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RESUMEN
Uno de los principales temas de estudio en la Carrera de Ingenieria Mecénica son los
engranajes, donde estos son una de las partes fundamentales de las maquinas rotativas
para brindar potencia y transmitir movimiento, se los encuentra desde un pequefio reloj

hasta mega maquinas, es por eso la importancia del engranaje.

Dado el valor que tiene el engranaje se pretende alargar la vida util de esté, debido a
las fatigas que se pueden encontrarse por el tiempo de uso, cargas y la falta de

mantenimiento.

El proyecto muestra un enfoque tedrico de distintos prototipos de maquinas para
ensayos de engranajes, que se han desarrollado alrededor del mundo, seleccionando

asi el més adecuado que se adapta a las necesidades planteadas.

Se describe el disefio y seleccién de materiales tomando en cuenta los esfuerzos y
factores de seguridad calculados analiticamente, para el correcto funcionamiento de la
maquina, y precautelando la seguridad del operario.

Con la maquina puesta en marcha se realiza un andlisis experimental pretendiendo
identificar de manera inductiva los resultados obtenidos al ser puestos a prueba los

engranajes con distintos regimenes de trabajo.

Terminando con conclusiones y recomendaciones que se obtuvo a lo largo del

desarrollo del proyecto.

Palabras claves: disefio, construccion, fatiga, engranaje
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ABSTRACT
One the most important subjects of the study in the mechanical engineering career are
the gears, where these are the fundament part of the rotative machine provide power
and transmit movement. These find to small machines as clocks to a big machine in

the industry. This is why the importance of gears.

Given the value of the gear, it is intended to extend useful life, due to the fatigue that

can be encountered due to the time of use, loads, and lack of maintenance.

This project shows a theorist focus of different prototype for gears testing machines
which have been developed in the world. Selecting the most suitable one that adapts
to the required needs.

Design is described and the materials are chosen taking the loads and the safety factors
calculated analytically for the correct operation of the machine and precautionary

operator safety.

With the machine stated, an experimental analysis is performed. Aiming to inductively

identify the result obtained when the gears with different working regimes are tested.

Finishing with the conclusions and recommendations which find through the project.

Keywords: design, construction, fatigue, gear
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INTRODUCCION
Se debe tener en cuenta que carreras estudiadas como Ingenieria Mecénica prometen
una preparacion adecuada cumpliendo teéricamente el entendimiento de todas las
materias que establecen el pensum académico. Los laboratorios vistos en la carrera son
fundamentales debido a que muestran otra perspectiva a lo estudiado tedricamente,
donde se puede ir descartando dudas, conociendo el funcionamiento de maquinas y los
errores o fallas mas frecuentes que se puede encontrar un estudiante egresado al salir

al campo laboral.

Es por esta razén que, con el disefio y construccién de una Maquina de Ensayo de
Engranajes Rectos Sometidos a Fatiga para la carrera de Ingenieria Mecanica de la
Universidad Politécnica Salesiana, los estudiantes puedan adquirir un conocimiento
agregado en las diferentes areas que esta maquina puede trabajar, ya sea en el area de
elementos de maquinas para el disefio de partes y estudio de piezas y en el area de
tribologia para el andlisis de lubricantes. Esto sustentado tedricamente y obteniendo
resultados visuales de las pruebas realizadas.

Como bien se sabe los engranajes son una pieza fundamental de las maquinas
generadoras de movimiento y se ha pretendido alargar la vida Gtil de los mismos con
su respectivo mantenimiento, pero para poder ejercerlo, se debe estar al tanto de los
fallos encontrados en estos ya sea por los ciclos trabajados, los esfuerzos establecidos
o el tipo de material utilizado. Estos son los indicadores mas comunes por las cuales

se puede partir para el analisis de una falla por fatiga encontrada en un engrane.

Para poder ver la fatiga producida en ciclos de trabajo mayores a 10° se recurrio a la
guia de prototipos disefiadas anteriormente, donde a cada una se la utiliza en diferentes
aplicaciones y para distintos alcances. Se obtuvo una compatibilidad del 82 % con el
prototipo FZG debido al facil funcionamiento que esta tenia. La maquina disefiada
cumple con los factores de seguridad mayores que 1, los cuales son necesarios para
que estudiantes de la carrera de Ingenieria Mecéanica puedan realizar diferentes
ensayos segun el alcance que se propongan con la maquina.

Se utilizaron los métodos experimental e inductivo en este proyecto con la finalidad

de que con la maquina de ensayo de engranajes rectos sometidos a fatiga realicen



pruebas con distintas variables y con los resultados, obtener un razonamiento técnico
e inductivo para presentar una hipotesis de las fallas que pueden presentarse a
condiciones extremas a una de las piezas fundamentales de la maquina, en este caso el

engranaje.

Para la obtencidn de resultados visuales, se utilizé dos pares de engranajes similares,
trabajaron ambos a las mismas condiciones, de revoluciones y cargas, con una
diferencia, que uno de los pares tiene un tratamiento térmico (cementado). Teniendo
en cuenta que los engranajes sin tratamiento su factor de seguridad es menor que 1; es
predecible que se encuentren fallos como los mostrados en las imagenes, mientras que
los que tienen tratamiento con su factor de seguridad mayor que 1 a pesar de haber
trabajado 12,24 x 108 ciclos de trabajo en condiciones extremas la fatiga presentada es

insignificante a lo que pasa cuando no tienen un tratamiento adecuado.



CAPITULO |
TEORIA DE FALLAS EN ENGRANAJES

En el presente capitulo se muestra las distintas teorias de fallas que una rueda dentada
puede sufrir a pesar de su correcto uso en la transmision de engranajes. Existen
diferentes maneras en la cual un engranaje puede fallar y cada una de ellas tiene una
gran importancia para la vida util del mismo, es por eso que en este capitulo se ha
tomado diferentes puntos de vista de diversos autores, los cuales han estudiado estos
fendmenos que se presentan en una transmision de engranajes y han podido determinar
por qué sucede dicho fendmeno y con el progreso de los estudios se puede determinar

coémo aumentar la vida util del engrane.

1.1 Falla

Una falla se la puede definir como la incapacidad que sufre una pieza al ser sometida
a esfuerzos superiores a las que fue disefiada [1]. En un engranaje la falla generalmente
sucede antes de que alcance la zona elastica la cual es caracteristica fundamental de cada
material. La presencia de la fatiga deforma la estructura plastica que el material tiene, el cual
es sometido a cargas ciclicas, donde al seguir degenerando al material puede provocar una
grieta donde este crecerd y al ser aplicado a un determinado nimero de ciclos y ciertas

condiciones llegaran a la rotura del mismo [2].

1.2 Tipos de fallos en los engranajes

Existen diversos fallos que se puede presentar en un engranaje, pero con el avance de
los estudios que se han realizado sobre este tema se ha logrado determinar su
clasificacion, mediante un detenido analisis, debido a que cada una de estas deja su
distintivo rastro. Se ha determinado dos grupos en los cuales se puede establecer qué

tipo de falla ocurri6 en el engrane [3].

1.2.1 Fallas Superficiales
Las fallas superficiales son las mas comunes que pueden encontrarse en un engranaje,
estas se las puede detectar a simple vista o con ayuda de un microscopio con el cual se

notara el tipo de desgaste que ha sufrido la pieza.



1.2.1.1 Desgaste

Se conoce como desgaste al deterioro el cual sufre la superficie de los dientes de un
engrane. Esta falla es facil de detectar dado que es removida de manera semi uniforme
el metal de la parte afectada de la pieza el cual con el pasar del tiempo el diente del

engranaje comienza a perder espesor causando imperfecciones con el trabajo de esta

[4]

a. Desgaste Abrasivo

Este tipo de desgaste se presenta en engranajes de una maquina que trabajan en
ambientes agresivos. El rasgo caracteristico de este tipo de desgaste es que el deterioro
a lo largo del diente no es uniforme, esto es producido por las tensiones no regulares
existentes en el contacto por presién debido a que no existe una velocidad no uniforme,
otras de las causas frecuentes son por el contacto entre superficies o con algin sélido
externo que esté presente en el aceite. El diente de la rueda dentada al pasar por este
desgaste la superficie comienza a tener una textura diferente mucho mas rugoso que la
del inicio [5].

Particula abrasiva
libre

Superficie blanda
Figura 1. Generacion de desgaste por abrasion por medio de las particulas [5]

b. Desgaste adhesivo

El desgaste adhesivo ocurre mayormente en las superficies de contacto de los dientes
de los engranajes; existe un desgarro del metal, haciendo que parte del material de uno
de los dientes se adhiera al otro. Este tipo de dafio aparece por la combinacion de
velocidades altas causando asi que la friccion existente entre las caras de contacto se
suelde, el lubricante también es uno de los causantes puesto que si este no cumple con
los estandares de trabajo de la maquina y no puede enfriar al sistema la magnitud del

problema puede ser critica [6].



Figura 2. Desgaste por adhesion [6]

c. Desgaste debido a la cavitacion

Esta falla es producida por las deformaciones que se pueden presentar en el engrane y
por el desprendimiento de particulas o fragmentos de la superficie, este fallo es
producto de la implosiéon o colapso de burbujas de vapor que se encuentran en el
lubricante [7]. Es interesante este tipo de falla porque se la puede notar facilmente al
momento de observarlo mediante un microscopio se puede notar como crateres asperos

y limpios.

d. Desgaste por erosion

El desgaste por erosién es producto de la eliminacion del material de la superficie del
diente por la existencia de particulas solidas, crateres longitudinales y finos en los
extremos de los dientes. La principal causa de esta falla es trabajar con un movimiento

relativo y con un lubricante abrasivo.

Figura 3. Desgaste erosivo por cavitacién [8]
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1.2.1.2 Fatiga por contacto

La fatiga por contacto se la conoce también como picadura debido a que aparece en la
parte Gtil de los dientes del engranaje, esta falla es una de las principales causas por
las cuales invalida las transmisiones que trabajan con abundante lubricacion. Este tipo
de fallo se la detecta por la remocidn de particulas de metal, estas pueden ser pequefias
o grandes de (0,38 — 0,76 mm) y (2 — 5 mm) respectivamente formando asi cavidades
en las superficies de contacto [9]. En la Figura 4 se puede observar como se destruye
por medio de este fendmeno la zona inferior a la linea polar, debido a que en dicha
zona la velocidad de deslizamiento es minima y la tensién que se entra en contacto es

maxima [10].

Figura 4. Fatiga por contacto [10]

a. Micropicadura

Este tipo de fatiga de contacto es comun ver en los engranajes puesto que se logra ver
como un esmerilado fino en la superficie del diente. Esta falla obtiene un singular rasgo
que se lo logra identificar en efecto a que su acabado es parecido a pequefias crestas o

arrugas y otras superficies irregulares [11].

b. Picadura

La picadura o conocida como macropicadura a diferencia de la micro es que esta es
procedente de ella, y es notable de tal manera que comienza desde la parte inferior del
diente con la cavidad producida por la micro, y conforme va creciendo no solo a lo
lago de la superficie sino también en profundidad creando asi una concavidad con
bordes afilados [12].



S

Figura 5. Ejemplo de micropicadura y picadura [12]

1.2.1.3 Agarramiento

El agarramiento en un engranaje se presenta como una rayadura en la superficie de los
dientes, esto es causado por la soldadura entre superficies ya sea por la falta de
lubricacion o por que la pelicula del aceite no cubre con totalidad la zona de contacto.
Esta soldadura provoca que parte del metal de uno de los dientes se adhiera al otro

haciendo que esa superficie provoque rayaduras en otras [13].

Figura 6. Rayado en la superficie en los dientes de un engrane [13]

a. Escoriacion de 1°" Grado

Este tipo de falla de primer grado puede aparecer hasta en los engranajes correctamente
disefiados, puesto que es dependiente de la pelicula del lubricante y cuando es
sometido a esfuerzos excesivos. Es facil identificar este tipo de dafio en el engranaje
debido a que a simple vista se puede ver pequefias zonas rugosas, otras asperas,
diminutas formaciones de surcos, zonas donde se nota la presencia de corrosion en los

dientes ubicadas en la misma posicion relativa [14].



b. Escoriacion de 2% Grado

Este tipo de falla de segundo grado es mas comdn ver en las transmisiones de marcha
lenta y grandes cargas causado por el contacto metalico entre los flancos, originando
asi zonas estriadas en las regiones de rodadura dados por el desgarre de pequefias

particulas metalicas [15].

1.2.1.4 Deformacion pléastica

La deformacion pléastica en el engranaje siempre ha sido resultado por el elevado
esfuerzo que se aplica a las ruedas dentadas, sobrepasando asi la carga de deformacion
que tiene como propiedad del material, obteniendo la deformacion permanente del

material.

La combinacion entre vibracién y elevadas compresiones hacen como golpe de
martillo obteniendo que las superficies de los dientes se laminen o empiecen a
descamarse, también es facil notar dado que se crean rebabas en los extremos de los
dientes. Es mas comun ver este tipo de falla en los dientes de acero la cual su dureza
no es muy poco elevada, otra de las causas para este fendmeno es la falta de lubricacion

en las transmisiones de velocidades pequefias [16].

Figura 7. Deformacion plastica en los dientes de un engrane [16]

a. Aplastamiento
El aplastamiento, se encuentra frecuentemente en las ruedas dentadas donde la dureza

es insuficiente en el material con respecto a la relacion de carga a la que se trabaja.



Esta falla consiste en la formacion de crestas o rebabas en los filos de los dientes,
también se puede presentar escoriacion en la superficie. Este fendmeno tiene la
similitud al aplastamiento existente en una prensa o accion de un martillo en el metal,

formando surcos en las lineas de paso.

b. Flujo frio
La anomalia que se encuentra con esta falla es que el dafio producido con el flujo frio
fue al aplicar un esfuerzo superior que la resistencia de cedencia original del metal,

teniendo como resultado la deformacion permanente del material [17].

c. Flujo Caliente

Este fallo por flujo caliente es producido a una temperatura mayor a la recristalizacion,
este tipo es la que causa mayor dafio en consecuencia a que al no trabajar a dicha
temperatura la deformacion es casi ilimitada por lo que el metal utilizado en las ruedas
dentadas tienen una baja resistencia a la cedencia y una alta ductilidad, el cual es
notoriamente evidente que en este fendmeno el dafio sea mayor gque el anterior dafio
hablado [17].

1.2.2 Fallas Volumétricas

Las fallas volumétricas se dan con la fractura del diente, esto puede darse en el la
cabeza o en la base del diente, por motivo de las tensiones de flexion a las cuales estan
sometido el engranaje, las cuales reducen la vida util y puede generar fallos
catastroficos bajo cargas elevadas [18]. A continuacidn, se describe las fallas

volumétricas mas comunes que se dan en los engranajes.

1.2.2.1 Fatiga por flexion
La fractura del diente se da por la fuerza de flexion impuesta por el torque transmitido,

y el frecuente impacto que se produce al estar los engranajes en contacto.

Otro motivo que puede generar la fractura por fatiga es el originado por la repeticion
constante de esfuerzos que exceden la resistencia a la fatiga por flexion [19]. Los
esfuerzos se dan en la raiz del diente en cada ciclo, provocado por cierta cantidad de
ciclos que provoca la ruptura [20]. La textura de un fallo por fatiga generalmente se

muestra con una apariencia lisa.



Las condiciones no previstas en el calculo y disefio del engranaje como vibraciones u
otras circunstancias, que producen repeticiones de esfuerzos no considerados, también
afectan a la vida atil del engranaje. Estas fallas por fatiga pueden ser por bajo y alto

ndmero de ciclos.

a. Fractura por fatiga de alto nimero de ciclos

Este tipo de fractura se genera muy lentamente, después de miles o millones de ciclos
de aplicaciones de carga, produciendo una pequefia fisura en un punto y va creciendo
a cada ciclo, hasta que el &rea no agrietada se genera una sobrecarga produciendo una

fractura final y esta puede darse en un material ductil o fragil [21].

b. Fractura por fatiga de bajo numero de ciclos
Si las cargas son superiores al limite elastico, estas producen deformaciones plasticas
apreciables en cada ciclo, produciendo la fractura final [22]. Esta fractura se genera

por debajo de los 10.000 ciclos.

Figura 8. Fractura de engranaje por fatiga [23]

1.2.2.2 Fractura

La rotura del diente se produce por grandes sobrecargas de choque estaticas,
sobrecargas reiteradas; estas se presentan una rotura tenaz y violenta en el pie del
diente ordinariamente estas fallas parten de la raiz, causada por una sobrecarga que
supera la resistencia a la tension del material, generando una rotura por fatiga de corto

ciclo, o bien por cargas reiterativas lo que generan la fatiga del material [24].
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Cuando existe un diente roto por choque repentino o una sobrecarga, la fractura tiene
una apariencia fibrosa, aun cuando el engranaje haya sido sometido a un tratamiento
térmico de endurecimiento, las fibras se veran como un material plastico que fue

torcido.

La desalineacion es una causa comun de los dientes rotos en engranajes rectos,
helicoidales, y conicos, por la sobrecarga que se genera, en este caso la fractura se
genera en el extremo del diente generando una linea diagonal. Esta desalineacion se
puede producir por cojinetes flojos que causan deflexién en el eje y finalmente una
fractura del diente por la carga existente en los extremos [25].

En todos los casos de fractura se debe realizar un analisis con el fin de encontrar las

causas que lo originan, para posteriormente realizar la correccion del caso.

Figura 9. Fractura de diente de engranaje por sobrecarga [26]

El presente proyecto sera enfocado a los engranes sometidos a fatiga puesto que este
tipo de fallo es uno de los mas comunes conocidos a nivel mecanico, este fendmeno
anteriormente descrito ha sido causante de pequefios inconvenientes respecto a la

maquina, hasta grandes averias internas de la misma.

