 4,00... | 4,00... (T
.1 d6 mm Rod1db 4,00... | 4,00... (T
-|d7 mm Rodidb / 2ul 2,00... [ [2,00...(]
.1d10 mm (Rod1D +Rod1d ) /2 ul 18,0... () 18,0...|T
-d11 ul Rod1n 8,00... | 8,00... (T
.1d12 deg 360 deg 380,... () 360,... (T
| - N

Figura 4.3. Equivalencia entre los pardmetros del modelo y los importados.

Parameters @
Parameter Name Unit/Tyg | Equation Mominal Valu| Tol. | Model Value | Key Comment =
--{ Lenm mm 7 mm 7000000 |} 7000000 (T |
| Tor idc mm 10 mm 10,000000 [0 10,000000 |7 |
-1 Cajah mm 100 mm 100,000000 (¢ 100,000000 | |
| CajaDm mm 154 mm 154,000000 () 154000000 | |
-1 Lened mm 3mm 3000000 () (3000000 (|
Rederl mm 5mm 5000000 () (spoo0000 (T
ARod3x1 mm 7mm 7000000 () |7000000 (T |
- ARod4D mm 22 mm 22,000000 () |22,000000 ([ |
-{ Tor 2dc mm 1mm 1,000000 [0 1000000 ([T |C
| Tap1dt mm 15 mm 15,000000 [0 15000000 | |
1 ARodEx1 mm 7 mm 7000000 |y [7o000000 ||
| Tap1da mm 29,5 mm 29,500000 () [29,500000 (|7
- ESpEXL mm 20 mm 20,000000 () [20,000000 (T (T
Tap2e mm 2mm 2000000 () |2000000 ([ |
-+ NerGA mm 1mm 1000000 (O (000000 (T |
| Tor2Le mm 1 mm 1,000000 [0 1000000 ([T |C
-{Redr1 mm 1mm 1,000000 |0 (000000 ([T (I
| ARod&D mm 22 mm 22,000000 |0 |22,000000 (T |
. ARod5d mm 15 mm 15,000000 [¢) 15000000 | |
| ARod5x2 mm 3mm 3000000 () (3000000 (|
ARoded mm 15 mm 15,000000 () |15,000000 (T (T
CajaHol mm 10 mm 10,000000 [0 10000000 (T |
-{ Ner2A mm imm t000000 |0 |go00000 (T (T 9
E] [ addnumeric [+ [ update | Reset Tolerance
Er—— [+/A[O]=)

Figura 4.4. Lista de pardmetros importados.
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Una vez que la hoja de calculo ha dimensionado la reductora debe guardarse
con el mismo nombre que tenia y pulsar el boton de actualizar en la pestana
de administrar.

4.3- Diseno de elementos

4.3.1- Rodamientos
Los rodamientos son un ensamblaje formados por cuatro tipos de piezas
distintas: las pistas interior y exterior, el anillo y las bolas.

4.3.1.1- Pista interior

La pista interior tiene como principal caracteristica un surco por su cara
exterior del radio de las bolas del rodamiento. Debe tener el mismo diametro
interior que el diametro del eje que se introduce. La figura 4.5 muestra la
pista interior del rodamiento 6.

Figura 4.5. Pista interior de los rodamientos.

4.3.1.2- Pista exterior

Muy similar a la pista interior pero en este caso el surco va por el cilindro
interior y uno de los lados no tiene curvatura, para poder montar el
rodamiento. La pista exterior del rodamiento 6 aparece en la figura 4.6.
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Figura 4.6. Pista exterior de los rodamientos.

4.3.1.3- Anillo
Anilla plana (fig.4.7) con tantos orificios como bolas tiene el rodamiento. Estos

orificios son en la parte interior con forma esférica y en la exterior cilindrica,
de esta forma los rodamientos entran pero no se caen y mantienen el anillo

en su sitio.

Figura 4.7. Anillo de los rodamientos.
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4.3.1.4- Bolas
Poco que decir de estas piezas, esferas del radio deseado (fig.4.8) para que
encajen perfectamente con el resto de elementos.

Figura 4.8. Bola utilizada en los rodamientos.

4.3.1.5- Montaje rodamiento
Para montar los rodamientos se utilizan las distintas restricciones y relaciones
de las que dispone el programa.

Las pistas interior y exterior y la anilla comparten el eje de revolucion, de
manera que todas estan centradas. Para alinear luego estas piezas se utilizan
las bolas, que tienen tangencia interior con los surcos de las pistas y con los
orificios del anillo.

Por Gltimo se replica tanto la bola como sus restricciones de manera radial el
namero requerido de veces. El resultado se muestra en la figura 4.9.
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Figura 4.9. Rodamiento montado.

