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PROLOGO

La tecnologia d el disefio d e m ecanismos e sta firmemente arraigada en nuestra
economia e industria global. Su uso no marca limites o fronteras, ya que la importancia
que el disefio tiene es tal que se ha estandarizado. El conocimiento acerca de la
aplicacion y uso de los transmisores de potencia ha hecho que los trabajos en los que se
requiera potencia, fuerza o movimiento; Su célculo, seleccién y disefic sean cada vez

mas sencillo y facil de llevar a cabo.

Con la estandarizacién que ha tenido el disefio mecanico, ha traido consigo que
cada vez haya mas facilidad para la formacién y capacitacién de ingenieros, gente de

proyectos y calidad.

Esta tesis es realizada con la finalidad de que llene un espacio en el campo del
disefiador. La practica de estindares no puede ser universalmente satisfactoria si no se
sigue un programa de entrenamiento para familiarizar a los usuarios con el arte de

conocer ¢l disefio mecanico.
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Sintesis.

Para la realizacion del estudio iniciaremos con el antecedente histérico de los
engranes para posteriormente estudiar la clasificacién, las leyes y fundamentos que rigen
su comportamiento tanto cinematicamente como mecdnicamente, luego se tiene la

presentacion de la caracterizacion geométrica del diente para su engranaje.

Se presenta otro aspecto importante en los diferentes tipos de conexiones de los

elementos dentados como lo son los trenes de engranes, pifién cremallera entre otros.

En cuanto a los procesos de fabricacién y materiales de uso para estos elementos
se plantea una descripcién de los procesos mas comunes cmpleados y los materiales que

son seleccionados segun su aplicacion.

Se desarrolla el calculo del disefio del reductor de engranaje para 20 H.P. con las

teorias de los engranajes en cuanto a su comportamiento de los dientes en contacto.

Para finalmente, obtener conclusiones del analisis de comportamiento mecanico

de este engranaje.



1.- Introduccion.

1.1.- Objetivo de la tesis.

Esta t ¢sis tiene ¢ omo o bjetivo el e studio d ¢ un reductor de velocidad con una
capacidad de 20 H.P. como fuerza o potencia de transmision para el movimiento de una
carga, al igual que el analisis cinematico para determinar su comportamiento dinamico

como cuerpos rigidos.

Lo anterior estard dirigido a desarrollar una metodologia de célculo para obtener
soluciones viables de disefio mecanico, en problemas ingenieriles, dando como resultado

la mejora en el criterio metodologico del disefio de engranes.

1.2.- Justificaciéon del trabajo de tesis.

Al iniciar la realizacion de esta tesis, la cual trata de disefiar y analizar el
comportamienio de dinamico o estitico de los engranajes y la obtencion de una
metodologia apegada a las recomendaciones del AGMA (American Gear Manufacturers
Association), para el desarrollo del analisis de los engranajes obteniendo los resultados

de variables y parametros de disefio.

Se en cuenta que AGMA es una fuente de¢ informacién practica y tedrica en el
area de disefio de engranes, y ¢l manejo de las variables involucradas (potencia,
velocidad angular, par mecanico, factores de correccién para esfuerzos de tension o

fatiga, etc.) considerando para esto a un posicionador de potencia de 20 H.P..

10



1.3.- Planteamiento del problema a resolver.

Es el disefio de un reductor de 20 H.P. considerando su aplicacién en el mangjo
de carga equivalente a esta potencia, a través de las teorias de resistencia a flexiony

resistencia de superficie.

1.4.- Metodologia.

En este estudio se considera que el reductor de engrane esta basado en dientes
rectos, y se comparara su comportamiento con un reductor de dientes helicoidales; Para
¢sto se realizara el analisis correspondiente para cada uno de los reductores, en ¢l cual se
calculara la geometria de cada sistema de engranajes, para luego establecer el calculo

por resistencia a la fatiga en los dientes, basado en el limite de endurancia a la flexion y

compresion.
Una vez obtenidos los resultados de cada una de las variables y pardmetros de

cada reductor, se podra realizar una conclusion basada en la eficiencia y funcionamiento

mecanico para establecer los criterios de seleccion del reductor.

1.5.- Limites del estudio.