1.3 Metodologia AGMA

Las ecuaciones del AGMA seran tomadas en cuenta en este tema para su mayor
precision debido que La Asociacion Americana de Fabricantes de Engranajes
(AGMA) [27], es la autoridad responsable en el disefio y anélisis de un engrane, por

lo que la resistencia y el desgaste son sus principales consideraciones.
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En la norma AGMA se utilizan dos ecuaciones fundamentales, una es para la

resistencia a la falla por flexion (o) y la segunda es la Resistencia a la falla por

contacto superficial o picadura (o, ), obteniendo como resultado segin la

terminologia AGMA como numeros de esfuerzo o Resistencia AGMA.

1.3.1 Campo de aplicacion de la norma

Este proyecto se enfocara en la Norma ANSI/AGMA 2101-D04 [28], la cual
proporciona un método de calculo de esfuerzos y factores, los cuales varian segun la
aplicacion, efectos del sistema, precision de los equipos, forma de fabricacion, entre
otras, aplicados en engranajes rectos y helicoidales [29]. Esta norma esta en vigencia
dado que fue aprobada en el afio 2004, pero fue reafirmada en marzo del 2016.

Esta norma no se aplica en los casos en que los dientes se encuentren dafiados, exista
interferencia entre puntas de los dientes y filetes de raiz, en dientes de perfil
puntiagudo, en angulo de hélice mayor 50 grados, perfiles de raiz escalonados o

irregulares.

1.3.2 Tension de contacto, oH.

La ecuacion para valor de tensién de contacto superficial o resistencia a la picadura en
los dientes del engrane representa la carga al cual los flancos de los dientes estan siendo
sometidos [30].

La tensidn por contacto sera calculada mediante la siguiente expresion:

K, Z
Oy :ZE\/FtKoKvad—HbZ_R (1)
|

wl

Donde:

- on: valor de la tensién de contacto, N/mm?.
- Ze: coeficiente elastico, [N/mm?]°S.

- F¢: componente tangencial de la fuerza aplicada, N.
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- Ko: factor de sobrecarga.

- Ky: factor dinamico.

- K. factor de tamario.

- Kn: factor de distribucion de cargas.

- Zg: factor del estado de la superficie para el fallo debido al picado superficial.
- dwa: didmetro primitivo del pifién, mm.

- b: ancho de cara del miembro maés estrecho, mm.

- Z;: factor geométrico para el fallo debido al picado superficial.

Existe una relacion entre diametro primitivo segin la normativa para el disefio de
ruedas dentadas, tanto como para la rueda y para el pifién, numero de dientes de ambos

y la distancia de los centros. A continuacion, la relacion:

2a
d,=—— 2
wl u 1 ( )

La ecuacion numero (2) es utilizada cuando los engranes son externos.
d,=—— 3)

La ecuacion numero (3) es utilizada cuando los engranes son internos.
Donde:

- a: distancia entre centros, mm.

- u: relacién de transmision (no puede ser menor a 1).

1.3.2.1 Coeficiente elastico, Zg.

El valor del coeficiente elastico esta dado por la siguiente ecuacion:

(4)

Donde:

- Ze: coeficiente elastico, [N/mm?]°>,

- viy va: coeficientes de Poisson para el pifion y la rueda, respectivamente.
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- ElyE2: mbdulos de elasticidad para el pifién y la rueda respectivamente.

1.3.2.2 Fuerza tangencial, Ft.
En el presente trabajo se asumira que se trabaja con una carga uniforme. El cual

mediante lo anteriormente mencionado se obtiene la siguiente ecuacion:

1000P
Ft = (5)

Vi

En donde la fuerza tangencial estd dada por la (P) potencia de transmisién en KW'y la
(v) velocidad en un punto del didmetro primitivo en m/s. La velocidad lineal se la

puede definir como:

ﬂ-wldwl 6
vV, =——=
‘60000 ©)

Siendo:

- w1 velocidad de giro del pifion, rpm.

- dwa: didmetro primitivo del pifién, mm.
La ecuacion (5), despejando la velocidad lineal se puede obtener la siguiente ecuacion:

7
F=610P

t

(7)

1.3.2.3 Factor de sobrecarga, Ko.
El factor de sobrecarga unitario se lo define como la capacidad de resistir en 8 horas
cuatro arranques con valores maximos, no excediendo el 200 % del valor maximo de

1 segundo como valor nominal méximo.

Este factor viene dado por diversas causas como por ejemplo las vibraciones, excesiva
velocidad, variacion de los sistemas de operacion, variedad de condiciones de carga,
entre otras. Es por eso que no existe una ecuacion el cual determine con exactitud el
factor de sobrecarga dependiendo de su causa, a continuacion, en la Tabla 1, hay

valores orientados para Ko [31].
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Tabla 1. Factor sobrecarga [31]

Factor Sobrecarga

i Carga en la maquina impulsada
Fuente de energia ]
Uniforme Choque moderado ~ Choque fuerte

Uniforme 1.00 1.25 1.75 o superior
Choque ligero 1.25 1.50 2.00 o superior
Choque mediano 1.50 1.75 2.25 0 superior

1.3.2.4 Factor dinamico, Kv.
En versiones anteriores a este factor se le daba valores menores que 1, pero con el
avance de los estudios y el deterioro de los engranajes progresivamente a este factor

se le ha redefinido y este factor ahora lleva un valor mayor que 1.

Los esfuerzos producidos en el interior de las ruedas dentadas son justificados por el
factor dinamico (Kv), los cuales dichos esfuerzos son por consecuencia de los errores
de transmisién que se pueden presentar, en razén de que idealmente la velocidad de
entrada y la de salida deberian ser uniformes y proporcionales, pero en la vida real en
el error de transmision existe una perdida que se la conoce como desviacion de la

velocidad angular de los engranajes [32].
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Figura 10. Factor dinamico Kv [33]
1.3.2.5 Factor de geometria por picadura, Z,
El factor geométrico para la resistencia de la fatiga superficial esta definido por el

AGMA como la ecuacién (8).

_seng-cosar |

Z ,
2-m, 1+1

(8)

Donde:

- aes el angulo de presion transversal.

- m, es el factor de comparacion de cargas, para engranajes rectos m_—=1

- 1 larelacion de velocidades.

Para engranes externos se utiliza con signo positivo y para engranes internos se utiliza

signo negativo.

1.3.2.6 Factor de la condicion superficial, Zr
El de condicion Zr 0 Cr es empleado Unicamente en la ecuacion de la resistencia a la

picadura y esto depende de varios factores como son:

- Acabado superficial que puede ser mediante cepillado, rectificado, corte,
esmerilado, pero no son los unicos que pueden influir en el acabado.
- Esfuerzos residuales

- Efectos de plasticidad, es decir endurecimiento por trabajo.

No se ha establecido condiciones superficiales para los dientes de engranaje, pero se
considera que, si existe un acabado superficial perjudicial, en ese caso se debe tener
un factor condicion superficial mayor que uno (Zg > 1) y para engranajes fabricado
con metodos convencionales y tenga una condicion de superficie adecuada se

considera que sea igual a la unidad. (Zg = 1).

1.3.2.7 Factor de tamarfio Ks

Este factor muestra la falta de uniformidad en las propiedades del material. Estos se dan por:

- Tamafo del diente
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- Diametro del engranaje

- Relacion del tamafio del diente con el didmetro del engranaje
- Ancho de la cara

- Area de esfuerzo

- Relacion de la profundidad de la superficie con el tamafio de los dientes

- Templabilidad y tratamiento térmico.

La AGMA no ha establecido estandares para el factor de tamafio, sin embargo,
recomienda que Kssea igual a 1, a menos que el disefiador quiera realizar situaciones
especificas como por ejemplo realizar engranajes con dientes muy largos, en estos
casos Ks estaria entre 1.25y 1.5 [34].

1.3.2.8 Factor de distribucion de carga, KH
El Factor de distribucion de carga refleja la distribucién no uniforme de la carga
aplicada (F,) a lo largo de la linea de contacto del engranaje, esta no uniformidad se

da por distintas causas como, por ejemplo.

- Variaciones en el proceso de fabricacion.

- Variaciones en el montaje de los engranajes.

- Deformaciones provocadas por las cargas aplicadas.

- Deformaciones provocadas por efectos térmicos y centrifugos.

En la Figura 11 se puede ver un esquema de la distribucion de las cargas a lo largo

del ancho de cara de los engranajes.
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(&) Helical gear with three of more axial overlaps

T

Z

Y

e

F = Net face width
Z = Langth of action,
transverse plana

I (B) Spur pear >
!
2
< F >

(C) Halical gear with two or less axial overlaps

Figura 11. Distribucidn de la carga en el ancho de la cara del engranaje [29]. (a) Engranaje helicoidal

con tres 0 mas solapes axiales. (B) Engranaje recto. (C) Engranaje helicoidal con dos o menos solapes

axiales

El problema de la falta uniformidad de la carga es méas notable en caras que tienen anchos méas

grandes, para lo cual se genera como un modo aproximado para tomar en consideracion la

menor distribucidn uniforme por la carga, basando en usar el factor Ky para aumentar los

esfuerzos de los anchos de cara, en la Tabla 2 se muestra valores sugeridos.

Tabla 2. Valores sugeridos de Factores de Distribucion de carga [35]

Factor de distribucion de carga, Kn

Caracteristicas soportadas por el montaje

Montaje exacto, poco juego en los cojinetes, deflexion
minima, engranajes precisos
Montaje menos exacto y rigido, engranajes menos
precisos, contacto sobre toda la cara
Montaje de precision y exactitud que no se puede

garantizar el contacto sobre toda la cara

Ancho de cara (b) en mm
0-50 150 225 >400

13 14 15 1.8

16 17 18 2.1

2.2 0 mas, segun la

experiencia
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1.3.3 Tension de flexion, or.

La ecuacion para el calculo de la tension de flexion indica el esfuerzo provocado en
cada uno de los dientes de la rueda dentada por accion de la carga a la que fue sometida
[30].

(9)

Siendo:

or: tension de flexion, N/mm?.

- Ft: componente tangencial de la fuerza aplicada, N.
- Ko: factor de sobrecarga.

- Kuv: factor dindmico.

- Kas: factor de tamafio.

- Ku: factor de distribucion de cargas.

- Kg: factor de espesor.

- b: ancho de cara del miembro més estrecho, mm.

- m¢ médulo transversal, mm.

- Yy factor geométrico para la resistencia a la flexion.

Los factores nuevos por describir son Kg, Y, my, en vista de que los demas factores
son respectivamente idénticos a los factores anteriormente mencionados, en la

ecuacion (1).

1.3.3.1 Factor de espesor, Kg.

Este factor utiliza la relacion del espesor bajo la base del diente y la altura del mismo,
cuando existe un engrane con diametro grande y estd hecho con un aro y brazos
radiales en lugar del tipico cilindro sélido. entonces los parametros para dicho factor
son [28]:

- Silarelacién es mayor o igual a 1.2, entonces se considera que la tension de flexion
no tiene efecto con dicho factor.
- Silarelacién es menor o igual a 1.2, entonces el efecto en la tensidn de flexion se

la puede observar como va a actuar segun la Figura 12.
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Figura 12. Factor por adelgazamiento de rueda dentada [28]

1.3.3.2 Factor Geométrico, Y3

El factor geométrico en el calculo de la resistencia a la flexion evalta la forma del
diente, la posicién en la cual aplica la carga més dafiina 'y la distribucién de carga entre
las lineas oblicuas de contacto, incluyendo las componentes de la carga sobre el diente,

tangencial y radial siendo estas cargas a flexion y compresion respectivamente.

Los Factores Geométricos varian con el nimero de dientes del pifion y del engranaje,
ademas se basa si la carga maxima ocurre en las puntas o en un punto intermedio del
flanco. Para el factor geométrico en engranes rectos se basada en la norma AGMA

218.01 que muestra una grafica [27].
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Figura 13. Factor geométrico para la resistencia a la flexion [27]

1.3.3.3 Modulo transversal, my
El mddulo transversal para el caso de ruedas dentadas con dientes rectos coincide con
el moédulo normal, pero en el caso de engranes helicoidales el mddulo transversal se

obtiene mediante la siguiente ecuacion [36]:

L (10)
cos B

t

Siendo:

- mpn: el médulo normal.

- B: el angulo de hélice.
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CAPITULO Il
ANALISIS Y SELECCION DE ALTERNATIVAS

Teniendo en cuenta que las fallas en engranajes son de gran importancia, se han
disefiado y construido equipos que permiten valorar el contacto que existe en los
engranajes, estas maquinas pueden ser de simulacion y de tipo engranaje. Este
proyecto esta enfocado en los mecanismos tipo engranaje donde se puede someter a
condiciones reales y asi tener resultados que pueden ser visibles y que sean fiables,
ademas con la repeticion de ensayos y obtencion de resultados simultaneos, se logra
Ilegar a una conclusion general, que se aplicara a engranajes con similares condiciones

de trabajo.

2.1 Alternativas de maquina

Para la evaluacién de este capitulo se toma en cuenta las maquinas de ensayos
existentes utilizadas en pruebas y ensayos de engranajes como son: Ryder, NASA,
IAE y FZG. A continuacion, se describird las caracteristicas de cada una.

2.1.1 Maquina para ensayo de engranajes Ryder

Este tipo de maquina fue creada en los Estados Unidos el cual permite de manera
efectiva la variacion del torque durante la operacion del sistema hidraulico de presion
y en la Tabla 3 se redacta algunas caracteristicas importantes.

Tabla 3. Caracteristicas de la maquina de ensayos Ryder

Caracteristicas Descripcion

Par méximo De0a270Nm

Esta compuesta por dos arboles los cuales estan enlazados
o por dos pares de engranajes cilindricos los cuales su

Transmision
relacion de transmision son la misma formando asi un
lazo de potencia cerrado.

Velocidad de Hasta 10000 rpm.

giro
Potencia de 10 HP

motor
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Ensayo Progresivamente se va aumentado la velocidad de giro
mediante un movimiento axial de un engranaje helicoidal
relativo al otro.

Se utiliza para evaluar la capacidad de carga 'y
Usos propiedades anti-agarramiento de lubricantes para la

aviacion.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Motor -én

|:+
Camara _—T

de prasidn

Figura 14. Maquina de ensayo de engranajes Ryder [37]

2.1.2 Maquina para el ensayo de engranajes NASA
Esta maquina de pruebas es utilizada para determinar la carga de desplazamiento de
las caras que permite al momento de que cada cara entre en contacto a costa de un

menor torque. A continuacion, en la Tabla 4 se muestra las caracteristicas de este

equipo.
Tabla 4. Caracteristicas de la maquina de ensayos NASA
Caracteristicas Descripcion
Consta de un sistema hidrulico encargado de dar una presion
de trabajo en el interior, estd presion genera un momento
torsor que se transmite por todo el sistema, dicho sistema
Carga hidraulico puede alcanzar una presibn maxima de hasta

690x10* N/m? aproximadamente 1000 psi, donde se puede
obtener 2 GPa en tension de contacto con la superficie del

diente.
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Los engranajes de ensayo en esta maquina constan de un
desplazamiento de las caras que permite modular la tension

Transmision

de contacto deseada, permitiendo realizar 4 pruebas por cada
par de engranajes [38].
Se pueden operar el cambio de velocidades con el cambio de

Velocidad de giro

poleas, obteniendo velocidades de hasta 10000 rpm.

La plataforma esta accionada por correa con un motor de 25

Potencia
HP.
Esta méquina trabaja bajo condiciones extremas con cargas
Ensayo repetitivas en las cuales van aumentando progresivamente.
Usos Se aplica esencialmente en la parte aeronautica y espacial.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

3= Entrada de Lubricante

Respiradero del .
Sello de Lubricante —\ / b

. Mhibolde
G#5 7 Accionamiento

Respiradero del Sello

"~ de Aceite del Eje
Entrada del

Lubricante de Ensayo
Cublertadelos
engranajes de ensayo

5" Presién de Cargal

~

Engranajes de ~— Paleta de Carga

Ensayo == = Engranaje Patién

S Sello del Aceite
Lubricante

Conexién para Medicion de
temperatura y drenaje de
Lubricante

Figura 15. Maquina para ensayo de engranajes NASA [38]
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Figura 16. Desplazamiento de engranajes de pruebas en la maquina de ensayos de engranajes NASA
[38]

2.1.3 Maquina de prueba de lubricacion de engranajes IAE
Esta maquina de pruebas de engranajes es de fabricacion inglesa, creada por el Institute
of Automotive Engineers (Instituto de Ingenieros Automotrices) he ahi sus siglas en
ingles IAE [39]. En la Tabla 5 se aprecia los detalles del equipo.

Tabla 5. Caracteristicas de la maquina de ensayos IAE

Caracteristica Descripcion

Se realiza a través de un brazo-palanca que es

Carga desmontable, en el que se carga distintos pesos
generando un par aplicado al eje de transmision [40]

Estd comprendida por un cabezal de pruebas donde se

encuentra los engranajes de ensayo que son de dientes

Transmision  rectos, ademas consta de una caja de engranajes de

potencia que estd formada de dos pares de engranajes

helicoidales.
Velocidad de 13000 rpm
giro
Potencia de
10 HP
motor

Par Maximo 20 a 407 Nm
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Consta de ponerla en marcha en periodos cortos de 5
minutos, con cargas crecientes, hasta generar un rayado

Ensayos o0 algun desperfecto en los engranes y los valores de carga
que producen la falla seran el valor promedio de cuatro
pruebas realizadas [41].

Usos Particularmente en aplicaciones marina o aeronauticas

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Power gears

Driving pulley

IETEL RIS

b <
~ 4 i ca |
Test gears / xue shaft

Loading arrangement
Detachable loading arm

Side-view of loading arrangement

Figura 17. Diagrama esquematico de la maquina de ensayos de engranajes I1AE [40]

2.1.4 Maquina para el ensayo de engranajes FZG

Este equipo fue creado en Alemania es de los mas utilizados a nivel mundial para
distintas pruebas de lubricantes y de ensayos de engranajes sometidos a fatiga su
nombre viene dado de Forschungsstelle fir Zahn-rader und Getriebebau de donde
vienen sus siglas FZG, que se traduce como equipo de prueba de investigacion para
engranajes y transmisiones [42]. Las demas especificaciones de muestran en Tabla 6.