4.3.2- Ejes

Los ejes se producen todos por revolucion. Ademas de las medias propias
también toman parametros de la longitud de diente de los engranajes a los
que van unidos y del radio de redondeo.

4.3.2.1- Entrada

El eje de entrada (fig.4.10) es el de menores diametros debido a que la
potencia es a alta velocidad y por tanto a bajo par. Tiene la parte de entrada
mas larga para que sobresalga de la caja.

Figura 4.10. Eje de entrada.
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4.3.2.2- Intermedio

El eje intermedio (fig.4.11) es el Unico que tiene tres secciones y dos planos
intermedios. Aunque en este caso dos secciones tengan el mismo diametro y
parezca que es soblo una al variar valores se pueden apreciar las tres
secciones.

Figura 4.11. Eje intermedio.

4.3.2.3- Sallda
El eje de salida (fig.4.12) es muy similar al de entrada con la diferencia de sus
grandes diametros, para poder soportar las fuerzas a las que esta sometido.
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Figura 4.12. Eje de salida.

4.3.3- Alojamiento

El alojamiento se compone de la caja que va unida al suelo y de la tapa, que
se encarga de cerrar la caja y evitar que los engranajes estén expuestos y los
rodamientos no estén adecuadamente sujetos.

4.3.3.1- Caja

La caja (fig.4.13) es la pieza mas grande de todo el conjunto, ya que junto a la
tapa son las encargadas de alojar los rodamientos y los ejes, ademas de
aguantar los esfuerzos que estos les transmiten.
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Figura 4.13. Vista general de la caja.

Cuenta con dos pletinas colocadas paralelas a los ejes y que sobresalen de la
caja que tienen orificios (fig.4.14) por los que pasar tornillos que la sujeten
adecuadamente al suelo.

Figura 4.14. Detalle de la sujecion de la caja al suelo.

Para mantener los rodamientos en su sitio tiene partes que se amoldan a su
geometria exterior (figs.4.15 y 4.16) asegurando una buena sujecion.
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Figura 4.15. Detalle del alojamiento para los rodamientos en la caja.

Figura 4.16. Detalle del alojamiento del sexto rodamiento en la caja.

4.3.3.2- Tapa
La tapa tiene una geometria bastante similar a la caja salvo por las pletinas y
por su forma redondeada (fig.4.17).
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Figura 4.17. Vista general de la tapa.

Dispone una forma idéntica a la caja en lo referente a los rodamientos, siendo
simétricos respecto del plano que los separa (figs.4.19 y 4.19).

Figura 4.18. Detalle del alojamiento para los rodamientos en la tapa.
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Figura 4.19. Detalle del alojamiento para los rodamientos del eje intermedio en la tapa.

La union entre la tapa y la caja se realiza mediante tornillos. En la figura 4.20
se muestra el alojamiento de uno de ellos.

Figura 4.20. Detalle de un orificio para tornillo de la tapa.

4.3.4- Engranajes

Los engranajes son la Unica parte que no se puede automatizar por completo
y sus parametros deben ser introducidos de manera manual (salvo la longitud
de los dientes).
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Estos engranajes no tienen las medidas exactas calculadas mediante la
aplicacion Excel, por lo que no deben tomarse los engranajes obtenidos por
Inventor como exactos. En cualquier caso sirven para dar una idea de la
forma del engranaje.

Una vez ensamblados los rodamientos y ejes a la base se puede realizar el
calculo de engranajes. Se realiza de la siguiente forma:

e Design, Spur Gear

e Design Guide, Number of Teeth

e Ahora se introduce la relacion de transmision, el modulo y la longitud
del diente, ademas de seleccionar los planos de inicio. La pantalla se
muestra en la figura 4.21.

¥ Desion | f5 calclation = [ﬁl&] &

Common »
Design Guide Pressure Angle Helix Angle
[Mumber of Teeth ~|  ,0000deg ~  0,0000deg v
Desired Gear Ratio Unit Corrections Guide

3ul ~ | Internal [User v]
Module Center Distance Total Unit Correction

1,375 mm w 150,000 mm - 0,0912ul L
Gearl Gear2

Cindrical Face Cyincrical Face

Number of Teeth % Number of Teeth %
54l . Start plane 164l . #7| start plane
Facewidth Unit Correction Facewidth Unit Correction

13,75 mm b 0,0000ul + 13,73 mm F0,0912ul L

Figura 4.21. Modeladora de engranajes.

Si se separan se puede observar con detalle su geometria. La figura 4.22
muestra el par de entrada y la figura 4.23 la pareja de salida.
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Figura 4.22. Pareja de engranajes de entrada.