La limitacién de este estudio ¢s la fabricacion y la simulacién de los modelos de

experimentales de los reductores de engrane recto y helicoidal, debido al alto costo.
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2.- Teoria de engranes.

2.1.- Introduccion del engrane y sus aplicaciones.

Los engranajes o transmisiones de engranes se utilizan ampliamente en diversos
mecanismos y maquinas, desde abrelatas hasta barcos portaviones. Siempre que es
necesario una cambio ¢n la velocidad o ¢n ¢l par ( momento de rotacién) de un
dispositivo rotatorio, generalmente se usara un engranaje. En esta tesis describird la
teoria de la accion de los dientes de un engranaje y el disefio de estos dispositivos
oblicuos para €l control de movimiento. La forma de un diente de engrane ha llegado a

ser completamente estandarizada por buenas razones cinematicas que sé describiran.

Muchos fabricantes ponen al alcance engranes de diversos tamafios y estilos.
Cajas de engranes para relaciones particulares de transmision, son “articulos de
existencia”. El disefio cinemdtico de trenes de engranes interviene principalmente en la
seleccién de valores apropiados de relaciones y didmetros de engranes. Un diseiio
completo de un engranaje implicara necesariamente condiciones de resistencia de
materiales y estados de esfuerzo complicados a los cuales estaran sometidos los dientes
del engrane. Sé describird la teoria cinematica de las ruedas dentadas. Los tipos comunes
y el disefio cinemdtico de engranajes y trenes de los tipos simples, compuesto, con

reversidn y epiciclo.
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2.2.- Clasificacion de los engranes,

2.2.1.- Engranes rectos, helicoidales y espirales.

Engranes rectos: son los de contomo cilindrico en el que los dientes son paralelos
al eje de simetria del engrane. Un engrane cilindrico recto es la rueda dentada maés
simple y de menor costo de fabricacién. Los engranes rectos, solo pueden conectarse si

sus ¢jes de rotacion son paralelos. En la figura 2.2.1a se ilustra uno de estos engranes.

Figura 2.2.1a.- Engrane comun cilindro recto

Engranes helicoidales: En estas ruedas cilindricas, la configuracion de sus
dientes es la de una hélice con un angulo de orientacidn y respecto al eje del engrane,

€oino se muestra en la figura 2.2.1b.

Figura 2.2.1b.- Par de engranes helicoidales opuestos acoplados en ¢jes paralelos.
14



En la figura 2.2.1b se ilustra un par de engranes helicoidales de orientacion
opuesta; sus ejes d e rotacion son p aralelos. D os engranes h elicoidales cruzados de la
misma orientacién, pueden conectarse con sus ¢jes formando un cierto angulo, segin se
muestra en la figura 2.2.1c. Los dngulos de hélice pueden disefiarse de modo que

permitan un cierto angulo de desvio entre los ¢jes de rotacién de los engranes.

Figura 2.2.1c.- Par de engranes helicoidales de la misma direccion acoplados en gjes

cruzados.

‘Los engranes helicoidales son de manufactura mas costosa que los engranes
rectos, pero ofrecen ciertas ventajas. Son de operacion mas silenciosa que los rectos
debido al contacto mas suave y gradual entre las superficies anguladas de los dientes,
cuando estos entran en contacto. En los engranes rectos, los dientes entran de inmediato
en contacto sobre todo el ancho de la cara. El impacto repentino de diente contra diente
produce una vibracién particular que se oye como el gemido caracteristico de los
engranajes rectos en operacion, el cual no se percibe en los engranajes helicoidales
cuando trabajan. De ignal modo para los mismos didmetros de engranaje y paso
diametral, un engranaje helicoidal es mas resistente debido a la forma ligeramente més

gruesa del diente, en un plano perpendicular al ¢je de rotacion.

Engranes bihelicoidales: se construyen en principio al unir cara con cara, o
adosar dos engranes helicoidales de idéntico paso diametral o didmetro, pero con
orientaciones opuestas, montadas sobre el mismo eje o arbol. Los dos conjuntos de

dientes en esquina suelen formarse en la misma pieza base para engrane.