Tabla 6. Caracteristicas de la maquina de ensayos FZG

Caracteristica Descripcion

Consta de un embrague de carga, que con ayuda de un brazo permite
Carga fijar distintos pesos para asi a través de este acoplamiento aplicar el

torque de ensayo que se trasmite a todos los engranajes.
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Dos cajas de engranajes donde se encuentra localizados los
engranes de transmisién y los engranes de ensayo, los cuales son del
o mismo tamafio y relacion de transmision que por lo generar es de
Transmision
1.5. Las cajas, esclava y de ensayos se encuentran conectadas por
dos 2 ejes que transmite el movimiento de los engranajes de
transmision a los engranajes de prueba [43]
Velocidad de giro 1440 rpm en dos direcciones
Potencia de motor 10 HP
Par Méaximo 530 Nm
Los laboratorios de tribologia utilizan esta maquina para realizar
ensayos a los lubricantes a través del aumento progresivo del torque
hasta generar alguna falla en los engranajes de prueba. Para los
Ensayos ensayos de materiales, como por ejemplo engranajes sometidos a
fatiga las pruebas pueden variar pues con la maquina se puede
generar pruebas segun sea la necesidad alternando distintas
variables como carga, tiempo del ensayo, rpm, entre otras.
Se utiliza en ensayos de engranes rectos y helicoidales, ademés de

Usos )
pruebas en lubricantes.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 18. Maquina de ensayos FZG [44]

27



Caja de
Engranajes

Acoplamiento
de Carga

Engranajes
de Ensayo 7

Figura 19. partes de la maquina de ensayos FZG [45]

2.2 Evaluacion de Maquinas

2.2.1 Matriz de Funcionamiento

En la Tabla 7 se detalla el cumplimiento de algunas caracteristicas de funcionamiento,

que se consideran importantes en la seleccion del prototipo deseado a construir,
resaltando la mejor opcién mediante un puntaje.

Tabla 7. Matriz de Funcionamiento

Variable Ryder NASA IAE FZG

Revoluciones X
bajas

Camara de X X
Presion
hidréaulica

Brazo de carga X X

Transmision X X
por poleas

Variador de X X X X
velocidades

Facilidad de
acoplarse a las
necesidades
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Indicador de X

torque
Realizacion de X X X X
pruebas en
lubricantes
Total 3 4 4 6

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

2.2.2 Matriz de Costo
A continuacidn, se detalla el costo de cada maquina utilizada en pruebas de engranajes,

como se puede observar en la Tabla 8

Tabla 8. Matriz de Costo

Variable Ryder NASA IAE FZG
Costo (USD) Fuera del Sin Venta Al 20000 15000
mercado publico
Calificacion 0 1 3 4

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

2.2.3 Matriz de construccion
En la Tabla 9 se procede a seleccionar mediante preguntas esenciales y considerando
cual prototipo responde de mejor manera a estas cuestiones, se procede a dar un

puntaje para determinar la mejor opcién de construccion.

Tabla 9. Matriz de construccion

Criterio Ryder NASA IAE FZG

¢ Es compatible con la tarea
global y/o con otras?

¢Medidas de seguridad
confiables?

¢ Facil de conseguir y/o
fabricar?

¢Bajos costos de
mantenimiento?

¢Genera simplicidad en el
disefio?

¢Facilidad de operacién? X X X
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¢ Costos permisibles para cada

- X
operacion?
¢ Satisface gl trabajo a X X X X
realizar?
Puntos a favor 4 3 5 6

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

2.2.4 Matriz de decision

Mediante la evaluacion de las maquinas anteriormente descritas, en la Tabla 10 se
puede valorar la mejor opcion, a través del grado de importancia que se le da a cada
caracteristica esencial y multiplicando con los valores anteriormente obtenidos en las
tablas: Tabla 7, Tabla 8 y Tabla 9; logrando asi tener el equipo que se adapte a las

necesidades propuestas.

Tabla 10. Matriz de decision

Caracterl’sticas _ Grado de_ Ryder NASA LAE E7G
Esenciales importancia
Funcionamiento 8 24 32 32 48
Costo 6 0 6 18 24
Construccién 7 28 21 35 42
Total - 52 59 85 114

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Respecto a la Tabla anteriormente vista la evaluacién apunta a que la maquina de
ensayo de engranajes FZG es la mejor opcion y las mas acorde a los objetivos

planteados en este proyecto.

2.3 Decision

El disefio y construccion de la maquina de ensayo de engranajes sometidos a fatiga
propuesto en este proyecto, tomara como una guia esencial el modelo FZG, pues esté
presta caracteristicas favorables para las operaciones que se desean alcanzar, y que
pueda generar un valor agregado acoplandose a la tarea global entre otras, como son
los ensayos en engranes rectos, helicoidales, conicos y adicionalmente también se

podra realizar ensayos con lubricantes, entre otros.
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CAPITULO Il
DISENO DE PARTES Y SELECCION DE MATERIALES

En el presente capitulo se detalla los calculos matematicos necesarios para las
diferentes dimensiones que tienen cada elemento de la maquina a construir,
observando que cada una de las piezas fundamentales del prototipo cumplan con un
factor de seguridad con el material escogido y al trabajo a ejercer. Se debe tomar en
cuenta que el proceso matematico que se observara a continuacion sigue un modelado

de especificaciones técnicas para utilizacion de cada elemento de la maquina.

3.1 Elementos por disefar:

Figura 20 Méaquina de ensayo de engranajes sometidos a fatiga y sus elementos.
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.

a) Bastidor.
b) Caja de engranajes.

c) Eje conductor.
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d) Eje conducido.
e) Motor.

f) Freno.

g) Pifon.

h) Engrane.

1) Encoder

3.2 Funcionamiento de la maquina para ensayo de engranajes rectos sometido
a fatiga.

Los engranajes estaran sometidos a un torque constante, dado por el primer eje, el cual

estd conectado a un motor junto a un regulador de frecuencia donde, se podra escoger

las revoluciones y por ende el torque deseado para la practica.

El torque escogido seré transmitido hasta el pifion donde comenzara el ensayo de la
fatiga al ponerle a contacto con el engranaje que esta conectado a un segundo eje; y
este tiene un freno el cual simulara un esfuerzo de frenado en el que se le ira poniendo
peso para simular un contra-torque al que estan generando las ruedas dentadas. Al final
del eje se encontrard un sensor donde se podré visualizar el torque de salida después

del trabajo realizado por los demas componentes.

La fatiga sera notoria una vez que se le ponga a funcionamiento y dependiendo de los
ciclos a trabajar, comenzara a aparecer los diferentes tipos de fallos anteriormente

explicados.

3.3 Seleccion de motor.
Para el calculo del motor se basé en el torque que puede brindar el motor, tomando
como referencia el catalogo de siemens [46], que brinda la ecuacion 1 que detalla el

par que puede generar el motor:

_9,55-P-1000
n

M (11)

Siendo n la velocidad nominal en rpm y P la potencia en KW
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Para el prototipo propuesto se ha escogido un motor de 1 HP, donde este cumple con
las caracteristicas de la maquina anteriormente explicada en el capitulo de analisis y

seleccion de alternativas.

El motor presenta 1660 RPM, los cuales se le puede regular dependiendo el torque que

se necesite para el ensayo a realizar.

3.4 Disefio estatico.

Se ha propuesto demostrar estos calculos matematicos con el valor més bajo de las
RPM que la mé&quina podria trabajar que es de 60 [RPM], dando aproximadamente un
torque de T=120 [N m]. Se trabajara con engranes cuyos didmetros son de 80 mm y
120 mm para el pifion y el engrane respectivamente, a la vez tendran un angulo de

presion de 20° y en el freno se trabajard con un peso de 400 [N].

Figura 21 Disefio estatico de componentes principales de la maquina.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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34.1 Ejel

Figura 22 Eje 1 o eje conductor.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Diagramas de cuerpo libre del eje 1

Plano X -Z
z F
Re Re
r X
X (mm)
0 5o 430 300
Figura 23 D.C.L plano X-Z.
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
Plano X - Y
¥ N
Rs Re
=5
X (mm)
0 s 450 500

Figura 24 D.C.L plano X-Y.
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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3.4.1.1 Reaccionesy momentos en el eje 1
De acuerdo con el diagrama del cuerpo libre del eje 1, se comenzaré a despejar las

formulas para identificar las reacciones y momentos que tendria estaticamente esta

pieza.
(¥)>-™m, =0 (12)
~T+(0,04)F =0
-_120
0,04
F =3000[N]
N=F-tan@ (13)

N =3000-tan (20°)

N =1091, 91[N]
a. Diagrama esfuerzo cortante y momento flector del plano X - Z
Con el diagrama de cuerpo libre en la Figura 25 y con ayuda del software INVENTOR

se obtuvo los diagramas de esfuerzo cortante y momento flector como se puede

apreciar a continuacion:

-------

Figura 25 Diagrama esfuerzo cortante y momento flector plano X-Z en el eje 1.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.
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En este caso los rodamientos estan representados en el diagrama como los puntos Rez

Y Rcz, y se obtuvo los siguientes valores para las reacciones:

Tabla 11 Reacciones del eje 1 en el plano X-Z comparadas las respuestas
analiticamente y con software
Reacciéon  Analiticamente  INVENTOR

[N] [N]
Rez 375 375
Rcz 3375 3375

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Claramente segun el diagrama del momento flector indica que el punto maximo del

eje 1 se halla en el punto Rcz.

b. Diagrama esfuerzo cortante y momento flector del plano X - Y

Figura 26 Diagrama esfuerzo cortante y momento flector plano X-Y en el eje 1.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Las reacciones de Rey y Rcy Se mostrara a continuacion:

Tabla 12 Reacciones del eje 1 en el plano X-Y comparadas las respuestas
analiticamente y con software
Reaccion ~ Analiticamente  INVENTOR

[N] [N]
Rev 136,48 136,49
Rey 1228,39 1228,4

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

c. Diagrama de esfuerzo a torsion del eje 1
En la Figura 27 que se muestra a continuacion indica el punto mas elevado del esfuerzo

a torsion ubicado en el apoyo C del eje 1.

304

ey
27,8405

204

: T : | . | .
0 100 200 300 400 500
Longitud [mm]

Figura 27 Diagrama de torsién maxima del eje 1.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.
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34.2 Eje2

Figura 28 Eje 2 o eje conducido.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.

Diagramas de cuerpo libre del eje 2

Plano X - Z
z W 300
Rie Rr
K(mm)
0 230 450
Figura 29 D.C.L plano X-Z.
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.
Plano X - Y
y N
B R
X(mm)
o 400 430

Figura 30 D.C.L plano X-Y.
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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3.4.2.1 Reacciones y momentos en el eje 2

a. Plano X-Z con diagrama esfuerzo cortante y momento flector
Con el diagrama de cuerpo libre en la Figura 31 y con ayuda del software se obtuvo

los diagramas de esfuerzo cortante y momento flector como se puede apreciar a

continuacion:

1000 =

, TL"; - . | | | 400 l\*

=1000 5

N

-2000 4
SN | Se-014N

-3000 - T - 1 +
o 100 200 300 400
Longitud [mm]

150 = 12n
. ,\

. / \
100 r

0 e \
| e

200
Longitud [mm]

[Nm

Figura 31 Diagrama esfuerzo cortante y momento flector plano X-Z en el eje 2.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Donde las reacciones RFZ y RHZ son apoyos donde estan ubicado los rodamientos

y a continuacion sus valores:

Tabla 13 Reacciones del eje 2 en el plano X-Z comparadas las respuestas
analiticamente y con software

Reaccion Analiticamente INVENTOR

[N] [N]
Rrz 3124,99 3125
Rhz 524,98 525

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Se identifica que el punto maximo del eje 2 se encuentra en la reaccion Rgz

b. Plano X-Y con diagrama esfuerzo cortante y momento flector

1000

200

300
Longitud [mm]
50+

(vm]
\

200 00

I A
Longitud [mm]

Figura 32 Diagrama esfuerzo cortante y momento flector plano X-Y en el eje 2.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.

Las reacciones de Rry y Ruy Se mostrara a continuacion:

analiticamente y con software

Tabla 14 Reacciones del eje 1 en el plano X-Y comparadas las respuestas
Reaccién

Analiticamente

INVENTOR
[N] [N]
Rev 1228,39 1228,4
Riv 136,48 136,49

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.

C.

Diagrama de torsién maxima del eje 2

En la Figura 33 que se muestra a continuacion el punto mas elevado de la torsion es
en el apoyo C del eje 2.

40



409 30,4963
30

0 100 200 300 400
Longitud [mm]

Figura 33 Diagrama de torsion maxima del eje 2.
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.

3.4.2.2 Momento resultante en el Eje 2

(*)>my, =0 (14)
T, =(0,4)-W —(0,06)-F

T, =—20[N-m]

3.4.3 Seleccion del Factor de seguridad para los ejes

Para el factor de seguridad, esta basado segun la Tabla 15 para seleccién de un factor
de seguridad dependiendo del material escogido y el trabajo de la maquina a
construir.

Tabla 15 Seleccion orientativa de factores de seguridad, para materiales ductiles

[47]
Seleccion orientativa de factores de seguridad, para materiales ductiles
Informacion disponible Fiabilidad de los datos que se disponen Factor
El material de disefio ha sido probado en condiciones similares. A=1.3
. Caracteristicas mecanicas de probetas del material ensayado. A=2
Ensayos de materiales ; L .
Datos fiables de tablas y catalogos genéricos de materiales. A=3
Datos poco fiables de los cuales no sabemos su procedencia. A>5
Idénticas condiciones a las del material ensayado. B=1,3
Condiciones de contorno La pieza disefiada funcionara en un ntorno aislado. B=2
de utilizacion de material Entorno de utilizacion moderadamente agresivo. B=3
Entorno de utilizacion muy agresivo. B>5
.. ... Hansido probados cientificamente mediante experimentos. C=13
Procedimiento de disefio . . . L
Representan las condiciones de funcionamiento con presicion. C=2

y modelado analitico

. Representan las condiciones de funcionamiento aproximadamente. C=3
utilizados

Representan las condiciones de funcionamiento con poca precision. C>5

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.
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Por lo tanto, mediante el trabajo que realizara la maquina se lleg6 a que la opcién que
daré mas fiabilidad al proyecto es la de Procedimiento de disefio y modelado analitico
utilizados [47], con el Factor de seguridad C=3, el cual representarian las condiciones
de funcionamiento aproximadamente, debido a que el prototipo sera puesto a

diferentes pruebas esperando la mayor precision posible.

3.4.4 Teoria de energia de distorsion - Von Mises

Para poder determinar los didmetros que deberian llevar los ejes para poder soportar
los diferentes esfuerzos con el factor de seguridad que es igual a 3 segln lo hablado en
el literal anterior se procede a la demostracion de los célculos respectivos.

o’=o’+3-7,° (15)

Donde:
ox= Esfuerzo flexionante.
Txy= Esfuerzo a torsion.

3.4.4.1 Factor de seguridad

ne> (16)
(o2
siendo:
n= factor de seguridad.
Sy= Resistencia a la fluencia.
c’'= Energia de distorsion.
3.4.4.2 Esfuerzo flexionante
32-M
=22 T max 17
o= 1)

En el cual el Mmax s el momento méaximo que soportan los ejes y d es el diametro del

eje.
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3.4.4.3 Esfuerzo atorsion

donde:
T=torque del eje.
d= didmetro del eje.

Se despeja la ecuacion 16, se obtiene que:

(18)

(19)

Entonces para poder determinar el diametro necesario se llamard a la ecuacion 15 de

la energia de distorsion y se precedera a su despeje:

o‘z,faxz +3-z'xy2

Sy 32-M,,, Y 16-T )
=T ] T 3
n z-d z-d

d=§/16'” JAM 73T
Sy

7Z' .

d =27[mm]

Y para el eje 2 el calculo a continuacion:

7Z' .

d=§/16'” JAM 73T
Sy

d =28[mm|

Se escogerd para los dos ejes un diametro de 35 mm por razones de economizar, debido

a que el costo de mecanizado seria el minimo para llegar a la medida de 28 mm, ademas

aumentara el factor de seguridad para el trabajo a realizar, lo cual se va a demostrar

continuacion:
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a. Paraelejel
Se comenzara con la ecuacion 17 del esfuerzo flexionante:

_32-M .,

foz
X z-d?

. _32:(159,63N -m)
* 7-(0.032m)°

o, =49,62[Mpa]

El siguiente paso es obtener el valor del esfuerzo a torsion con la ecuacion 18:

~ 16-(120N-m)
7-(0.032mY’

Xy
7,, =18,65 Mpa]
se procede al esfuerzo de Von Mises con la ecuacién 15:
o=, faxz +3. z'xy2

o'=59,21[Mpa]

por ultimo, con la ecuacién 16 se verificara el nuevo factor de seguridad que se
obtendra con el didmetro de 32 mm:

(o2
n=>524

b. Paraeleje 2

Se comenzara con la ecuacion 17 del esfuerzo flexionante:

32.M
o, = ———max
z-d?

o, =49,62[Mpa]
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el siguiente paso es obtener el valor del esfuerzo a torsion con la ecuacién 18:

16-T
By = z-d®
_ 16' (rengrane ’ F)
T

7, =27,98[Mpa]
se prosigue al esfuerzo de VVon Mises con la ecuacién 15:
o=, ¢O'x2 +3-7,°
o’=69,36[Mpa]

por dltimo, con la ecuacidén 16 se verificard el nuevo factor de seguridad que se

obtendra con el diametro de 32 mm:

n=>
(e
n=4,47

Por lo tanto, al aumentar el diametro del eje conviene por la razon que aumenta los

factores de seguridad de los ejes dando mayor confiabilidad para su uso.