Figura 4.23. Pareja de engranajes de salida.

4.4- Montaje
Para realizar el montaje se siguen los siguientes pasos:

e Insertar los rodamientos en los ejes haciendo que los ejes de ambos
sean coincidentes.

e Hacer que los rodamientos lleguen a los topes de los ejes dando
coincidencia entre una arista de la pista interior del rodamiento y el
final del redondeo del gje.

e Coincidencia de las superficies exterior de los rodamientos con el lugar
en el que tienen que reposar de la caja.
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e Coincidencia de las superficies laterales de los rodamientos con el
tope de los alojamientos en la caja.

Una vez realizado esto el resultado es siguiente (fig.4.24):

Figura 4.24. Paso intermedio del montaje, con la caja, los rodamientos y los ejes colocados.

A continuacion se utiliza la herramienta integrada para el calculo de
engranajes y con el procedimiento explicado en el apartado anterior se
anaden los cuatro engranajes (fig.4.25).
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Figura 4.25. Montaje con engranajes a falta de la tapa.

Para colocar la tapa se fuerza la coincidencia de los ejes de dos taladros de la
tapa y la caja para colocar adecuadamente ambas piezas. Luego se hace que
toquen ambas piezas y el montaje esta finalizado (fig.4.26).

Figura 4.26. Montaje de la reductora completo.
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Capitulo 5: Impresion 3D
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5.1- Impresora
La impresora utilizada es una Prusa i3 con marco de acero y utiliza un
controlador Arduino Mega (fig.5.1).

Figura 5.1. Impresora Prisa i3

El volumen de impresion es de 20x20x20cm y tiene una resolucion de
0.15mm en el eje vertical. El extrusor trabaja con filamento de 3mm y su
diametro es de 0.4mm.

El extrusor es capaz de alcanzar temperaturas de hasta 275°C y la cama
puede calentarse hasta los 100°C, aunque en un ambiente calido y
controlado es viable llegar a los 110°C. Sobre la cama caliente se encuentra
un vidrio plano sobre el que se aplica laca para mantener las piezas
adheridas.
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5.2- Plastico
El plastico con el que se han impreso todas las piezas es PLA (polidcido
lactico) de color negro (fig.5.2).

E P 4 A

Figura 5.2. Bobina de plastico ABS.

Aunque las propiedades varien mucho en funcion del color y suministrador del
filamento, unos valores medios son:

* Densidad: 1.210-1.430gcm3

e (Cristalinidad: 37%

e Temperatura de transicion vitrea: 60-65°C
e Temperatura de fusion: 150-160°C

e Modulo de elasticidad: 2.7-16GPa

Se ha decidido utilizar PLA y no ABS por su facilidad para imprimir piezas
grandes. Aunque el ABS es mas resistente, también sufre una contraccion
muy fuerte con lo que las piezas salen deformadas si sus dimensiones son
grandes.

5.3- Software
La impresora es controlada mediante el software libre RepetierHost (fig.5.3),
que permite un manejo total de sus funciones.

Tiene integrado el programa Slic3r para definir los parametros de impresion y
transformar la pieza en formato stl en un conjunto de instrucciones.
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Figura 5.3. Interfaz RepetierHost

Los parametros de impresion son:

e Temperaturas:
0 Del extrusor: 200°C
0 De lacama: 80°C
e \Velocidades:
o0 De perimetros: 50 mm/s
0 De detalle: 80% velocidad perimetros
0 De relleno: 65 mm/s
e [Espesor capas:
0 Primera capa: 0.3 mm
0 Resto de capas: 0.3 mm
e Ventilador:
0 Primera capa: apagado
0 Resto de capas: 100 %
e Material de soporte:
0 Activado

5.4- Piezas

Las piezas deben ser modificadas para poder caber dentro de la impresora y
por cuestiones del comportamiento del plastico fundido.

Se adjuntan también los modelos en archivos stl.

5.4.1- Rodamientos
Los rodamientos son uno de los elementos que no se han impreso. Para

asegurar su correcto funcionamiento se han utilizado unos rodamientos
rodamientos 608 zz blindados (fig.5.4).
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Figura 5.4. Rodamientos blindados 608 zz.

Sus dimensiones son 8x22x7mm. Sus caracteristicas dinamicas cumplen de
manera sobrada con el uso que se les va a dar.

En cualquier caso se ha adaptado el modelo (fig.5.5) a esas mismas
dimensiones por si es posible alcanzar la precision suficiente en un futuro.

Figura 5.5. Modelo imprimible de rodamientos.
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5.4.2- Ejes

5.4.2.1- Entrada

El eje se fracciona en dos partes, la que se inserta en el rodamiento 1 (fig.5.6)
y la que se inserta en el rodamiento 2 (fig.5.7).