15



La configuracion de dientes angulados en un mismo sentido, en forma de “espina
de arranque” es la que da su otro nombre a estos engranes llamandoles espinales;
llamados también de dientes en “v*. Su conveniencia respecto a los helicoidales simples,
es la cancelacién interna del empuje axial que se manifiesta en engranajes de este iltimo
tipo, pues en cada “mitad* helicoidal de una rueda dentada espinal, se presenta una carga
axial opuesta a la de la oira. De modo que no se necesitan cojinetes contra el empuje
axial sino solo de soporte transversal, para el gje. Esle tipo de engranaje es mucho mas
costoso que uno helicoidal, y tiende a ser utilizado ¢n aplicaciones de gran potencia de

transmision.

Eficiencia: un engranaje comin (recto ) puede tener una eficiencia de 98% a
99%. Uno helicoidal es menos eficiente debido a la friccion deslizante a lo largo del
angulo de la hélice. También presenta una fuerza de reaccidén a lo largo del eje de
rotacion, 1o que no o curre en un engranaje recto. De manera que una transmision de
engranes helicoidales debe estar montada en cojinetes de empuje ademads de las radiales,
para evitar que sus ejes de soporte sé€ desplacen axialmente. Se presentan también
algunas perdidas por rozamiento en los cojinctes de empuje axial. Un engranaje
helicoidal paralelo tendra una eficiencia de casi 96% a 98%, y uno cruzado, una de 50%
a 90%. El paralelo ( orientacién opuesta pero con el mismo angulo de hélice ) tiene
contacto lineal entre los dientes, y puede operar con cargas eievadas a altas velocidades.
El cruzado tiene contacto puntual vy una gran componente de deslizamiento que se limita

a su aplicacidn en situaciones de carga ligera.

Si los engranes han de ser conectados y desconectados en direccién axial al estar
en movimiento, las dos ruedas rectas son mas convenientes que los helicoidales, ya que
el angulo de la hélice interfiere con el movimiento axial de separacion v de contacto.
Desde luego, los engranes espinales no pueden desconectarse axialmente, por tal razén,
las transmisiones positivas en los camiones suelen tener engranes rectos, en tanto que las
transmisiones de los automdviles estandares usan engranes helicoidales de conexidon
constante, para un funcionamiento mas silencioso, y poseen un mecanismo de

sincroconexion para permitir el desplazamiento.

16



2.2.2.- Mecanismo de gusano.

Si el 4ngulo de hélice aumenta lo suficiente, ¢l engranaje helicoidal se convierte
en un tornillo sin fin, el cual tiene solo un diente dispuesto continuamente alrededor del
casquillo, con varias vueltas, como sucede con la rosca de un tornillo. Dicho elemento se
conecta a un elemento especial llamado engrane de gusano ( o corona de sinfin), cuyo
eje de rotacion es perpendicular al del gusano, como se ve en la figura 2.2.2. Como el
gusano ( elemento impulsor) tiene solo un diente, la relacién de engranaje es igual a la
unidad dividida entre el nimero de dientes del engranaje. Los dientes del mecanismo de
gusano no sen de involuta sobre toda la cara, lo cual se significa que la distancia

intercentral ( d; ) debe mantenerse exactamente fija para garantizar la accioén conjugada.

Figura 2.2.2.- Mecanismo de gusano ( o sinfin )

Los elementos de un mecanismo de gusano ( sinfin y rueda) no se manufacturan
independientemente, sino como conjuntos especificos. Tienen la ventaja de poseer
relaciones de engranaje muy altas, un pequefio volumen de conjunto, y pueden soportar
muy altas cargas, especialmente en sus formas de simple o doble envolvente. De simple
envolvente significa que los dientes de engrane recubren periféricamente el flete del
gusano. De doble envolvente indica que el gusano también envuelve el dentado en
engrane, lo que hace que el sinfin tenga forma de reloj de arena. Ambas técnicas
aumentan el area de contacto entre el gusano y ¢l engranaje, y aumentan asi la capacidad

de carga y también el costo.
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Una desventaja en cualquier mecanismo de sinfin es que tiene muy altos
deslizamientos y cargas de empuje, lo cual lo hace que su eficiencia baje a un nivel de

40% a 85%.