3.5 Seleccidn del material para los ejes

Para el trabajo a realizar se ha escogido el acero AlISI 1045, por cuestion que el material
es comercial a nivel nacional, también tiene bajo costo y los mas importante es que las
propiedades que presenta son las mas adecuadas para lo que va a soportar con el

prototipo a realizar.

Obteniendo con el acero ANSI 1045 los siguientes datos para facilidad de los

calculos:
3.5.1 Propiedades mecanicas del material segin Shigley:

Sut = 570[MPa] = 82[ Kpsi]
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Sy = 310[MPa] = 45[ Kpsi]

3.6 Disefio dindmico
3.6.1 Disefio dinamico eje 1

3.6.1.1 Limite a la fatiga

S, =k, -k, -k, -k, -k, S, (20)
Donde:
Se= limite a la fatiga.
ka= factor modificacion de la condicion superficial.
ko= factor modificacion del tamafio.
k= factor modificacion de carga.
kq= factor de modificacion de la temperatura.
ke= factor de confiabilidad.

Se” = limite a la resistencia a la fatiga.

3.6.1.2 Limite a la resistencia a la fatiga

S,’=0,5-Sut (21)

S. =0,5-570Mpa

S.'=285[Mpa]

3.6.1.3 Factor modificacién de la condicidn superficial (ka)
Este factor depende el acabado superficial, como se puede observar en la Tabla 2 los

diferentes tipos de acabados:
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k, =a-Sut’ (22)

Tabla 16 Factor de modificacion de la condicion superficial

Factor a
Acabado superficial Exponente b
Kpsi Mpa
Esmerilado 1,34 1,58 -0,085
Maquinado o laminado en frio 2,7 4,51 -0,265
Laminado en caliente 14,4 57,7 -0,718
Como sale de la forja 39,9 272 -0,995

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Para la eleccion de los factores a y b, se asumird que el material a emplear esta

previamente mecanizado, a continuacion, remplazando los factores:

0,265

k, =4,51-(570)
k,=0,84
3.6.1.4 Factor modificacion del tamafio (kb)

Con el diametro seleccionado se procede a escoger la ecuacion, que se puede ver en la
Figura 34.

l;(d,fD.B)'”'m = 0,879d 0107 011 =d = 2pulg

0,91d70:157 2<d<10pulg
t (d/762)7%197 = 1,24 d ~0407 279 <d <51mm

1,51 f ~%157 51 < d = 254 mm

Figura 34 Factor modificacion del tamafio.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

El diametro que se escogi6 es de 32 mm por lo tanto corresponde a la Ecuacion 23

que se mostrara a continuacion:

k, =1,24-d° (23)
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k, =1,24-(32

)70,107

k, = 0,86

3.6.1.5 Factor modificacion de carga (Kc)
El factor de modificacion de carga depende de las cargas existentes en el eje estudiado,
estas pueden ser, axiales, flexion y de torsién. En este caso para carga torsional es igual

al.

k =1 (24)

3.6.1.6 Factor de modificacion de la temperatura (Kq)
Este factor se escoge dependiendo de la temperatura en la cual el eje va a trabajar.

1 T < 450 °C (840 °F)
ke= - 1-58(10)73(T —450) 450°C <T < 550°C

1—3,2(10)"°(T —840) 840°F <T < 1020°F

Figura 35 Factor de modificacion de la temperatura

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

La maquina trabajara a una temperatura menor que 450 °C por ende es igual a 1.

k, =1 (25)

3.6.1.7 Factor de confiabilidad del 95 % (ke)

Tabla 17 Factor de confiabilidad

Variacién de
Confiabilidad transformacion Factor de
(%) (Zn) confiabilidad (kc)
50 0 1
90 1,288 0,897
95 1,645 0,868
99 2,326 0,814
99,9 3,091 0,753
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99,99 3,719 0,702
99,999 4,265 0,659

99,9999 4,753 0,62
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.

Se obtiene 0,868 con un factor de confiabilidad del 95 %.
k, =0,868 (26)

Se prosigue a llamar a la ecuacion 20, por razén que ya se ha despejado cada uno de

los factores que complementan para su célculo.

S, =k, -k, -k, -k, -k, S,

S, =0,84-0,86-1-1-0,868-(285)

S, =178,70[Mpa]

3.6.1.8 Factor de concentrador de esfuerzos cambio de seccion (ks)

ki =1+q, (kts _1) (27)
D_32 114
d 28
o1 003
d_ 28

Con los valores obtenidos a continuacion podremos determinar el factor kis el cual es

el factor de modificacion por efectos varios conseguido de la Figura 11.
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rld

Figura 36 Eje sometido a torsion [48].

k, =155 (28)
3.6.1.9 Factor de sensibilidad (q)
__1 (29)
G A
Jr
Ja =0,190-2,51-(10°) Sut +1,35-(10° ) Sut® — 2,67-(10"° ) Sut® (30)

\/520,304[M]

entonces con el despeje de la Ecuacién (30) y la Ecuacion (29) se obtiene:

1
g, =
14 0,304/mm
1mm
q,=0,77

Ahora bien, se puede determinar el factor kf con la ecuacion 27:

kf :1+qs (kts _1)
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k, =1,42

3.6.1.10 Criterio de Goodman

Ca,On _1 (31)
Se Sut n

Teniendo en cuenta que el torque de la maquina con la que va a trabajar es constante,

indicaria que txya= 0.

También el esfuerzo de flexion es variable e invertido, por esa razén el esfuerzo medio

de flexion es igual a cero om= 0.

Se debe tomar en cuenta que al ser un torque continuo ca = Giny.
Donde:

o =K, — (32)

se debe tener en cuenta que el Mc” es el valor total del momento en el punto de cambio
de seccion C, en otras palabras, con ayuda de la Figura 25 y Figura 26, la raiz cuadrada
de la suma de los cuadrados da el valor de Mc'= 111,74[N.m] con este valor se

prosigue a:

111,74-32
7-(0,028)’

Ginv =4

iy = 73,62[Mpa]

Con el valor obtenido se despeja en la ecuacion 32

o, _1
Se n
7362 1
237,98 n
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n=3,23

Entonces con el resultado de n=3,23 para el factor de seguridad del eje 1 en el punto
que se lo cree que es el mas critico por cuestion del cambio de seccion, da seguridad

por la razon de que es mayor a lo indicado anteriormente segun el literal 3.4.3.

3.6.1.11 Concentrador de esfuerzos (Chaveta)

El punto donde se encuentra la chaveta, como se puede observar la Figura 22 el
momento flector es igual a cero por lo que el esfuerzo a flexion vendria a ser cero, por
ende, solo se obtiene un esfuerzo torsor t.ya, teniendo en cuenta que el didmetro del

eje donde esta ubicado la chaveta es de 28 mm.

F, =857143[N]

3.6.1.12 Esfuerzo cortante a torsion de la chaveta

T, = . (36)
: Aortante
Fa
T, =———
® L-ancho
T, = R
L4
4
3.6.1.13 Esfuerzo alterno
o, =40’ +3-rxya2 (37)

2
oo
L -ancho
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_ I:a'x/§

~ L-ancho

a

3.6.1.14 Limite de resistencia de la chaveta
Acotando con lo anteriormente indicado con las tablas se procede a Ilamar a las

ecuaciones y dando los valores correspondientes:

Se comenzara con la Ecuacion 20:
S, :ka-k,[,-kc-kd -ke-kf -S'e
Donde:

k, =0,84

k, =1,24-(28)""" «, =0,87

k, =1

k, =1

k, =0,814
K, =1,3

entonces remplazando los valores en la ecuacion mostrada queda:

S,=0,84-0,87-1-1-0,814-1,3-285

S, =220,40[Mpa]

3.6.1.15 Factor de seguridad de la chaveta

Para el factor de seguridad se le calculara con un valor igual a 3.

N=—> (38)
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N =
O,
Se
Se

3=—
O,

5 220,40[Mpa]

Fa.\/§

L-ancho

220,40Mpa-L- 0,028 m

8571,43N -3
L =0,0288m

L ~30mm
3.6.2 Disefio dindmico eje 2

3.6.2.1 Limite a la fatiga
Se evitara poner las tablas anteriormente indicadas pues se demostro todo lo necesario
en el eje 1, tomando en cuenta que los mismos didmetros, y otras modificaciones para

el eje 2 son similares, en el caso que sea contrario se indicara en la ecuacion.

Se comenzara con la ecuacion 20:
S. =k, -k, -k. -k, -k, -k; -S",

Donde:

k, =0,84
k, =1,24-(32) """, k, = 0,86

k.=1

C
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entonces:

S, =237,98[Mpa]

como siguiente paso se sacard el esfuerzo inverso:

o,y = 13,62[Mpa]

entonces se prosigue a determinar la vida infinita:

h =6,65x10"

Como se puede observar los valores son muy similares a los del eje 1, pues se ha
escogido las mismas dimensiones para facilitar su proceso y construccion, aparte

abaratar costos, entre otras.

3.6.2.2 Concentrador de esfuerzos (Chaveta)
En este caso del eje dos los valores son idénticos el unico que cambia es el torque que

por razon del radio del engrane el cual nos da T,=180 [N.m].

Entonces:
T

F, = Tb

F 180
0,014

F, =12857,14[N]
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Se procede con la ecuacion despejada de la longitud, teniendo en cuenta que en este
caso el factor de seguridad es igual a 2, por razén que la chaveta es mas conocido como

el fusible de maquina, es por esta razon el siguiente valor:

| __212857,14-3
220,4-10°-0,007

L =0,0288m

L ~30mm

3.7 Seleccion de rodamientos

En esta seleccidn de rodamientos se tomara en cuenta las revoluciones maximas que
puede llegar la maquina el cual es N=1660 [rev/min], las horas maximas a la que se
pretende trabajar la maquina sin paro es 96 horas, el factor de aplicacion es igual a1y
las cargas equivalentes de las reacciones anteriormente calculadas en el disefio

estatico.

p

60-N-L

10° (36)

C:(XFF+Y|:a).‘

siendo:

C= capacidad de carga bésica.
X'y Y= Factor de aplicacion.
Fr= fuerza radial.

Fa= fuerza axial.

N= ndmero de revoluciones.
L= horas sometidos a trabajar.

P=exponente de carga-vida.

a. Rodamientoen B

I:rB = ’\é RByZ + R822
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F. =(136,49) +(375)
Fp= 399,07[N]
Para obtener la capacidad de carga basica reemplazamos en la ecuacion 36:

1660rev / min)- (96hr)["”
10°rev

c. :(1_399107N)_‘(60min/ hr)-(
C, =0,847[KN]

A continuacion, en la Tabla 18 se presenta los valores de fuerza radial y capacidad de
carga obtenidos mediante el procedimiento anteriormente descrito, para los demas

rodamientos.

Tabla 18 Resultados de fuerza radial y capacidad de carga de los rodamientos

Capacidad de

Fuerza radial L
carga basica

[N] [KN]
Rodamiento en B 399,07 0,847
Rodamiento en D 3591,6 7,623
Rodamiento en F 3357,77 7,127
Rodamiento en H 592,45 1,257

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Por lo tanto, para seleccion de los rodamientos se basara en el que tenga mayor
capacidad de carga basica, en este caso es el rodamiento C el cual su valor es de 7,623
[KN], con este dato se ingresa a las tablas de Rodamiento SKF [49], y teniendo en
cuenta un diametro interior de 32 mm por el eje, la tabla nos da como resultado que el
rodamiento indicado es el 6006/32-2RS1/VB005.

3.7.1 Seleccion de chumacera

Con los datos obtenidos del rodamiento C anteriormente mencionado se procede a la
seleccion de chumaceras que se ocuparan para para la transmision de movimiento del
motor y finaliza con el sensor de torque. Como dato necesario para la seleccion de la

chumacera el peso por soportar debido a los ejes es de 1,05 kg.
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Mediante el catadlogo FBJ [50], la cual es una marca que se puede conseguir en el
mercado de la ciudad de Quito — Ecuador, se prosigue a la seleccion de la chumacera

apta para el tipo de trabajo a realizar.

FRJI PILLOW BLOCKS FB]
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Figura 37 Seleccion de chumacera con el catalogo FBJ [50]

Con ayuda de la Figura 37 se puede localizar que la chumacera apta para el trabajo
requerido es FBJ — FL207, el cual tiene un didmetro de 32 [mm] o 1 % [plg].

3.8 Disefio de engranajes

3.8.1 Caélculo de engranajes

Con lo anteriormente mencionado en seccion 3.4 se trabajara con engranajes AlSI
5115 con diametros primitivos de 80 mm para el pifion y 120 mm para el engrane con
un mdédulo de 2.5 a continuacion en la Tabla 9 se procedera al calculo de las demas

partes que tienen los engranajes.
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Didmetro exterior (de): Es a la circunferencia externa del engranaje.

Diametro primitivo (dw): Es la circunferencia donde engranan los dientes del
pifién y el engrane, ademas se considera que donde existe el mayor contacto y por
ende donde se aloja los esfuerzos.

Didmetro interior (di): Es la circunferencia interior donde terminan los dientes.
Modulo (m): es la relacion que existe entre diametro primitivo (dw) y el nimero
de dientes

Dientes (Z): Son los responsables de llevar la fuerza de empuje y asi trasmitir la
potencia del eje conductor al eje conducido.

Paso circular (p): Es la longitud del arco del diametro primitivo, desde un punto en
el diente, a un punto similar de un diente siguiente.

Addendum (adendum): Es la distancia que existe entre la circunferencia exterior y
la primitiva.

Dedendum (dendum): Es la distancia entre la circunferencia interior y la
circunferencia primitiva.

Altura del diente (h): es la sumatoria del adendum y el dendum

Inter eje (leje): es la distancia que existe entre los ejes del pifion y el engrane.

Tabla 19 Partes de pifion y engrane

Partes Formula Pifidn Engrane
Modulo m = dZ—W (37) 2.5 mm 2.5 mm
Diametro primitivo dw=m-z (38) 80 mm 120 mm
Namero de Dientes  Z = dﬁw (39) 32 48
Didmetro exterior ~de=dw+2-m (40) 85 mm 125 mm
Diémetro interior ~ di=m(Z-25) (41) 73.75mm  113.75 mm
Addendum adendum=de—dw (42) 5mm 5mm
Dedendum dedendum =dw—di (43) 6.25 mm 6.25 mm
Altura del diente h = adendum+dedendum(44) 11.25mm  11.25 mm
Paso Circular p=z-m  (45) 7.854mm  7.854 mm
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100 mm

. . d D
Inter eje leje = y (46)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

3.8.2 Tension de contacto del pifion.
Para el analisis a tension de contacto superficial o resistencia a la picadura en los
dientes del pifidn seleccionado, se procede a utilizar lo visto en el capitulo 1y para el

calculo de esfuerzo de la tensién por contacto se utiliza la ecuacion (1)

Ke Zs

57 (1)

d

oy =ZE\/FtKOKVKS
wl

3.8.2.1 Coeficiente elastico del pifion

En la ecuacion (4) se determina el coeficiente elastico, para lo cual se necesita el

coeficiente de Poisson del pifidn y la rueda que para el acero AISI 5115 es igual a 0.3.

KN
El mddulo de elasticidad tanto para el pifion y la rueda es de 206.8 {mmz }

(4)

0.5
ZE:19O,18[ N }

mm?

3.8.2.2 Fuerza tangencial

Por lo visto en la ecuacion 12 la fuerza tangencial obtenida en el pifion:
T[N-m]
Corm]

F, =3000[N -m]
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3.8.2.3 Factor de sobrecarga de pifion
Basandose en la Tabla 1, se considerara una fuente de energia uniforme que tendra una
carga en la maquina impulsada de choque moderado, pues se considera que los

engranajes no estaran sometidos a cargas de impacto muy alto.

3.8.2.4 Factor dindmico de pifion
Con la Ecuacion (6) se puede obtener velocidad en el punto del didmetro primitivo que

se utiliza para calcular el factor dindmico Kv.

ﬂwldwl 6
V,=————
' 60000 ©)

n-6o{'?v}-8opnm]

min
V. =
60000
w=:Q254?E}:4&4{l19}
S min

Conel valor de v, obtenido se procede a la Figura 10, en el caso de analisis se utilizara

la curva C que se describe por la ecuacion (47) que es de precision y son para engranes

mecanizados - rectificados obteniendo un valor Kv de 1.

v

K, = 30+ (47)
50

3.8.2.5 Factor de geometria por picadura de pifion
Utilizando la Ecuacion (8) se adquiere el factor geométrico por picadura y como datos
se sabe, que el angulo de presidn es de 20° y se tiene una relacion de velocidades de

1.5 de engranajes rectos externos.

_sena-cosa |
2-m, i+l

Z

(8)
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. _sen(20)-cos(20) 15
- 21 15+1

Z, =0,0964

3.8.2.6 Factor de condicion superficial del pifion
Se considera un pifion de fabricacién convencional y que tienen condiciones de

superficie adecuadas, por lo que su valor de factor de condicion superficial es igual a

3.8.2.7 Factor de Tamafio del pifion
Al no ser un pifién que tenga cualidades especiales segiun AGMA el valor del factor

de tamafio es igual a 1

K, =1

3.8.2.8 Factor de distribucion de carga de pifion
Para la obtener el factor de distribucion se utiliza la Tabla 2. Los engranajes estan en
contacto en toda su cara cuyo ancho es de 30 milimetros, son engranajes menos

precisos y con un montaje no tan exacto.

K, =16

Entonces el esfuerzo de tensién de contacto es:

0,5
o, =100,18| 3000[N]-15-1,4-1- L6 1 1)
. mm

2 80[mm]-30[mm] 0,0964

o, =1060,93[MPa]

62



3.8.3 Esfuerzo de contacto permisible de pifion
Son datos publicados por AGMA, que brindan informacion sobre la resistencia
permisible a la fatiga superficial que sufren los engranajes al ponerles a contacto y se

describe con la ecuacion (48):

S, =—t—H.g - (48)

Donde:

CL = factor de vida.

Cw = factor de dureza.