Figura 5.6. Parte del eje de entrada correspondiente al primer rodamiento.

Figura 5.7. Parte del eje de entrada. correspondiente al segundo rodamiento.
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5.4.2.2- Intermedio

En este caso el eje se divide en tres piezas, la del medio se une a los dos
engranajes, por eso tiene la geometria ensanchada en ambos extremos. Las
partes que se unen a los rodamientos 3 (fig.5.8) y 4 (fig.5.10) son similares a
las anteriores, mientras que la central es diferente (fig.5.9).

Figura 5.8. Parte del eje intermedio que se inserta en el tercer rodamiento.

Figura 5.9. Parte central del eje intermedio.

98 Diseno de reductores de engranajes



Marcos Saenz Nino

Figura 5.10. Pieza del eje intermedio correspondiente al cuarto rodamiento.

5.4.2.3- Salida
Poco que explicar, casi idéntico al eje de entrada con las dos partes
correspondientes a los rodamientos 5 (fig.5.11) y 6 (fig.5.12).

Figura 5.11. Parte del eje de salida que se inserta en el quinto engranaje.
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Figura 5.12. Elemento del eje de salida que se une al sexto rodamiento.

5.4.3- Alojamiento

5.4.3.1- Caja

Mismo modelo (fig.5.13), aunque prescinde de ciertos radios de redondeo por
sSu pequeno tamano.

Figura 5.13. Caja lista para ser impresa.

5.4.3.2- Tapa
Caso idéntico a la caja, modelo a escala de la tapa (fig.5.14).
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Figura 5.14. Tapa adaptada a las medidas de la impresora 3D.

5.4.4- Engranajes

Realizados una vez se han ensamblado todas las piezas. Tienen formas que
encajan con las de los ejes para asegurar la union. Se ha intentado dar pocos
dientes para que la impresion sea correcta (figs.5.15 y 5.16).

Figura 5.15. Par de engranajes de entrada.
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Figura 5.16. Par de engranajes de salida.

5.5- Montaje

Poco que decir del montaje, se realiza de manera idéntica al explicado en el
apartado 4.4.

Cuando estan montados todos los elementos menos la tapa se procede a
calcular los engranajes mediante la herramienta integrada en Autodesk
Inventor. El resultado se muestra en la figura 5.17.

Figura 5.17. Montaje interior completo.
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Posteriormente se coloca la tapa y el montaje termina (fig.5.18).

Figura 5.18. Reductora montada con tapa.

Diseno de reductores de engranajes 103




Escuela de Ingenierias Industriales

104 Diseno de reductores de engranajes



Marcos Saenz Nino

Capitulo 6: Conclusion
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Pese a existir multitud de manuales para el diseno de maquinas y dar estos
métodos para el calculo de los distintos elementos, en la practica sélo son
Gtiles a modo de explicaciébn o para pequenas piezas. Al utilizarlos para
realizar calculos a gran escala demuestran ser poco practicos por lo pesado
de su utilizacion.

Con una herramienta tan sencilla y utilizada como es Microsoft Excel se
pueden encadenar todos estos calculos y conseguir realizarlos de una forma
casi automatica. Gracias a la integracion de esta con Autodesk Inventor
Professional 2015 se pueden también crear modelos CAD de manera muy
sencilla.

En el segundo capitulo se le ha explicado al lector la base te6rica sobre la que
se trabaja posteriormente. Se ha utilizado en la medida de lo posible la norma
nacional UNE y cuando no ha sido posible se han utilizado normas
internacionales ISO.

En los siguientes capitulos se ha realizado un seguimiento de los pasos
utilizados para integrar toda la formulacién primero en una hoja de calculo
Excel y luego en un modelo parametrizado realizado en Autodesk Inventor
Professional.

Durante el tiempo de realizacion del trabajo han ido apareciendo diversas
herramientas comerciales que tienen una funcion similar a la herramienta
aqui expuesta, pero con ciertas excepciones.

Pese a realizar el calculo de forma completamente automatica, los algoritmos
de calculo son completamente opacos para el usuario. Se introducen las
condiciones iniciales y lo Unico que se obtiene es un resultado, sin conocer el
mecanismo por el que el programa ha llegado a la solucion. Ademas estan
limitados a la funcion que el programador les haya dado.

Frente a esto, esta calculadora permite observar paso a paso el proceso de
resolucion y al ser posible modificar Excel tiene potencial para ser ampliada
con nuevas funcionalidades. De igual forma puede servir de base para el
calculo de otro tipo de maquinas, ya que dispone de calculo para engranajes,
ejes y rodamientos.
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