Quiza la ventaja principal de un mecanismo de gusano es que puede disefiarse
para que sea imposible la retroimpulsién ( 0 movimiento de retroceso). Un engranaje
recto o uno helicoidal puede ser impulsado desde uno u otro eje, como un dispositivo de
elevacién o reduccién de velocidad. Aunque esto puede ser deseable en muchos casos, si
la carga impulsada debe permanecer en su lugar una vez interrumpida la potencia
motriz, no puede emplearse engranaje recto o helicoidal porque la “ retroimpulsaran”.
Lo anterior los hace inadecuados en aplicaciones como en un levantador ( o gato) para
alzar un automovil, a menos que se agregue al disefio un freno, que servira para sostener
la carga en la posicion d etenida. E1l mecanismo de gusano, solo puede ser i mpulsado
desde el sinfin, y el rozamiento puede ser lo bastante alto para que impida la
retroimpulsion desde la rueda. Asi pues, este dispositivo puede utilizarse sin freno en

sistemas sostenedores de carga, como gatos mecanicos y montacargas.

2.2.3.- Engranes conicos.

Engranes conicos: para las transmisiones de engranes en angulo recto pueden
utilizarse los engranajes helicoidales cruzados o los mecanisinos de gusano. Cuando se
requicre una transmision entre ejes oblicuos o cualquier angulo, incluso el de 90° los
engranes conicos ( o biselados ) pueden ser la solucién. Asi como los engranes
cilindricos comunes se basan en los cilindros rodantes en contacto, los engranes conicos
lo hacen en conos rodantes conectados, Los esquemas de la figura 2.2.3a ilustran lo
anterior. El dngulo entre los ejes de rotacion de los conos, y los angulos en el vértice de
cstos pueden tener cualesquiera valores compatibles, en tanto coincidan los vértices de
las superficies conicas. Si no lo hacen, ocurre un desenparejamiento de velocidad en la

interfaz.

18



El vértice ( 4pice ) de cada cono tiene un radio de rotacién nulo, y por lo tanto
velocidad igual a cero. Todos los otros puntos de la superficie coénica tendran

velocidades diferentes de cero.

Figura 2.2.3a.- Engranes conicos rectos

Engranes cénicos rectos: un engrane conico provisto de dientes con borde
rectilineo que apunten hacia la misma posicion en su eje, €s un engrane ¢onico recto. Un

engranaje de este tipo se ilustra en la figura 2.2 .3a.

Engranes conicos espirales: si los dientes de un engrane cénico no son rectos
sino curvos, y siguen una configuracién de espiral en la superficie cénica, se tiene un
engrane cénico espiral, figura 2.2.3b, andlogo a un engrane helicoidal. En ambos tipos
de rueda dentada, los ¢jes de los conos deben cortarse y sus ejes coincidir. Las ventajas y
desventajas de los engranes cénicos rectos y e¢spirales, son semejantes a las de los
engranes cilindricos rectos y helicoidales, respectivamente, en lo que respecta a la
resistencia, silenciosidad y costo. El perfil de los dientes de los engranes cénicos no €s
de involuta, sino que esta basado en una curva llamada octoidal. Deben ser adquiridos o

remplazados en pares pues no son intercambiables y sus distancias intercentrales deben

ser mantenidas con exactitud.

Figura 2.2.3b.- Engranes cOnicos ¢spirales

19



2.3.- Ley fundamental del engranaje,

Los dientes de engrane de cualquier forma evitaran ¢l resbalamiento entre 1os
elementos rodantes en contacto. La ley fundamental del engranaje, que expresa que la
relacion de velocidad angular entre los elementos de una transmision de engranes, debe
permanecer constante en toda la conexién. La relacion de velocidad angular my es igual
a la razén del radio de paso del engranaje de entrada, dividido entre el correspondiente

del engrane de salida.

_ msa]ida rentmda ( 2 3a)

( a) Juego Externo (b) Juego Interno

Figura 2.3a.- Cilindros en rodamiento.

Los radios en las ecuaciones 2.3a son los de los cilindros rodantes a los que se
agregaron dientes. El signo positivo o negativo corresponde a que s¢ irate de una
conexion interna o una externa, como se ilustra en la figura 2.3a. una conexién extema
invierte el sentido d e rotacién entre 1os cilindros y requiere el signo negativo. Enun
engranaje intemo se tiene ¢l mismo sentido de rotacion entre los ejes conectados y se
requiere el signo positivo en la ecuacién 2.3a. La superficie de contacto de los cilindros
en redamiento se convierte en circulos de paso, y sus didmetros en diametros de paso de
los engranes. El punto de contacto entre los cilindros ocurre en la linea de centros, segun

se observa en la figura 2.4.1b, y este punto se conoce como punto de paso.