Cr = factor de temperatura.
Cr = factor de confiabilidad.

Stc” = resistencia corregida a fatiga superficial.

Segun la Tabla de material de AISI 5115 de Ivan Bohma [51], se obtiene un a dureza
de 160 — 200 HB cuando el material no ha pasado por un tratamiento térmico. En este
caso se trabajara con el valor de 200 HB. Con este valor se prosigue al célculo del
esfuerzo de contacto:

3.8.3.1 Factor de vida C.

Para el factor de vida se necesita el nimero de contacto de acoplamiento, en otras
palabras, el nimero de ciclos que para este caso se pretende gue tenga una vida infinita
de alrededor (108 ciclos). La Figura 38, sefiala las curvas de S — N para los aceros y la
resistencia a la fatiga superficial donde se describen dos ecuaciones en la cual la
superior se utiliza en aplicaciones comerciales y la ecuacion inferior se usa en
aplicaciones de servicio criticas, en la cual se permite un poco de desgaste de los

dientes.

Al ser engranes que seran sometido a condiciones criticas seleccionara la ecuacion (3)
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Figura 38 Factor de vida AGMA [52]

C, =2,466-N*®° (49)

Donde:

N: EI nimero de ciclos, (10° ciclos).

C, =2,466-(10°

)—0,056

C, =113

3.8.3.2 Factor de dureza Ch

Este factor de dureza mas se aplica a los dientes de los engranes, por razén que los
dientes del pifion por lo general son méas duros, pues el pifién realiza mas revoluciones
y por ende tiende a estar mas en contacto. Para este caso de estudio al ser engranajes

con la misma dureza se tiene un valor de 1.

c, =1

3.8.3.3 Factor de temperatura Cr
En este caso los engranajes trabajaran en condiciones que no superen los 250 °C, por

lo tanto:

C, =1
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3.8.3.4 Factor de confiabilidad Cr
Se ha escogido un factor de confiabilidad segun la Tabla 20 del 90 %, debido a que se
desea un valor de seguridad mas bajo, pues se quiere ver las posibles fallas que el pifion

pueda tener en el tiempo.

Tabla 20 Factor de confiabilidad

Confiabilidad Cr

(%)

90 0,85

99 1,00
99,9 1,25
99,99 1,50

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
por lo tanto:
C, =0,85
3.8.3.5 Resistencia a la fatiga superficial AGMA Spc”
Para la resistencia a la fatiga superficial se empleara de grado 1, por la razén que el

material a emplear en los engranajes no tendra ningun tratamiento térmico, por ende,

su dureza Brinell ser& menor a una con tratamiento.

MPa psix 10°
175

1 200

1 100 -
150 Miximo grado 2 A

| l
Spe' =27 000 + 364 HB /
. X gy
/

1 000

]

800

700 S / Miaximo grado 1
S =26 000+ 327 HB
600 - -~ Je
75 |
150 200 250 300 350 400 450

Dureza Brinell HB

Figura 39 Resistencia a la fatiga superficial [52]
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Se procede con la siguiente ecuacion:

S,.’= 26000+ 327 HB (50)

S,’= 26000 + 327 -(200)

S,,’=91,4[ Ksi] = 630,18[ Mpa]

Ya despejado los items, se procedera con la ecuacién 48 del esfuerzo por contacto

del pifién:

S, =—t—H.g (48)
S, =837,77[Mpa]

3.8.3.6 Factor de seguridad del pifion Fs
El factor de seguridad por falla superficial es igual al cuadrado de la comparacién del

esfuerzo de contacto permisible frente al esfuerzo generado por la carga.

. {S_] 1)

F. =0,62

Como se puede observar el factor de seguridad es inferior a 1, debido que, al ser el
pifidn sin tratamiento térmico, no presenta la dureza superficial necesaria para soportar
el contacto continuo que se ejerce entre engranajes, generandose asi un esfuerzo de

contacto superior al esfuerzo permisible y por ende formandose el desgaste por fatiga.

3.8.4 Tension de contacto y esfuerzo de contacto en engrane y factor de
seguridad

Para el analisis a tension de contacto superficial o resistencia a la picadura en los

dientes del engrane seleccionado, es similar a la seccion 3.8 solo con variantes en su

diametro primitivo de 120 mm. Segun la Tabla de material de AISI 5115 de Ivan
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Bohma [51], se obtiene un a dureza de 160 — 200 HB cuando el material no ha pasado

por un tratamiento térmico. En este caso se trabajara con 200 HB.

Al igual que el pifidn, el engranaje tiene similares caracteristicas, y anteriormente se

supo sefialar como obtener cada valor de los items, a excepcion de factor de dureza

CH que en este caso es igual a 1 por tener la misma dureza que el pifion, por lo tanto,

se procede a indicar el valor de cada uno de los items en la Tabla.

Tabla 21 Tensién de contacto y esfuerzo de contacto en engrane y factor de

seguridad
Esfuerzo Factores Ecuacion
Coeficiente N T
elastico Zy= 190918[???”?3 }
Fuerza tangencial £ = 3000[;\;. m]
Factor de
sobrecarga K, =1.5 _
. ) . On = ZE\/FszKVKS Ka Za
Tensign  Factordinamico  x -1,1 dy b Z,
de Factor de N
contacto  geometriapor  Z, =0,0964 Oy 866,25 T
del picadura
engrane
Factor de
condicion Z, =1
superficial
Factor de £ -1
Tamafio :
Factor de K -16
distribucion “
Factor de vida C, =113
Esfuerzo Factordedureza  C, =1 s - C,-C, g -
e P
de GGy
contacto Factor de c, =1
en el temperatura r - S,. =837,77|MPd]
engrane  Resistenciaala

fatiga superficial
AGMA

S,.'=630,18[ MPd]
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Tensionde 5 866,25[ MPd] (s : ]
Factor de contacto F =| =
seguridad Ox
Esfuerzo de S, =831,71 [Mpa] o078
contacto <

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

3.8.5 Tension de flexion del pifion

Para determinar el esfuerzo provocado en cada uno de los dientes se utiliza la ecuacién

(9)

1 K,K
o.=FKKK —-—°% 8 9
F t'to v s b'mt YJ ( )
La fuerza tangencial y ancho de cara, al igual que los factores de sobrecarga, dinamico,
tamafio y distribucion de carga son idénticos a los mencionados en la seccion 3.6.2,

por lo que se tendra en cuenta los factores nuevos.

3.8.5.1 Factor de espesor pifion
Al ser un engranaje tipico, es decir, un cilindro solido que no tiene brazos radiales
como los que tienen engranajes de gran tamafio su valor es de 1, pero en engranes que

tiene dichos brazos se debe basar en la Figura 12.

Ky =1

3.8.5.2 Factor Geométrico del pifion
Para conseguir del factor geométrico hay que tener en cuenta que se tiene un pifion de
32 dientes y que la carga se aplica en punto intermedio del flanco y basandose en la

Figura 13.

Y, =0.385

3.8.5.3 Moddulo Transversal
Al ser un engranaje de dientes rectos el médulo transversal es similar al moédulo normal

pues se tiene un angulo de hélice de 0, como se ve en la ecuacion (10).
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m — n
= o g (10)
25
‘" cos(0)
m =25

Por lo tanto, el esfuerzo de tension de flexion:

1 . 16-1
30[mm]-2.5[mm] 0.385

o =3000[N]-15-1-1-

3.8.6 Resistencia a la Fatiga por Flexién en el pifion
Al igual que el esfuerzo de contacto, la resistencia a la fatiga por flexion son datos
publicados por AGMA que, para este caso, indican la resistencia del material con los

esfuerzos permitidos que se dan por una carga aplicada.

K ,
K .Lk 'Sfb

T R

S fop — (52)

Donde:

KL = factor de vida.

Kt = factor de temperatura.

Kr = factor de confiabilidad.

St~ = resistencia a la fatiga por flexion publicada por AGMA.

Stp = Resistencia a la fatiga por flexion de pifién.

3.8.6.1 Factor de vida K.
El factor de vida representa el nimero de ciclos en contacto que estan sometidos bajo
una carga, del diente del engrane, para el caso de estudio se pretende una vida infinita

de alrededor (10° ciclos) y 160 HB. En la Figura 40 se aprecia las curvas y sus
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ecuaciones para calcular el factor K. adecuado al numero de ciclos, tomando en cuenta
que la parte superior de la zona sombreada se puede usar en aplicaciones comerciales

y la parte inferior se utiliza para aplicaciones criticas de servicio, donde se permite

picado y desgaste del diente.

50

4.0

L Ky =9.4518N

400 HB

0148

il |
- - , 01192
AT KL=6.1514N
A '
| K =40404 N

30
recubrimieato carburado

130 HE 0.1045
2.0 I

160 HE 1l \Q

T o5
K “..\x\w Ky = 13558 v 007 LU
L " gmastiiy | \
Lo T kp—2miee o0 Bm =, W Ry
08 [ —/;7"_“—* 08
07 Kp = 1.683] N 0023 o7
0.6 | | 0.6
0.5 — t 0.5
10¢ 10 104 108 108 107 108 10% 1pi0

Mimero de ciclos N de carga

Figura 40 Factor de vida K. de la AGMA [52]

Basandose en la Figura 40 con los datos anteriormente descritos se tiene un valor de:

K, =2,3194. N°%% (53)

K =13

3.8.6.2 Factor de temperatura Kr
En este caso los engranajes trabajaran en condiciones que no superen los 250 °C, por

lo tanto:

KT

3.8.6.3 Factor de confiabilidad Kr
Al igual que el factor de confiabilidad del esfuerzo de contacto se escoge un factor de

confiabilidad segun la Tabla 22 del 90%, pues se quiere observar las posibles fallas

que el pifion pueda tener en el tiempo.

Tabla 22 Factor de confiabilidad

70



Confiabilidad KR

(%)

90 0,85

99 1,00
99,9 1,25
99,99 1,50

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

por lo tanto:
K; =0,85

3.8.6.4 Resistencia a la fatiga superficial AGMA Sfb’
Para la resistencia a la fatiga superficial se empleara de grado 1, por la razon que el

material a emplear en los engranajes no tendra ningun tratamiento térmico.

MPa psi X 103

60
400 ! ' !

Sy =6235+ 174 HB—0.126 Hle/

350 4 sod— Miximo grado 2 /
300 - /

40
209 ] / /

30 LN Miiximo grado 1
200 A N =

] L%‘=7274+167H870.152H82
150 4 |
150 200 250 300 350 400 450

Dureza Brinell HB

Figura 41 Resistencia a la fatiga por flexion de la AGMA [52]
Se procede con la siguiente ecuacion:

Sy, = -274+167-HB-0.152- HB? (54)
Sy,’=~274+167-(200) - 0.152-(200)’

Sy =27,05[Ksi] =186,50[ Mpa]
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Por lo tanto, la ecuacion de la Resistencia a la Fatiga a la Flexion en el pifion:

K

S, =—2Lt .S~
fbp KT'kR fb

S, = 285.23[ Mpa]
3.8.6.5 Factor de seguridad del pifion Fs

El factor de seguridad por fatiga a la flexion en el pifion estd dado por la ecuacion (55),

que se describe como el esfuerzo permisible para el esfuerzo de tension de flexion

F = (55)
O¢
285,23
® 249,35
F, =114

El factor de seguridad por flexion superior a 1 nos indica que el engrane no sufrira
fatiga por flexion que cominmente generaria agrietamiento o rotura de los dientes,
para el aumento en el factor de seguridad es necesario que el engranaje presente un

tratamiento térmico que aumentaria su resistencia a la fatiga por flexion.

3.8.7 Tension de flexion y resistencia a la fatiga del engrane y factor de
seguridad

La resistencia a la fatiga por flexion y la tension de flexion del engrane es similar a la

del pifion descrita en la seccion 3.8.5 y 3.8.6, pues el engrane tiene similares

caracteristicas como una vida infinita y funcionamiento en un ambiente menor de

250C°, ademés de tener un factor de confiabilidad del 90% para poder observar

posibles fallas, como se observa en la Tabla 23.

Tabla 23 Tension de flexion y resistencia a la fatiga del engrane y factor de

seguridad

Esfuerzo Factores Ecuacién
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Factor de espesor K;=1

Fuerza tangencial E :3000[3\;.,”]

Factor de sobrecarga g =1.5
Tension de Factor dinamico K, =11 o, =FKKK — —HZ
flexion del bom, 1,
engrane

Factor Geométrico  y_ — 425

- 7
para engrane _ 225,88[ N 2 }
Médulo Transversal — m, =2.5 mm

Q

Factor de Tamafio g =1
Factor de
distribucion de K
carga
Factor de vida K, =12

Factor de K

Resistencia a N K, =085 Spe=—"—-S,
la Fatiga a la co;]flatlbll:jdad K, -k,
Flexion en el actor de X =1
engrane tempera-tura [ Sfog =285.23 [M’pa]
Resistencia a la ) .
fatiga superficial Sp= 186,50( MPa]
AGMA
Resistenciaala g = 866, 25[MPa S,
Factor de Fatiga a la Flexion : F =12
- O'F
seguridad y S, =837,77[MPad]
Tension de flexion # F =126

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

3.8.8 Tratamiento Térmico en engranajes

El tratamiento térmico mas utilizado para los engranajes es la cementacion, este tipo
de tratamiento ayuda fortalecer la dureza superficial de los dientes aumentando la
concentracion de carbono, pero practicamente sin afectar al nicleo que conserva su
capacidad de absorber la energia impacto y este se mantiene con un bajo indice de

carbono.
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La cementacién hace que el nlcleo sea tenaz y resistente a la fatiga y en la parte
superficial ayuda que sea resistente al desgaste y las deformaciones, este tratamiento
se realiza con un calentamiento de la pieza de entre los 900 y 950 grados Celsius,
posteriormente se agrega sales con contenido de carbono y se deja con un

enfriamiento lento.

3.8.9 Esfuerzos en engranes con tratamiento térmico

Para los ensayos se realizaran con engranes con y sin tratamiento térmico con material
AISI 5115, los esfuerzos y factores de seguridad generados en secciones anteriores son
con engranajes sin tratamiento térmico. A continuacion, en la Tabla 24, se describe los
esfuerzos generados en engranajes que han sido cementados que tiene una dureza de

300 HB y al igual que los engranajes sin cementar se pretende una vida infinita.

Tabla 24 Esfuerzos y factores de seguridad de contacto y de flexién

Descripcion Pifion Engrane
Esfuerzo de tension de contacto [MPa] 1130,14 922,75
Esfuerzo de contacto permisible [MPa] 1256,81 1285,68
Factor de seguridad de contacto 1,24 1,94
Esfuerzo de Tension de Flexion [MPa] 282,94 256,31
Resistencia a la Fatiga a la Flexion 427,80 431,62
[MPa]
Factor de seguridad a Flexion 1,51 1,68

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

3.9 Palanca de frenado

Para este caso se recurri a tomar como ejemplo un Freno Prony debido a que consta
de un brazo de palanca en el cual se coloca los pesos y el otro extremo va conectado
al eje con bloques regulables, que tiene un material antifriccién que genera un frenado
progresivo al aumentar los pesos, con esto se espera dar un torque variable que
simularia la carga a la que trabajaria la maquina y a la cual estan sometidos los

engranajes.
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Figura 42 Freno Prony [53]

Segun L. Gutierrez y C. Corrales [53], con el sistema de freno anteriormente hablado
se puede obtener una potencia de frenado, el cual es muy conveniente para la maquina
a disefiar. A continuacion, se presentara las ecuaciones que se utilizardn para su

despeje:
Se comienza con la potencia “P”:

P=T-w (56)
Donde:

T: torque [N m]

o: velocidad angular [rad/s]

dicha formula de potencia es la base fundamental para el freno que se desea para la
maquina debido a que de una manera indirecta se logra medir el torque que entrega

dicho motor.

Debido a que se utiliza un brazo de forma indirecta el cual genera un anti — torque del
motor transformandole en una fuerza puntual siendo igual a:
T
F=—
| (57)
siendo “F” la fuerza [N], “I” la medida de la palanca tomando de referencia el centro

del eje y en donde se aplica la carga en [m]. Entonces con la ecuacion 57 se comenzara
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a despejar “T”, para posteriormente remplazar en la ecuacion 56 y obtener asi la

potencia de frenado.

P=F 10 (58)

Esté valor sera la potencia de frenado que ejercera el motor bajo la condicién de carga
debido al freno empleado. Entonces conociendo los datos de la maquina como: medida
de la palanca 0.3 [m], fuerza aplicada en el freno 390 [N] y la velocidad angular 60

[rpm] es igual a 6,28[rad/s], se obtiene lo siguiente:

P =390-0,3-6,28
P =0, 735[kW]

Se obtiene que la potencia de frenado que ejerce la palanca es de 0,735 kW de potencia,
sabiendo que el motor que se utiliza es de 1 HP, el cual equivale a 0,746 kW forzando
al motor a su capacidad méximay como se esté disefiando la maquina con valores que
se pueden presentar por mala manipulacion, el disefio es el adecuado para posibles
casos extremos, como es llegar a detener el motor generando un torque de frenado de

117 [Nm], similar al torque de salida del motor que es de 120[Nm].

El freno por disefiar tendra una pastilla de ferodo que es un material formado por hilos
metalicos y cauchos o resina el cual brinda una alta resistencia mecanica, soporta altas
temperaturas y tiene un alto coeficiente de rozamiento, pues es utilizado en las pastillas
de freno y discos de embrague de vehiculos. Este material sera utilizado en el interior
de la palanca para lograr una mejor eficiencia de frenado y asi poder simular una carga
para los engranajes a trabajar. Teniendo en cuenta que el ferodo tiene un coeficiente

de friccion de 0,48 con el acero se procede a sacar la fuerza de frenado.