20



La razon de par de torsién o ventaja mecéanica my es el reciproco de la razén de

velocidad my.

mA = L - mcntradﬂ =+ rsalida (2.3b )

Por lo tanto, un engranaje es en esencia un dispositivo que sirve para
intercambiar par de torsion por velocidad, o viceversa. Una aplicacién comin de
engranaje reduce la velocidad e incrementa el par de torsién, para mantener una razén
entre engranes mientras giran. C ualquier variacién en la razon s e m ostrara ¢ 0mo una

oscilacion en la velocidad y el par de torsién de salida.

La razén de engranes mg se toma como la magnitud, ya sea de la razén de
velocidades o de la razdn de pares de torsion.

,para mg 21 (2.3¢)

mg =‘mv| =|mA

La razon de engranes serd siempre un numere positivo > 1, sin importar la

direccién en que fluya la potencia a través de engranaje.

2.4.- Geometria de los engranes rectos y helicoidales

2.4.1,- La forma de involuta en dientes.
La involuta de un circulo es una curva que se genera al desarrollar una cuerda

tensa en un cilindro, segin se observa en la figura 2.4.1a. Observa lo siguiente con esta

curva de involuta.
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" Cuerda " tangente al circulo hase La cuerda siempre es tangente al circulo

¥ normal a la involuta base,

- El centro de curvatura de la involuta esta
Curva involuta siempre en el punto de tangencia de la

cuerda con el circulo base.

- Una tangente a la involuta siempre serd

normal a la cuerda, que es ¢l radio
'\\ instantineo de curvatura de la curva de la

Circulo base involuta.

Figura 2.4.1a.- Desarrollo de la involuta de un circulo.

La figura 2.4.1b muestra dos involutas de cilindros separados en contacto.
Representan dientes de engrane. Los cilindros a partir de los cuales se producen las
cuerdas se conocen como circulos base de los engranes respectivos. Donde los circulos
base son necesariamente menores que los circulos de paso, que estan, en los radios de
los cilindros originales de rodamiento, r, y r1,. El diente del engrane debe proyectarse a
la vez por debajo y por encima de la superficie del cilindro de rodamiento y la involuta
solo existe fuera del circulo base. La altura de dicnte que sobresale por encima del
circulo de paso se conoce como la altura de la cabeza, que se muestra como a, y a,
para el pifién y el engrane respectivamente.
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Figura 2.4.1b.- Geometria de contacto y 4ngulo de presion de dientes involutos.
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Hay una tangente comun, en ambas curvas de dientes involutos, en el punto de
contacto, y una normal c omin, perpendicular a la tangente comun. La normal comin

coincide de hecho con las cuerdas de ambas involutas, que son colineales.

Por lo que la normal comin, que también es la linea de accién, pasa a través del
punto de paso, estin ambos dientes en contacto. El punto de paso tiene la misma
velocidad lineal, tanto en el pifion como en el engrane, conocida como la velocidad en la

linea de paso. El dangulo entre la linea de accidn y el vector de velocidad es el angulo de

presion ¢ .

2.4.2.- Angulo de presion.

El édngulo de presion ¢ en un engrane se define como el dngulo entre la linea de
accién y la direccién de la velocidad en el punto de paso, de manera que la linea de
accion sea girada ¢ grados en la direccion de rotacion del engrane impulsado, segun se
observa en las figuras 2.4.1b y 2.4.3. Los dngulos de presién en los engranajes han sido
normalizados a unos cuantos valores por los fabricantes de engranes.

Estos se definen como la distancia central nominal para conjunto de engranes al
cortarse. Los valores estandar son 14.5° 20° y 25° siendo 20° el de uso mas comuin y
14.5° obsoleto ahora. Es posible fabricar cualquier angulo de presion especifico, pero su
costo seria dificil de justificar, si se compara con el de los engranes en existencia, con
angulo de presién estindar. Deberan fabricarse herramientas de corte especiales. Los
engranes que van a operar juntos deben estar cortados con el mismo angulo de presién

nominal.