B, =N, u (59)
Donde:
B¢ = fuerza de frenado

Nt = normal

M = coeficiente de friccion
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con ayuda de la ecuacién anteriormente mostrada se procede a sacar el resultado de la

fuerza de frenado que es igual a:

B, =187.2[N]

En los célculos de disefio se tomd valores altos que representan un funcionamiento de
maquina en condiciones ideales y situaciones extremas, que permitan la manipulacion
de personas inexpertas que deseen conocer sobre los diferentes ensayos que puede
realizar la maquina y esta a su vez brinde una perspectiva acercada a la realidad de la

teoria vs la practica.

3.10 Disefio estructural

El bastidor es la estructura o armazon a la cual se somete cargas y fuerzas, es necesario
que tenga suficiente resistencia y brinde rigidez para que pueda soportar los distintos
componentes de la maquina y ademas garantice la seguridad del operario. Para el
calculo de la estructura se utilizara perfiles y tubos rectangulares para obtener un

armazén como el esquema de la Figura 43.

Figura 43 Estructura de bastidor.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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3.10.1 Viga
Una viga es un elemento estructural que por lo general es horizontal, destinado a

soportar fuerzas, que a su vez generan flexion y corte.

A continuacion, se redacta la seleccion de un perfil adecuado, para lo cual se toma en
cuenta la viga que soporta mas peso que es la que encuentra proxima a la caja de
engranes pues soporta la carga de la caja, ejes, tapa y engranajes, obteniendo una carga
distribuida de 0,672 [N/mm] en un perfil de 0,460 [m].

En la Figura 25 se pude observar el diagrama de cuerpo libre donde se describe las

fuerzas descritas.

0.672 N/mm

'IE..
;
E
&
B

Figura 44 D.C.L en viga.
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se obtiene como resultados las reacciones:

R, =R, =95,76 [N]

En los calculos por el método a flexion es necesario obtener el momento maximo que

genera la carga, para lo cual se acude al anexo 3 que describe dicha ecuacion

M max =R, (a +%) (anexo 3)
M max = 95, 76[N] | 87, 5[mm] + — > 76['\"]\'
2.0, 672{}
mm
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M max =15201,9 [Nmm]

En la Figura 45 se muestra los diagramas de cortante y Momento flector.

-100

T T
0 100 200 300 400
Longitud [mm]

10+

[Mm]

T T
0 o 200 300 400
Longitud [mm]

Figura 45 Diagramas de Cortante y Momento Flector.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco.
Para el disefio se toma en cuenta un angulo de acero A36 con un esfuerzo de fluencia
de 250 MPa. Adicionalmente se desea que la estructura tenga un factor de seguridad

de 3 visto en la Tabla 25

Tabla 25 Factores de disefio recomendados [54]

Factores de Disefio Recomendados
Materiales Ductiles

N Caracteristicas
El disefio de estructuras bajo cargas estaticas, para las que haya
1,25a2,0 . N
un alto grado de confianza en todos los datos del disefio
20325 Disefio de elementos de maquina bajo cargas dinamicas con

confianza promedio en todos los datos de disefio

Disefio de estructuras estaticas o elementos de maquinas bajo
2,5a4,0 cargas dinamicas con incertidumbre acerca de las cargas,
propiedades de los materiales, anélisis de esfuerzos o el ambiente

79



Disefio de estructuras estaticas o elementos de maquinas bajo
cargas dinamicas, con incertidumbre en cuanto a alguna
, combinacion de cargas, propiedades del material, anélisis de
4,0 0 mas . . -
esfuerzos o el ambiente. El deseo de dar una seguridad adicional a
componentes criticos puede justificar también el empleo de estos
valores

Materiales Fragiles
Disefio de estructuras bajo cargas estaticas donde hay un alto

30a4,0 grado de confianza en todos los datos del disefio
Disefio de estructuras estaticas o elementos de maquinas bajo
4,0a8,0 cargas dinamicas con incertidumbre acerca de las cargas,

propiedades de los materiales, analisis de esfuerzos o el ambiente

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Donde se utiliza la ecuacion 16 que se utiliza igual para este caso:

omax = ] (16)
n
250x10° {Nz} \
o max = M J_83,33x10° [—2}
3 m
Se obtiene el médulo de seccion.
M max (60)

SX =
o max

Sx=1,82x10" [ m* | =0.182] cm’ |
Con el modulo de seccién de 0.182 [cm3], de acuerdo con el catdlogo de DIPAC se

selecciona un angulo de L30x3 por motivo de facilidad de material y tiene un Sx=0.67

cm3
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Angulos de alas iguales

Descripaen| © | 1 | @ |Masa | Area | df dzhrhu wWe e [ w v ow| o [Wolou|w [w|[w
mm | mem mmj Kgim | em2 | om | em | (") | cmd | em3 | em |emd | om3 | em | end | cm3 | om | emd | em3 | cm

 ENS— S [ S N N [ I N [ S S — R I — — —
L20x2 20 20 2| 057 0730600604500 028( 020|062 028| 020 (062 048] 032|079| 0,10| 014|037
L20x3 200 20 3| 081 103065 (065 4500 038| 028|060 038| 026 (060 063] 045(078| 0,12| 017|034
L 25x 2 25| 25| 2| 073 ) 093|072 |0,72 |4500| 056 032|078 056) 032|078 082 052(1.00| 0.20] 023|047
L25x3 25| 25] 3| 105] 133|078 (078 |4500| O.78| 045|077 078| 045 (077 | 1.30| 0.74|099| 0.26| 0.30]045
L30n2 Jof 30| 2| 0B8] 1,13 085 (085 4500 1.00| 046|084 1,00| 046 (094 | 163] O77(1.20| 037| 035|057
L 30x 3 30| 30 3| 1,28 163090 (0090|4500 140 | 0_ﬁ?| 093 140| 067 (093 | 232 1.09|1.10| 0.49]| 046|055

Figura 46 Catalogo DIPAC de angulo doblado [55]

M max
Sx

oreal = (61)

oreal = 22,69[MPa]

oreal < o max

22,69[MPa] < 83,33[MPa .. Cumple

Para el calculo por deflexion se considera la inercia vista en la Figura 2, 1x=1,4 [cm4]
que equivale a Ix=1,4x108 [m*] y un E=200GPa

Pl

max =
18E] (anexo 3)

Amax =1,38x10 [m] =0,138[ mm]

Se tiene una deflexion admisible minimade [A]=L/360 que se utiliza para cualquier

funcion:

[A]=— (62)
[A]=1,28[mm]
Amax <[A]

0,138[mm| <1,28[mm].. Cumple
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3.10.2 Columna
La columna en el bastidor se considera la parte mas importante pues brinda equilibrio
y soporta el peso de toda la maquina. La columna esta sometida a cargas axiales

principalmente de compresion.

El pandeo es uno de los factores a tener en cuenta debido que es un fendmeno de
inestabilidad elastica que puede darse en las columnas. Y para lo cual se tiene un factor
de apoyo (K) y se encuentra tabulado para distintos apoyos como se observa en la

Figura 29.

Tabla 26 Factor de apoyo

Extremos de  Articulada Empotrada Libre Articulada-
columna Articulada Empotrada Empotrado Empotrada

| V' i L

Linea
punteada
indica pandeo
en la columna

7
(O
K Tebrico 1 0,5 2 0,7

K Disefio 1 0,65 2,1 0,8
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se tiene 4 columnas en el bastidor, pero se selecciona una de ellas que es la que soporta
mayor carga que es de 150,42 [N], y que tiene un factor de disefio K=1 debido a que
en la parte alta la columna tiene soporte lateral
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150,42 (]

Figura 47 Columna de bastidor.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Para el disefio se supone una esbeltez (A) de 50, dicha esbeltez es dada por la seccion
transversal de la columna con respecto a su longitud, adicionalmente se conoce que es

un acero A36

A=—— (63)

Con la esbeltez de 50 seleccionamos un Fa= 126,52[MPa]

A=— (64)

150,42

= 6531 =12x10"° [mz] = 0,12[cm2]
52 x

Segun el catdlogo DIPAC se selecciona un tubo rectangular de 20x40x1,5 mm debido
a la facilidad de obtencion del material y tiene un area de 1,65 cmz2.

Dimenslones | Area Ejes ¥-Y
Espesor | Peso | Areo 1 W
(&) mm Kg/m cm2 cmd cm3 cm
20 40 1.2 1.09 1.32 2.61 1.30 1.12 088 | 0.B8 0,83
20 40 1.5 | 1.35 1.65 3.26 | 1.63 1.40 1.08 | 1.08 0.81
20 40 2.0 1.78 2.14 4.04 2,02 1.37 1.33 1.33 0.rg

Figura 48 Catalogo Tubo Rectangular [55]

Por lo tanto
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fa = (65)

>|T

fa = 0,912[ MPa]

Se evalua la esbeltez nuevamente con la ecuacion 63 y conociendo el radio de giro

minimo visto en la Figura 48:

~1.0,90[m]

U 11111112
0.0081[m]

Con dicha esbeltez se obtiene:
Fa =11,40[MPa]

Por lo tanto:

fa< Fa

0,912[ MPa] <11,40[ MPa] .. Cumple

3.11 Soldadura
Mediante el analisis de la estructura metélica anteriormente demostrada, se procede
con el célculo de la soldadura en el punto mas critico de la estructura que vendria a ser

los laterales de la viga calculada en el literal 3.10.
La soldadura en el punto critico a calcular utiliza una unién por filete o también

conocida por ranura como se puede admirar en la Figura 1, la cual es la mas empleada

para conexiones de perfiles en acero.
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t in ,
b Cateto teorico o tamano de la soldadura (E)
$ £
C \ .
“__F/-F") “ g 4\_\_‘\9

1 [
Garganta teorica

Figura 49 Denominacién del cordén se suelda tipo ranura o filete.

Para el calculo del area efectiva de la soldadura, se debe tener en cuenta las siguientes

ecuaciones:

A =L =g (66)

donde:

Ac: area efectiva de soldadura.
Ls: longitud del corddn de suelda.

g: garganta de soldadura.

Mientras que para la garganta del cordon de suelda se calcula de la siguiente manera:
g =send5’ xb (67)

Se debe saber que para las soldaduras existe una depreciacién en los extremos de las
sueldas, es por esta razén que se debe utilizar la longitud efectiva, siendo esta la parte
unida del cordon de suelda sin fallos. A continuacion, la siguiente ecuacion de la

longitud efectiva del cordon de suelda:

L. =L —-2-9 (68)
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También el Manual de AISC [56], presenta la siguiente Tabla, donde se encontrara la
garganta efectiva considerando un esquema de union de 90°, generalmente se le utiliza

cuando el tamafio de la soldadura ha pasado por un proceso de pulido.

Tabla 27 Manual AISC. Espesor minimo para garganta efectiva

Espesor de material de la parte Espesor minimo de garganta
unida mas delgada efectiva
[mm] [mm]

menor o igual a 6 3
Entre6y 13 5

Entre 13y 19 6

Entre 19y 38 8

Entre 38 y 57 10

Entre 57 y 150 13

Mayor que 15 16

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Teniendo en cuenta lo anteriormente indicado, se procede a sustituir en la ecuacion del
area efectiva la longitud y la garganta efectivas por las indicadas anteriormente. Esto
es debido a que requiere un calculo preciso aproximado a la realidad y asi poder

obtener el esfuerzo por el cual esta pasando el cordén de soladura.

A=L,xg, (69)

Donde segun la ecuacién 68, nos da como resultado:

L, =40-2-3
L, =34[mm]

Como en el literal anterior se realiz6 los respectivos calculos el espesor del material
utilizado es de 3 [mm], por consiguiente, con la Tabla 28 la garganta efectiva es de 3

[mm]. Entonces:

A =34x3

A =102[mm?]
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Con los datos obtenidos se prosigue a la obtencion del esfuerzo de la soldadura (Fs).

(70)

donde P es la carga aplicada en la soldadura. Entonces se obtiene que:

E_ 95, 76[N]
*102[mm]

F, =0,938[Mpa]

Para la elaboracion del bastidor, caja de engranajes y placa, se debe realizar a través
de un proceso de soldadura, el cual al ser de acero A36 se selecciond un proceso de
soldadura FCAW (Flux Cored Arc Welding), que traducido al esparfiol es soldadura

por arco con nucleo fundente.

La compatibilidad del material de aporte es muy importante debido a que con el
esfuerzo permisible de la soldadura debe ser mayor a la del esfuerzo calculado.
Por la Tabla presentada a continuacion se puede verificar los datos con los cuales se

podra sacar el esfuerzo permisible y su factor de seguridad.

Tabla 28 Compatibilidad de material base con material de aporte [57]

Metal Base Niveles compatibles de metal de

soldadura
Especificacion de Sy ,SEJ Especificaciones
acero [Mpa] (minimo) del electrodo
Grupo [Mpa]
ASTMA 36 250 400-500
ASTMA 53 Grado B 240 415 SMAW-AWSAS.1:E60XX,E70XX
SMAW-AWS A5.5:E70XX-X
ASTMA  Grado A 228 310 FCAW-AWSAS.20:E7XT-X
500
Grado B 290 400 SAW-AWSAS.17:F6XX-EXXX;
' ASTMA 250 400 F7XX-EXXX SAW-
501 AWSADSL. 3:F7XX-EXX-XX
ASS-;'S\)AA 290 415-585 GMAW -AWSAS5.8:ER70S-X
ASTMA  Grado 40 275 380
570 Grado 45 310 415
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Grado 50 345 450 FCAW-AWSAS.0:E6XT-X,E7XT-

ASTMA X
709 ~ CGrado36 250 400-500  FCAW-_AWSAB.9:E7TXTX-XX

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Segun el codigo AISC, mediante la siguiente Tabla 29 y con datos de la Tabla 30, se
podré ver cual es el esfuerzo permisible y su factor de seguridad. Entonces como se
trabajo con el material A36 conocido también como ASTM 36 da un Sy = 250[Mpa].

Entonces con la siguiente Tabla se obtiene que:

Tabla 29 Manual de la AISC. Esfuerzos permisibles segln cargas en la soldadura.

Tipo de carga Tipo de Esfu_er_zo Facto.r de
soldadura permisible seguridad
Tension A tope 0,60Sy 1,67
Aplastamiento A tope 0,90Sy 1,11
Flexion A tope 0,60-0,66Sy 1,52-1,67
Compresion
simple A tope 0,60Sy 1,67
Cortante A tope o de filete 0,40Sy 1,44

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Reemplazando los datos anteriormente mencionados se obtiene un esfuerzo
permisible de 164,4 [Mpa], el cual es mayor al esfuerzo de la soldadura por lo tanto

si cumple, también da un factor de seguridad del 1,67 lo cual es seguro.

3.12 Sistema eléctrico y de control

3.12.1 Control de motor

Desde un inicio se comprende utilizar, partes que faciliten la operacion de la maquina.
Para lo cual se tomo en cuenta para el proyecto la implementacion del estandar RS-
485. Este se define como un bus que transmite en forma de multipunto, de ser el caso
un dispositivo puede estar transmitiendo sus datos y varios dispositivos recibiendo, a
esto podemos denominar, los dispositivos en un extremo como esclavos y por el otro
como maestro. El cableado fisico, que requiere este tipo de comunicacion es
extremadamente sencillo, ya que minimo se necesita un par trenzado de conductores.

Bajo el cual se emite una sefal diferencial [58].
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Bajo este estandar, se trabaja con el protocolo Modbus, el cual es utilizado en su gran
mayoria en la transmision de datos en la parte industrial. El cual tiene como base hacer

una estructura de mensajes para encapsular la informacion y transmitir [59].

Es decir que, si nosotros necesitamos controlar la velocidad del motor y monitorear de
manera constante los pardmetros del mismo, se debe comprender un variador de
frecuencia que maneje este tipo de comunicacion, para lo cual, el variador Siemens
sinamics V20, es un gran candidato, pues es un dispositivo que maneja RS-485. Es
disefiado para ambientes exigentes, ademas que nos permite acceso a todos los
parametros del motor, desde el consumo hasta la velocidad en frecuencia.

Pero, todos los datos se deben visualizar en tiempo real, para tomar ciertas decisiones
de acuerdo con el desempefio del equipo, para lo que, en este caso, al ser una maquina
a nivel educativo y abaratar costos. Se determina el uso de una raspberry pi, el cual
nos permitird realizar la visualizacion de datos en tiempo real y se utiliza un

convertidor RS-485 a serial.

Una raspberry pi, es un minicomputador de bajo costo, el cual se basa en un procesador
ARM, el mismo trabaja en Linux y se utiliza en su gran mayoria para realizar
investigacion, internet de las cosas, como para aprender programacion, ademas de ser
muy demandado a nivel educativo. Cabe recalcar, para el presente proyecto la
programacion se encuentra en NODE-RED, la cual en la actualidad estd bastante
desarrollada y es de mucha utilidad a la hora de visualizar datos y realizar un

seguimiento por medio del internet [60].

Es decir, la raspberry pi, es un centro de acopio y distribucion de datos, mismos que
se publican finalmente al internet por medio de su direccion IP. Finalmente, utilizamos
una DAQ, en este caso un Arduino, para tener la velocidad final en tiempo real, al
igual que el variador por medio del convertidor RS-485, la DAQ, se comunicara a la

raspberry por medio de una comunicacion serial.

Arduino, viene a convertirse en una plataforma de prototipos electrénicos de codigo
abierto, en donde tanto el software como el hardware son bastante sencillos de utilizar,

esta placa esta basando en un microprocesador AVR [61].
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Tanto Arduino como raspberry, se hace énfasis en que son tarjetas utilizadas en un
nivel educativo, por lo cual pueden ser susceptibles a interferencias, las mismas seran
totalmente aisladas del circuito de potencia, es mas, estas placas se encuentran de una

caja metalica, para evitar en su mayor parte las interferencias.

3.12.2 Dimensionamiento de conductores, driver para motor

La presente parte, trata acerca del dimensionamiento de los conductores y accesorios,
los cuales son utilizados para un correcto funcionamiento del motor, cabe recalcar, que
todos estos parametros son basados en la norma del codigo eléctrico nacional (NEC-
NFPA-70).