2.4.3.- Geometria del acoplamiento.

La figura 2.4.3 muestra un par de formas de diente involuto en dos posiciones, al

principio del contacto y al final del contacto.
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Las normas comunes en ambos puntos de contacto siguen pasando a través del
mismo punto de paso. Es esta propiedad de la involuta que hace que se obedezca la ley
fundamental de¢ los engranes. Conforme los dientes entran y salen del contacto de
trabajo, se mantiene constante la razon del radio del engrane impulsor al radio del

impulsado.

De esta observacion sobre el comportamiento de la involuta podemos volver a
enunciar la ley fundamental de los engranes de una manera mas formal desde el punto de
vista cinematica, de la forma: la normal commin de los perfiles de los dientes, en todos
los puntos de contacto dentro del acoplamiento, siempre deberan pasar a través de un
punto fijo sobre la linea de centros, conocido como punto de paso. La razon de velocidad
del engranaje sera entonces una constante, definida por la razén de los radios respectivos

de los engranes en el punto de paso.

dnpulo g2 presitn girado en diteccita ¢l engrane impuisado
\\ circulos 42 paso

Huea de accién punto de paso
{normal comiia) \
/Y /
saliendo de voniacte ' \
Jongud d& wocidn £

pifdn
\ impulsor (en sentide
de tag manezillas
impulsado (eopira las soncio de contacio ) fel relof)
manecillas del reloj} [ y
————————————— gistancia ceatral <

Y

chienlos de la cabezy

Figura 2.4.3.- Longitud de la accién y 4ngulos de ataque y de salida durante el

acoplamiento de un engrane y pifion,

Los puntos de inicio y de terminacidn del contacto definen el acoplamiento del
piiién y del engrane. La distancia a lo largo de la linea de accion entre estos dos puntos
dentro del acoplamiento se conoce como longitud de accién Z, definida por las
intersecciones de los circulos de la cabeza respectivos con la linea de accidn, segun se

observa en la figura 2.4.3.
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La distancia a lo largo de la linea de paso dentro del acoplamiento es el arco de
accidn, y los angulos subtendidos entre este punto y la linea de centros son el 4ngulo de
ataque y el angulo d e salida. Por razones de claridad en 1a figura 2.4.3 éstos solo se
ilustran en el engranaje, pero hay dngulos similares para ¢l pifion. El arco de accién tanto
de los circulos de paso, del pifidn y del engrane deben ser de la misma longitud, para un
cero deslizamiento entre los cilindros de rodamiento teérico. La longitud de la accién Z

se calcula a partir de la geometria del engrane del pifion:

Z= \/(rp +a, ﬁ(rp cosd))2 +\/(rg + ag)2 -(rg cos¢F—Csen¢ (2.43)

Donde r, y 1y son los radios del circulo de paso, y 8 ¥y a; las alturas de la cabeza de

pifién y engrane, respectivamente, C es la distancia central y ¢ es el 4ngulo de presion.

2.4.4.- Modificacion de la distancia entre centros.

Cuando en un ¢irculo se han cortado dientes involutos con respecto a un circulo
base particular, a fin de crear un solo engrane, todavia no tenemos un circulo de paso. El
circulo de paso sélo nace cuando acoplamos este engrane con otro, creado un par de
engranes, es decir un engranaje. Habra un rango de distancias de centro a centro en las
cuales podemos conseguir acoplamientos entre engranes. También habra una distancia
central ideal, que nos dara los diametros de paso nominales para los cuales se disefiaron
los engranes. Sin embargo, las limitaciones en los procesos de manufactura dan la
probabilidad baja que podamos exactamente conseguir lo anterior, es decir, esta
distancia central ideal, en todos los casos. Lo mas probable es que existira algin error en

la distancia entre centros, aln si éste es pequeiio.

Si la forma del diente del engrane no es una involuta, entonces un error en la
distancia entre centros causari variaciones, es decir, oscilaciones de la velocidad de
salida, La velocidad angular de salida no seri entonces constante para una velocidad de

entrada constante, lo que viola la ley fundamental de los engranes.
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Sin embargo, con una forma de diente involuta, los errores en la distancia entre
centros no afectan a la razon de velocidad. Esta es la principal ventaja de la involuta
sobre todas las demas formas posibles de dientes, y ésta es la razén por la cual

practicamente es de uso universal para dientes de engranes.