Para un correcto funcionamiento del motor se comprende, calculos en base a la norma
de conductores, medios de desconexion, proteccion frente a cortocircuito, driver del
motor, circuito de control del motor, proteccion contra sobrecarga del motor,

proteccién térmica.

Medio de desconexion. - contactor/seccionador, el cual es operado remotamente y con

un monitoreo constante. El cual se podra verificar desde maltiples lugares.

Driver. - en este caso, se determina como un dispositivo que arranca o detiene el motor,
determinando la corriente del circuito que alimenta el motor, su principio se basa en la
simulacion de la onda sinusoidal, con esto se puede modificar la frecuencia, por ende,

la velocidad del motor.

Para el dimensionamiento de los conductores, driver, protecciones se basara en la placa
de caracteristicas del motor o valores nominales de corriente, que nos presenta las

caracteristicas.

En la construccion de la presente maquina, se comprende un motor de una sola
velocidad, conexion estrella-estrella, 220V, 3~ de 1 HP, segln los calculos mecanicos

de la maquina.

Para realizar las conexiones de este motor la Norma sugiere utilizar tanto para el driver

como para el motor la utilizacion de conductores de cobre.
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La ubicacién del motor se comprende, a modo que este se encuentre con la ventilacion

adecuada, y que sea de facil acceso para su mantenimiento.

Con lo que respecta al dimensionamiento de los conductores, estos se realizan en base
a que no se genere sobrecalentamiento, es decir que al menos estos deben ser
dimensionados en una capacidad no menor al 125 por ciento de su valor nominal,

estimando un servicio continuo. Para el caso, se dimensiona un conductor #12 AWG.

La corriente nominal del motor es de 3.5 Ay la capacidad del cable es 20 A, por lo
que esta dentro del rango. Referente al circuito de control se dimensiona en base a

conductor #18 ya que este soporta hasta 6 A, lo cual es suficiente.

Complementario, es el contactor y la proteccion térmica, el contactor, se encuentra
sobredimensionado en su capacidad para 3.5 A, al igual que la proteccion térmica, que

se establece en 4 A.
Finalmente, el driver, se ha seleccionado de acuerdo a la potencia del motor, sin

embargo, este no se encuentra sobredimensionado, ya que es capaz de soportar hasta

1,5 veces su capacidad dentro de un rango pequefio de tiempo [62].
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CAPITULO IV
PRUEBAS Y RESULTADOS

En este capitulo se indica las pruebas a las cuales fueron sometidos los engranajes, al
ser puestos a trabajar, con distintas condiciones de trabajo, en la maquina de ensayos
de engranajes rectos sometidos a fatiga. Adicionalmente se realizara un analisis a los
resultados obtenidos de dichas pruebas, pues se podrd observar a través del
microscopio Optico las posibles fallas que las probetas puedan tener.

4.1  Microscopio optico

Este tipo de microscopio es un artefacto el cual contiene mas de un lente de aumento
donde el propdsito de este es poder observar con una capacidad de aumento ocular,
esto quiere decir por ejemplo si se utiliza el lente de 5X indica que su capacidad de
aumento es 5 veces mas al ocular y asi hay variedades de microscopios que pueden

llegar hasta los 100.000 X inclusive hasta més.

Para los resultados obtenidos se utilizé el microscopio de la Universidad Politécnica
Salesiana, marca BUEHLER LTD, debido a que este tipo de microscopio es utilizado
en la industria metaldrgica. Se utiliz6 también el lente de 5X debido a que al utilizar
un lente mas potente se disminuia el &rea visible del diente, pero se concentraba méas
en un punto, por esta razén con un aumento de 5 veces més es suficiente para poder

observar los fallos que se produjeron en los dientes del engrane.

Figura 50 Microscopio de Universidad Politécnica Salesiana.

Laboratorio de Ciencia de Materiales. Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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4.2 Engranajes

Para el desarrollo de los engranajes se tiene un material AISI 5115 sin tratar, como
primer paso se debe tener en cuenta el diametro exterior deseado que en este caso es
de 85y 125 mm del pifidn y engrane respectivamente, para obtener dichos didmetros
y dar la forma inicial se mecaniz6 con ayuda del torno realizando operaciones de

cilindrado, refrentado y taladrado.

Posteriormente se realiza un mecanizado con la fresadora para realizar los dientes de
cada engranaje, esto con ayuda de una fresa que se encarga del desbaste del material y
de un cabezal divisor, que cumple la funcion de ejecutar una rotacion controlada, para

asi realizar las ranuras deseadas y crear la rueda dentada.

Un juego de engranajes fue sometido a un tratamiento térmico de cementado explicado
en el literal 3.8.8, esto para aumentar su dureza superficial con el fin de que al realizar

las pruebas sea notoria la resistencia la fatiga.

Para este ensayo se ha ocupado dos tipos de engranajes como se puede observar en la
Figura a continuacion, los cuales son similares segin los calculos anteriormente
descritos en la seccidén 3.8.1, con la diferencia de que un par de engranajes fue

sometido a tratamiento térmico (Cementado) y el otro no.

CON TRATAMIENTO TERMICO SIN TRATAMIENTO TERMICO

Figura 51 Engranajes con tratamiento térmico y sin tratamiento térmico.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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A simple vista se puede observar la diferencia entre los engranes adquiriendo un
color negro tipico de la cementacion y por otro lado se puede comprobar mediante la

dureza superficial adquirida por el tratamiento térmico.

4.3 Descripcion para la toma de resultados
Para la toma de resultados mediante el trabajo ejercido de la maquina con los
engranajes se establecid que los engranajes deberan ser sometidos a las mismas cargas

e iguales revoluciones, como se describe a continuacion:

- Como primer paso los engranajes no utilizaran lubricantes en ninguna de sus
presentaciones, razon por la cual se desea ver la fatiga en los dientes de este.

- Se procede a tomar una foto con el microscopio de los dientes del engranaje sin ser
trabajados.

- A continuacion, a las ruedas dentadas se les someterd a 24 horas de trabajo sin
parar con una revolucion de salida del motor de 500 [rpm] y un peso de 1 [kg] en
el extremo de la palanca de frenado. Estos datos para ambos pares de engranajes.
Al finalizar su respectiva foto por el microscopio.

- Se continua con 48 horas de trabajo sin paros, con una velocidad de 1.000 [rpm] y
un peso de 2 [kg]. Estos datos para ambos pares de engranajes y al culminar el
trabajo la foto mediante el microscopio.

- Como siguiente paso se procede a 96 horas de trabajo sin interrupciones con
revoluciones de 1.500 [rpm] y un peso de 4 [kg] para las dos parejas de engranes

y su respectiva foto del microscopio al finiquitar el ensayo.

4.4  Pruebas
Para estas pruebas a las ruedas dentadas se le dividié en 4 cuadrantes como en la
siguiente Figura, de cada cuadrante se escogera un diente, el que mas fallos tenga para

gue pueda ser analizado en el microscopio, con el lente de 5X.
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Figura 52 Engranajes dividido en 4 cuadrantes.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

4.4.1 Engranes con cero horas de trabajo
En esta parte de las pruebas se presentaran a los engranajes tal y como la superficie
quedo después de ser fresadas por su respectiva herramienta como se puede ver a

continuacion:

N\ . r‘

Figura 53 Fresado de engranajes. -

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Figura 54 Engranaje terminado después del fresado.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

4.4.1.1 Engranes sin tratamiento puestos al microscopio

Se presenta a continuacion las imagenes tomadas mediante el microscopio.

Figura 55 Diente del cuadrante 1 (filo). Figura 56 Diente del cuadrante 2 (medio)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 57 Diente del cuadrante 3 (medio) Figura 58 Diente del cuadrante 4 (filo)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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b. Engranaje

Figura 59 Diente del cuadrante 1(medio) Figura 60 Diente del cuadrante 2 (filo)
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 61 Diente del cuadrante 3 (filo) Figura 62 Diente del cuadrante 4(medio)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Con las iméagenes presentadas se logra observar las superficies de diferentes partes de
los dientes de cada cuadrante, donde a simple vista se puede identificar como quedo la
cara del diente después de ser fresado y por otra parte los limites del diente se logran

ver que aun no tiene un desgaste.
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1.1.1.1. Engranes con tratamiento puestos al microscopio

Figura 63 Diente del cuadrante 1 (medio) Figura 64 Diente del cuadrante 2 (filo)
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 65 Diente del cuadrante 3 (medio) Figura 66 Diente del cuadrante 4 (medio)
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
b. Engrane

Figura 67 Diente del cuadrante 1 (medio) Figura 68 Diente del cuadrante 2 (filo)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Figura 69 Diente del cuadrante 3 (medio) Figura 70 Diente del cuadrante 4 (filo)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Como se logra ver las superficies de las diferentes partes de los dientes de las ruedas
dentadas, estan con el maquinado ultimo del fresado sin ser puestos aun a trabajo,

también en sus limites de dientes no presentan ninguna rebaba y ningun desgaste.

Puesto que, por limitaciones del microscopio del laboratorio de la Universidad, no se
logré enfocar las caras laterales del diente del engranaje y tampoco los flancos. Por
esta razon las iméagenes presentadas son de partes que se lograron enfocar en dicho

microscopio.

4.4.2 Engranajes con 24 horas de trabajo.
A los dos pares de engranajes en esta parte de las pruebas, se le someti6 a cada par a
24 horas de trabajo en la maquina para ensayo de engranajes, sin ningun tipo de

lubricante y con las mismas cargas tanto como rpm y peso para el freno.

Para las primeras 24 horas se trabaj6 con 500 [rpm] y con un peso de 1 [kg].

Figura 71 Balanza marcando 1 [kg].

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Figura 72 Méaquina de ensayo de engranajes rectos sometidos a fatiga.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En la fotografia anterior se puede visualizar a la maquina de ensayo de engranajes
rectos sometido a fatiga trabajando con uno de los pares de engranajes.

Para poder ir llevando constancia del trabajo que la maquina de ensayo de engranajes
rectos sometido a fatiga ha ido desarrollando, con el sistema Node-RED es posible la
recoleccion de datos que la maquina arroja durante el trabajo. Por eso se presenta la

siguiente Tabla:

Tabla 30 Datos de las cargas y valores recolectados durante la prueba de 24 horas de

trabajo
Con tratamiento térmico Sin tratamiento térmico
Potencia Potencia

Revoluciones Peso Torque de Revoluciones Peso Torque de
[rpm] [kg] [Nm] frenado [rpm] [kg] [Nm] frenado

[kW] [kW]
Pifidn 500 1 2,4 0,43 500 1 2,4 0,43
Engranaje 333 1 2,4 0,43 333 1 2,4 0,43

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Las siguientes imagenes son parte del sistema Node-RED mediante el cual se puede
controlar a la maquina de ensayos de engranajes, también se visibiliza los datos

obtenidos que esta pasando mientras se pone a marcha la maquina.
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Datos Motor
Torque

Potencia
2.4
1 [T5 o
0.43
) - Velocidad w 3000 ~
Potencia 0.43 Activar [ ]

Figura 73 Sistema Node-RED (indicadores y controladores).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En la imagen mostrada anterior se puede ver los datos arrojados por dicho sistema,
también se puede activar y desactivar la maquina y con la velocidad se le puede ir
aumentando porcentualmente ya que el valor que aparece en la imagen no significa
que este girando a 3000 [rpm]; esos 3000 es un porcentaje utilizado para mandar como
dato al variador y el poder con este transformarle a 500 [rpm], mediante un

interpretador conectado al cerebro de la maquina el cual da las ordenes al sistema.

A continuacion, se presentaran las tablas las cuales mediante calculos con los datos
obtenidos del disefio y los actuales en este literal, dan como resultado lo siguiente,
tanto para los engranajes sin tratamiento térmico, como para los que si estan

cementados.

Tabla 31 Esfuerzos y factores de seguridad de engranajes sin tratamiento térmico

Descripcion Pifidon Engrane
Ciclos 7,2x10° 4,8x10°
Esfuerzo de tension de contacto [MPa] 434,65 354,59
Esfuerzo de contacto permisible [MPa] 398,05 407,19
Factor de seguridad de contacto 0,84 1,32
Esfuerzo de Tension de Flexion [MPa] 41,85 37,85
Resistencia a la Fatiga a la Flexion [MPa] 71,16 62,42
Factor de seguridad a Flexion 1,7 1,6

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Tabla 32 Esfuerzos y factores de seguridad de engranajes con tratamiento térmico

Descripcion Pifion Engrane

Ciclos 7,2x10° 4,8x10°
Esfuerzo de tension de contacto [MPa] 434,65 354,59

Esfuerzo de contacto permisible [MPa] 2088,46 2092,41
Factor de seguridad de contacto 23,09 34,82
Esfuerzo de Tension de Flexion [MPa] 41,85 37,85
Resistencia a la Fatiga a la Flexion [MPa] 366,65 368,15

Factor de seguridad a Flexion 8,8 9,7

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

El propdsito de estas tablas es tener un razonamiento técnico al comparar los datos
calculados y el desgaste producido, por razones que, para la prueba, los mismos datos

que se utilizaron en los calculos son aplicados en la maquina.

Al culminar las 24 horas de trabajo los engranajes con tratamiento térmico no

presentan algun desgaste severo como se logra apreciar en la siguiente Figura:

Figura 74 Rueda dentada con tratamiento térmico cementado después de 24 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Como se consigue ver después de 24 horas de trabajo no tienen algin desgaste en
ninguna parte de los dientes sea el pico, caras laterales y flancos, contando también
que trabajo sin lubricante. Mas adelante se podra observar puesto al microscopio para

ver si le ocurrio algo a su estructura de la superficie.
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Como siguiente se tiene a una de las ruedas dentadas sometida a las mismas cargas
que las anteriores, con la diferencia que estas no tienen ningun tipo de tratamiento

térmico, como se vera a continuacion:

Figura 75 Engranajes sin tratamiento térmico con 24 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

A simple observacion se logra diferenciar el desgaste ocurrido dentro de la caja de
engranajes por parte de las ruedas dentadas sin tratamiento térmico y como se puede
admirar en la siguiente imagen si ha ocurrido un desgaste notorio en los dientes de

este.

Figura 76 Dientes de engranaje sin tratamiento térmico con desgaste en las caras laterales.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Sin necesidad de un microscopio se visualiza que en las caras laterales de los dientes
del engranaje sin tratamiento térmico existe un desgaste debido al contacto entre las

caras de los engranajes. Posteriormente se visualizara mediante el microscopio.

4.4.2.1 Engranes sin tratamiento puestos al microscopio

Figura 77 Diente del cuadrante 1(filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

A simple vista la diferencia que existe en la superficie del diente es notoria, debido a
que como uno de los lados es el que tiene mas contacto sufre el desgaste en una de las
caras, pero esta imagen es tomada de la parte superior del diente denominado pico en

donde se puede apreciar la rebaba ocasionada por el contacto entre superficies.

Figura 78 Diente del cuadrante 2 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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En esta Figura claramente se puede ver la existencia de un poro grande y otros
pequefios poros, ademas si se observa los limites del diente se puede sacar como
conclusion que uno de los lados esta intacto a comparacion del otro, esto se debe a que
uno de los lados es el que se mantiene en contacto al momento de generar el trabajo es

por eso el desgaste ocurrido.

Figura 79 Diente del cuadrante 3 (flanco).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

A diferencia de las anteriores imagenes este diente presenta un poro en la parte del
flanco de uno de los dientes del cuadrante 3, este tipo de fatiga se da cuando existe un
exceso de material y posteriormente aplicarle una carga de aplastamiento al momento

que los dientes encajan, el material se desprende convirtiéndose en limalla.

Figura 80 Diente del cuadrante 4 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se aprecia en esta imagen la discontinuidad ocurrida en uno de los limites del diente

producido por el contacto entre superficies.
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b. Engranaje

Figura 81 Diente del cuadrante 1(medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En el limite del diente, el cual mas contacto tiene se le ha producido una rebaba, se

debe tomar en cuenta que este defecto es por el excedente de material.

Figura 82 Diente del cuadrante 2 (flanco)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En el flanco del diente se ha producido un desprendimiento de material por las mismas

causas anteriormente descritas del exceso de material existente.

Figura 83 Diente del cuadrante 3 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Oportunamente se puede ver en la imagen el desgaste ocurrido en uno de los filos del
diente el cual ha ocurrido después de 24 horas de trabajo, claramente se logra apreciar
la aparicion de tres distintas superficies como son el de la cabeza del diente, la cara

lateral donde sufrié el desgaste y por ultimo el flanco.

Figura 84 Diente del cuadrante 4 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Con ayuda del microscopio aumentado a 5X es posible ver este desprendimiento de
material que ha ocurrido en las primeras 24 horas de trabajo. Este tipo de
desprendimiento se debe a que como el engranaje no cuenta con un tratamiento
térmico, este se vuelve fragil superficialmente, el cual partes como esta estan

propensas a sufrir por fatiga superficial.

Como se ha logrado apreciar con estas imagenes aumentadas 5 veces el alcance
ocular, se puede identificar las diferentes deformaciones que han aparecido en las 24
horas de trabajo continuo. Estas irregularidades en los dientes de los engranajes son
muy predecibles debido a que no cuentan con el cementado, unos de los tratamientos

mas importantes para el uso correcto de los engranajes.
Por lo mostrado en la Tabla 31 se puede observar que en el pifion a los 7,2x10°ciclos

tiene un factor de seguridad al contacto de 0,84 dando a entender que es propenso a

una falla superficial y se ha validado con las imagenes mostradas en esta seccion.
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4.4.2.2 Engranes con tratamiento puestos al microscopio

a. Pifdn

Figura 85 Diente del cuadrante 1 (medio) Figura 86 Diente del cuadrante 2 (medio)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 87 Diente del cuadrante 3 (filo) Figura 88 Diente del cuadrante 4 (filo)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

b. Engranajes

Figura 89 Diente del cuadrante 1(filo) Figura 90 Diente del cuadrante 2(medio)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Figura 91 Diente del cuadrante 3(filo) Figura 92 Diente del cuadrante 4(medio)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Es muy evidente que a pesar de haber trabajado 24 horas sin paros y sin lubricante el
desgaste ocurrido en las ruedas dentadas con tratamiento es casi nulo, inclusive al

aumentar a 5X no se nota un cambio significativo de deformidad en el diente.