La figura 2.4.4 muestra lo que ocurre cuando en un engranaje involuto se varia la
distancia entre centros, observe que la normal comin sigue pasando a través del punto
de paso y a través también de todos los puntos de contacto dentro del acoplamiento. Solo

el angulo de presion queda afectado por ¢l cambio en la distancia entre centros.
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Figura 2.4.4.- Un cambio en la distancia entre centros de engranes involutos sélo

modifica el angulo de presion y los didmetros de paso.

La figura 2.4.4 también muestra los angulos de presién para dos distancias entre
centros distintas. Conforme se incrementa la distancia entre centros, también se
incrementara el angulo de presion, y viceversa. Es el resultado de un cambio o de un
error en la distancia entre centros en la utilizacion de dientes involutos. Advierta que la
ley fundamental de los engranes sigue siendo aplicable en el caso de modificaciones en
la distancia entre centros. La normal comun sigue siendo tangente a los dos circulos base

y sigue pasando a través del punto de paso.
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El punto de paso se ha movido, en proporcion a los desplazamientos de la
distancia entre centros y a los radios de paso. La razén de velocidad no se ha
modificado, a pesar del desplazamiento de la distancia entre centros. De hecho, la razén
de velocidad en engranes involutos queda determinada por la razén entre sus didmetros

de circulo base, que una vez cortado un engrane no son modificados.

2.4.5.- Huelgo o juego.

Otro factor afectado al modificar entre centros C ¢s el huelgo. Al incrementar C
se aumentara el huelge y viceversa. El huelgo se define como el espacio { helgura ) entre
dientes acoplados medido a lo largo de la circunferencia del circulo de paso. Las
tolerancias de fabricacion impiden un huelgo igual a cero, ya que no es posible que
todos los dientes tengan exactamente las mismas dimensiones y todos deben acoplarse
sin trabarse. Por lo que, debe existir alguna pequefia diferencia entre el espesor del
diente y el ancho del espacio como se muestra en la figura 2.4.5. Siempre que el
engranaje se opere con un par de torsion no alternante, el huelgo no debera ser problema.
Sin embargo, siempre que el par de torsién cambie de signo, los dientes se saldran de
contacto y se moveran de un lado a otro; recorreran la holgura del juego y los dientes
golpeteardn con ruido y vibracién notables. Ademas de aumentar los esfuerzos y el
desgaste, ¢l huelgo en algunas aplicaciones llega a causar un error indeseable de
posicién.
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Figura 2.4.5.- Nomenclatura de los dientes de engrane
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En servomecanismos, cuando hay molores que impulsan, el huelgo provoca
cierto galope potencialmente destructivo en el cual el sistema de control trata en vano de
corregir errores de posicion debidos al movimiento por huelgo en el sistema de
transmisidon mecénica, Estas aplicaciones necesitan dos engranes antihuelgo juntos sobre
la misma flecha, que giran ligeramente ¢n su cnsamble ( o mediante resorte ) uno
respecto al otro, de manera que amortigiien el movimiento en aplicaciones menos

criticas, el huelgo, al invertirse el par de torsion, ni siquiera se notara.

2.5.- Tipos de pasos en el engranaje.

La figura 2.4.5 muestra dos dientes de un engrane que define la nomenclatura. La
altura del dicnte se¢ define por la altura de cabeza y la altura de la raiz, que estan
referidas al circulo de paso nominal. La altura de la raiz es ligeramente mayor a la altura
de la cabeza, a fin de incluir una pequefia holgura entre la punta de un diente en
acoplamiento y la parte inferior del espacio del diente del otro. El espesor del diente se
mide del circulo de paso al ancho del espacio del diente es ligeramente superior al
espesor del diente. La diferencia entre estado de dimensiones es el huelgo. El ancho de
la cara del diente se mide a lo largo del gje del engrane. El paso circular es la longitud de
arco a lo largo de la circunferencia del circulo de paso, medido desde un punto en un
diente hasta ¢l mismo punto siguiente. El paso circular define ¢l tamafio del diente. La

definicidn de paso circular p, es:

D, _ (2.52)

N

Donde d = diametro de paso y N = nmimero de dientes. El paso del diente también

se mide a lo largo de la circunferencia del circulo base y se conoce como el paso de base

Po-
P, =p.cos¢ (2.5b)
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Las unidades de p. son pulgadas o milimetros. Una manera mas practica de
definir el tamaiio del diente es relacionéndolo directamente con el didmetro d del circulo

de paso, no con su circunferencia. El paso diametral py es

N
Pa = (25¢)

d

Las unidades de pq son reciprocas de pulgadas, es decir nimero de dientes por

pulgada. Esta medida se aplica unicamente en engranes de especificacion

estadounidense.

Combinando las ecuaciones 2.5a y 2.5¢c, se obtiene la razén entre paso €l circular

y el paso diametral.

T
Py =— (2.5d)

En el sistema SI, que se aplica en engranes meétricos, se define un pardmetro
conocido como maddulo, que es ¢l reciproco del paso diametral, con €l diametro de paso

d medido en milimetros.

m-=

d
N (2.5¢e)

Las unidades del médulo son milimetros. Lo malo es gue los engranes métricos
no son intercambiables con los engranes estadounidenses, a pesar de que ambos tienen
formas de dientes involutas, ya que son distintos los tamafios estiandar de dientes. Esto se
observa en la tabla 2.5. En Estado Unidos se especifican los tamafios de los dientes de
engrane ¢n funcién del paso diametral. La conversion de un estandar al otro es :

25.4
m=
P4

(2.5F)
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La razén de velocidad my del engrane se puede expresar de una forma maés
practica sustituyendo la ecuacién 2.5¢ en la ecuacion 2.3a, observando que el paso
diametral en engranes acoplados debe ser €l mismo.

N

T d
m, — 4 ontrada 4 “entrada =i_ﬁm (25g)
Loalida salida salida

De ahi que la razén de velocidad se calcule a partir del namero de dientes de
engranes en acoplamiento, que son enteros. Advierte que un signo menos implica un

engranajc externo y un signo mas uno interno, segun se observa en la figura 2.3a.

La raz6n de engranes mg se expresa como el niimero de dientes del engrane N,

sobre el nimero de dientes del pifién Np.

mg=_* (25h)

2.6.- Interferencia y Rebaje del engranaje.

La razén del diente involuto se define tnicamente por la fuerza del circulo base.
En algunos casos, la altura de la raiz sera lo suficientemente grande para extenderse por

debajo del circulo base, ’

En este caso, la porcion del diente del engrane acoplado, que es una involuta, €
interferird con la punta del diente del otro engrane acoplado, que es una involuta. Si el
engrane se acorta con un conformador estandar de e¢ngrane, es decir, con una fresadora,
la herramienta de corte también interferira con la porcién del diente por debajo del
circulo base, cortando y eliminando el material que esté interfiriendo. Esto da como
resultado en un diente rebajado, segin se observa en la figura 2.6. El rebaje debilita el
diente por ¢liminar material de su raiz. Tanto el momento y el corte méximo del diente
cargado como viga en voladizo ocurren en esta parte. Un rebaje severo causard una
prematura falla del diente,
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Figura 2.6.- Interferencia y rebaje de dientes en la parte inferior del circulo base.

Esta interferencia y su correspondiente rebaje se evitan mediante la eliminacién
de engranes que tengan muy pocos dientes. Si un pifién tiene muchos dientes, éstos

seran pequefios en comparacion con el didmetro de dicho pifién.

Segiin se reduzca el nimero de dientes para un diametro de pifién fijo, los dientes
deberan hacerse mayores. Llegado a cierto punto, la altura de la raiz excederd la
distancia radial entre el circulo base y el circulo de paso, lo que producira la
interferencia. Se debe calcular el nimero minimo de dientes de profundidad total, la

requerida para evitar interferencia en un pifion sobre una cremallera estandar, a partir de:

N = 2.6
b (26)

2.6.1.- Formas de dientes de desigual altura de cabeza.

A fin de evitar la interferencia en pifiones pequefios, se debe modificar la forma
del diente en relacidn con el estandar, de profundidad total, de la figura 2.6.1a, de igual
altura de cabeza, tanto en el pifién como ¢n el engrane, a una forma involuta, con una
altura d e c abeza m as larga sobre el pifién y una corta en 