En la Tabla 3 se observa que los engranajes con tratamiento térmico tienen valores

altos de factor de seguridad por lo que no son propensos a sufrir dafio alguno.

4.4.3 Engranajes con 48 horas de trabajo.

Para esta segunda parte se trabajé con 1.000 [rpm] y con un peso de 2 [kg].

Figura 93 Balanza marcando 2 [kg].

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Figura 94 Méaquina de ensayo de engranajes rectos sometidos a fatiga.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En la siguiente Tabla se puede determinar que los dos pares de engranes trabajan bajo
las mismas cargas y condiciones, esto con ayuda del sistema Node-RED donde se

obtiene los datos de torque y frenado que indica el software.

Tabla 33 Datos de las cargas y valores recolectados durante la prueba de 48 horas de

trabajo
Con tratamiento térmico Sin tratamiento térmico

Potencia Potencia

Revoluciones Peso Torque de Revoluciones Peso Torque de
[rpm] [kg] [Nm] frenado [rpm] [kg] [Nm] frenado

[kW] [KW]

Pifidn 1.000 2 3,36 0,48 1.000 2 3,36 0,48
Engranaje 666 2 3,36 0,48 666 2 3,36 0,48

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Potencia
|
0.48 /
a W L 3 [ ] 3 6
a i 5
Potencia 0.48

Figura 95 Sistema Node-RED (indicadores y controladores).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Como se explico anteriormente estos indicadores y controladores permiten que a
ambos pares de engranes trabajen a igual ritmo, con la finalidad de ver la fatiga
producida en las superficies de los dientes de los engranajes.

Recordando al literal 4.4.2, se presentaran las tablas las cuales mediante calculos con
los datos obtenidos del disefio y los actuales en este literal, dan como resultado lo
siguiente, tanto para los engranajes sin tratamiento térmico, como para los que si estan

cementados.

Tabla 34 Esfuerzos y factores de seguridad de engranajes sin tratamiento térmico

Descripcion Pifion Engrane
Ciclos 3,6x10° 2,4x10°
Esfuerzo de tension de contacto [MPa] 325,21 265,64
Esfuerzo de contacto permisible [MPa] 363,74 372,10
Factor de seguridad de contacto 1,25 1,96
Esfuerzo de Tension de Flexion [MPa] 23,43 23,45
Resistencia a la Fatiga a la Flexion [MPa] 62,42 68,66
Factor de seguridad a Flexion 2,7 2,9

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Tabla 35 Esfuerzos y factores de seguridad de engranajes con tratamiento térmico

Descripcion Pifion Engrane

Ciclos 3,6x10° 2,4x10°
Esfuerzo de tension de contacto [MPa] 325,21 265,48

Esfuerzo de contacto permisible [MPa] 1852,29 1894,83
Factor de seguridad de contacto 32,44 50,94
Esfuerzo de Tensidn de Flexion [MPa] 23,43 21,22
Resistencia a la Fatiga a la Flexion [MPa] 368,65 368,65

Factor de seguridad a Flexion 15,7 17,4

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Como lo anteriormente descrito estas tablas serviran para la comparacion técnica de
los esfuerzos sacados y el desgaste ocasionado por los mismos valores de la maquina.
Al haber transcurrido 48 horas de trabajo para cada par de engranes, se mostrara los

que ha pasado a simple vista como se puede ver en las siguientes imagenes:

111



Figura 96 Engranajes rectos sometidos a 48 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 97 Pifién con tratamiento térmico después de 48 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En ambas imagenes se puede determinar que el impacto de rozamiento entre
superficies ya es notorio, pero siendo estos los engranajes con tratamiento no es un
desgaste el que a simple vista se logra ver, es un descascaramiento superficial de las
particulas de carbono, las cuales fueron utilizadas en el cementado. Pero de igual

manera mas adelante se lo vera por el microscopio.

Por otro lado, en las siguientes imagenes se presentaran a los engranes sin tratamiento

térmico después de 48 horas de trabajo:

112



Figura 98 Engranajes sin tratamiento térmico después de 48 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

La presencia de limallas que se encuentran en las paredes de la caja de engranajes es
un indicativo del desgaste progresivo que sufrieron las ruedas dentadas, a comparacion
de la anterior prueba de 24 horas, en esta se nota una capa mas gruesa de limallas y el

desgaste es mayor como se puede ver a continuacion:

Figura 99 Engranaje sin tratamiento térmico después de 48 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Sin dificultad se visualiza la fatiga en las caras laterales de cada diente el cual es
notorio, donde el desgaste ya abarca toda la longitud del diente, a comparacion de la

primera prueba.

Debido a las limitaciones que se tuvo con el microscopio de la Universidad, se opt6 en

comprar un microscopio que se pueda manejar para la captura de imagenes de las caras
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laterales y de los flancos de los dientes que han sufrido algln desgaste, es por eso por
lo que las imagenes tendran otros tipos de definiciones de colores, asi como se les

presentaran en los literales siguientes.

4.4.3.1 Engranes sin tratamiento puestos al microscopio

Figura 100 Diente del cuadrante 1(medio). A su izquierda con 5X y derecha a 10X de acercamiento
Optico. Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En las imagenes presentadas se puede identificar el desgaste ocurrido en uno de los

limites del diente, debido a que dicho lado es el que mantiene contacto al generar el

trabajo.

Figura 101 Diente del cuadrante 2(medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Claramente se logra admirar un desprendimiento de material o también conocido como

cavitacion.
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Figura 102 Diente del cuadrante 3(medio).
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Gracias al microscopio que se invirtio fue posible sacar esta imagen el cual se logra
ver tres partes del diente y sus diferentes fatigas producidas en 48 horas de trabajo. Se
comenzara por la parte de la cabeza del diente en donde aparece una rebaba en el limite
de la cabeza, como siguiente en la parte de la cara lateral se presenta un desgaste

abrasivo y por final el flanco donde su superficie sigue intacta.

Figura 103 Diente del cuadrante 4(medio)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

La imagen muestra un desgaste abrasivo a una de las caras laterales del diente del

pifidn, de igual manera uno de los limites de la cabeza de los dientes ha perdido en su

totalidad una secuencia recta.

b. Engrane
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Figura 104 Diente del cuadrante 1 (medio)

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Con laimagen presentada se puede ver el desgaste abrasivo en la cara lateral del diente,
pero a diferencia del pifion los limites de la cabeza de este no presentan mucha

deformacion.

Figura 105 Diente del cuadrante 2 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

A simple observacion se ve uno de los filos del diente con algunos tipos de fatiga,
como por ejemplo en la cara lateral el desgaste abrasivo, en la parte frontal del diente

existe una rebaba el cual nos lleva a una deformacion plastica del material.
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Figura 106 Diente del cuadrante 3(filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Como se logra visualizar facilmente el desgaste producido a uno de los extremos del

diente debido al excedente de material en dicha zona.

Figura 107 Diente del cuadrante 4(filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En la parte frontal del diente, en la zona de flanco, se cre6 un poro debido al excedente

de material.

A diferencia de la primera prueba de 24 horas, esta con ayuda de otro microscopio ha
logrado visualizar de mejor manera la fatiga existente en los engranajes sin tratamiento
térmico. Teniendo en cuenta que los pifiones son aquellos que sufrieron mas desgaste

a comparacion del engrane debido a los ciclos que da cada uno.

Al trabajar los 3,6x108 ciclos el pifion presenta un factor de seguridad de contacto de
1,25 que indica que el motor al trabajar a 1000 rpm genera un torque menor, que no

produce un esfuerzo suficiente que genere fallas, pero con las imagenes se puede
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observar que tanto el pifion como el engrane va teniendo mas desgaste, debido al
constante contacto que existe después de fallo en el primer dia de trabajo

4.4.3.2 Engranes con tratamiento puestos al microscopio

Figura 108 Diente del cuadrante 1 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Esta imagen muestra que uno de los limites del diente tiene unas rebabas no tan

notorias a simple vista.
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Figura 109 Diente del cuadrante 2 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En esta imagen se puede ver una parte con un color rojizo, esto se observo en la Figura
97 y se explico que es el descascaramiento de las particulas de carbono utilizados en

el tratamiento térmico, mas no por presencia de un desgaste agresivo.
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Figura 110 Diente del cuadrante 3 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Existe una rebaba en el filo del diente, pero a simple vista es imperceptible, es una

cantidad considerablemente cuasi nula, no es considerado como un desgaste agresivo.

Figura 111 Diente del cuadrante 4 (lado frontal).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Esta parte frontal del diente presenta una rebaba pequefia en uno de sus limites la

cual es el lado que mas contacto se tiene.

La diferencia entre los dos pares de engranajes con tratamiento térmico y sin
tratamiento térmico son muy notorios a partir de la existencia de desprendimiento de
material y la deformacion de los dientes, aunque en los engranajes con tratamiento son

muchos mas resistentes.

4.4.4 Engranajes con 96 horas de trabajo.
Para esta tercera parte se trabajo con 1500 [rpm] y con un peso de 4 [kg].
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Figura 112 Balanza marcando 4 [kg].

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 113 Maquina de ensayo de engranajes rectos sometidos a fatiga.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Descrito con anterioridad a esta maquina se le someterd por 96 horas cada par de
engranes para luego de haber realizado la prueba y poder identificar los tipos de fatiga
que puedan presentarse al forzarles a los engranes a trabajar bajo condiciones no aptas.
Para tener constancia de los datos y los esfuerzos establecidos en la méquina sean

iguales para ambos pares de engranes se presenta la siguiente Tabla:
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Tabla 36 Datos de las cargas y valores recolectados durante la prueba de 96 horas de

trabajo
Con tratamiento térmico Sin tratamiento térmico
Potencia Potencia
Revoluciones Peso Torque de Revoluciones Peso Torque de

[rpm] [kg] [Nm] frenado [rpm] [kg] [Nm] frenado

[KW] [KW]

Pifion 1500 4 5,67 0,62 1500 4 5,67 0,62

Engranaje 1000 4 5,67 0,62 1000 4 5,67 0,62

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Datos Motor

Potencia

/

0.62

1 W

Tarque

Potencia 0.62

Figura 114 Sistema Nod-RED (indicadores y controladores).
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se presentaran las tablas las cuales mediante calculos con los datos obtenidos del
disefio y los actuales en este literal, dan como resultado lo siguiente, tanto para los

engranajes sin tratamiento térmico, como para los que si estan cementados.

Tabla 37 Esfuerzos y factores de seguridad de engranajes sin tratamiento térmico

Descripcion Pifion Engrane
Ciclos 12,24x1068 8,16 x10°
Esfuerzo de tension de contacto [MPa] 276,20 225,52
Esfuerzo de contacto permisible [MPa] 340,03 347,45
Factor de seguridad de contacto 1,52 2,37
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Esfuerzo de Tensién de Flexion [MPa] 16,90 15,31
Resistencia a la Fatiga a la Flexion [MPa] 62,42 62,42
Factor de seguridad a Flexion 3,7 4,1

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Tabla 38 Esfuerzos y factores de seguridad de engranajes con tratamiento térmico

Descripcion Pifion Engrane

Ciclos 12,24x108 8,16 x10°
Esfuerzo de tension de contacto [MPa] 276,20 225,52

Esfuerzo de contacto permisible [MPa] 1731,52 1769,33
Factor de seguridad de contacto 39,30 61,55
Esfuerzo de Tension de Flexion [MPa] 16,90 15,31
Resistencia a la Fatiga a la Flexion [MPa] 368,65 368,65

Factor de seguridad a Flexion 21,8 24,1

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Estas tablas seran utilizadas para la comparacion técnica de los célculos y el desgaste
producido en la vida real por la maquina que de igual manera trabaja con los mismos
datos. Se puede observar factores de seguridad elevados pues a la velocidad que se
trabaja no forma un torque muy exigente que genere esfuerzos que puedan afectar a

los engranajes.

Al transcurrir las 96 horas de trabajo para cada par de engranes en condiciones antes
descritas, se ha logrado estudiar el desgaste que pueden pasar las ruedas dentadas al
no ser protegidas con alguna clase de lubricante, a continuacion, se podra ver lo que

ocurre al haberlos expuestos a esta prueba:

Figura 115 Engranajes con tratamiento térmico sometido a 96 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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A simple percepcion los engranajes con tratamiento térmico han pasado por descascarar el
excedente de particulas recibidas al momento del cementado, a continuacion, en la siguiente

imagen se ve el engrane y su superficie de contacto:

Figura 116 Pifién y engranaje con tratamiento térmico después de 96 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 117 Caras laterales puestas a contacto.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se puede observar que a diferencia de las anteriores imagenes presentadas en los literales ya
pasados, estos engranajes si presentan un desgaste.

Como siguiente prueba se les sometio a los engranajes sin tratamiento a las mismas cargas y
en las imégenes siguientes se lograré ver lo que les paso.
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Figura 118 Caja de engranajes después de que los engranajes sin tratamiento trabajen 96 horas.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

La capa de limallas que habian dejado los engranajes sin tratamiento luego de la prueba de 96
horas fue grande debido al que desgaste alcanzo hasta el flanco de los dientes como se podra

ver a continuacion.

Figura 119 Pifién y engrane sin tratamiento térmico después de 96 horas de trabajo.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Figura 120 Caras laterales puestas a contacto.

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Con dichas imagenes se logro ver a simple vista el desgaste ocurrido en las caras
laterales del engrane, también se puede determinar que fue un desgaste abrasivo el que

sufrio este.

4.4.4.1 Engranes sin tratamiento puestos al microscopio

Figura 121 Diente del cuadrante 1 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

El desgaste se ha ido aumentando en los engranes conforme se ha incrementado los
ciclos y el peso, en esta imagen se puede presenciar un desgaste abrasivo ocurrido en

la cara lateral casi sin dejar rastro del flanco.

Figura 122 Diente del cuadrante 2(filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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En esta imagen se puede ver al filo del diente con una escoriacion producida por el
choque de metal y sin una pelicula de aceite, también se logra apreciar que en la cabeza

del diente uno de los limites esta con rebabas y la cara lateral un desgaste abrasivo.

f” Do ol

Figura 123 Diente del cuadrante 3 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En este diente se logra ver las rebabas que estan en el limite del diente y por otro lado
el desgaste abrasivo en uno de los costados.

Figura 124 Diente del cuadrante 4 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Aqui se puede admirar la estructura de un desgaste abrasivo de una de las caras

laterales puestas a contacto.
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b. Engranaje

Figura 125 Diente del cuadrante 1 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En la cara lateral de este diente se ha presentado tres tipos de fatiga como son el desgaste

abrasivo, micropicadura por descostrado, y el rayado al filo del flanco.

Figura 126 Diente del cuadrante 2(filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Como se puede observar en la imagen el desgaste es muy notorio, también la
aparicion de micropicaduras en el filo del diente.
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——= DESGASTE

Figura 127 Diente del cuadrante 3 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

El desgaste se aprecia en el filo de diente debido al excedente de material y las horas de

trabajo también influyen.

Figura 128 Diente del cuadrante 4 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En esta imagen se logra ver los diferentes tipos de superficies creados después de haberlo
puesto a prueba donde aparece un desgaste abrasivo y en la zona del flanco también existe una

rayadura.

Alas 12,24x10° ciclos se ven un factor de seguridad de contacto de 1,52 que al igual que el
ensayo anterior el motor no genera un torque suficiente para generar dafios, pero al estar en
contacto con el fallo del primer dia el desgaste sigue creciendo es por eso que se visualizo en

las im&genes el desgaste existente.
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4.4.4.2 Engranes con tratamiento puestos al microscopio

Figura 129 Diente del cuadrante 1 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

A pesar de haber trabajo por 96 horas seguidas se logra ver que la superficie no tiene
un dafio severo para hacerle pasar por desgaste, como se hablé anteriormente de un

descascaramiento las particulas de carbon utilizadas para el tratamiento térmico.

Figura 130 Diente del cuadrante 2 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se nota claramente el desgaste ocurrido en este diente por exceso de material, junto a
él la rebaba en el limite del diente y lo que esté de color rojizo es el desprendimiento

de las particulas de carbono del cementado, pero no es que haya sufrido algin desgaste.
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Figura 131 Diente del cuadrante 3(filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Este diente presenta un desgaste en el filo debido al exceso de material, pero se debe
tener en consideracion que ese desgaste es muy pequefio, no tan notable a simple

vista.

Figura 132 Diente del cuadrante 4 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Como se ha venido mencionando la presencia de ese color rojizo es el desprendimiento
de la capa superficial de carbono que se da al hacerle un tratamiento térmico, por otra
parte, el desgaste al filo del diente.
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b. Engrane

Figura 133 Diente del cuadrante 1(medio).
Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Este tipo de falla que se puede apreciar se denomina desgaste por pulido, debido al

contacto de metales sin ninguna pelicula de lubricante.

Figura 134 Diente del cuadrante 2 (filo).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se puede presenciar también que en los engranajes con tratamiento también sufrié un
desgaste abrasivo, una de las razones por las que se puede dar es debido a que quiza

esa parte del diente no recibi6 la temperatura adecuada o al rato de enfriarse este diente

tuvo otro flujo.
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Figura 135 Diente del cuadrante 3(medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

Se logra ver una especie de pulido en la parte del flanco del diente, y también el fresado
con que inicialmente la superficie del diente estaba, entonces se puede sacar de

conclusion que si ha existido un desgaste por pulido.

Figura 136 Diente del cuadrante 4 (medio).

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco

En esta imagen del diente del cuadrante 4 se puede apreciar mas claramente el desgaste
por pulido que se da en la cara lateral de los dientes del engrane. Este tipo de desgaste
por pulido se da méas en materiales duros el cual no es facil el desprendimiento de

material.
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Se logré apreciar el trabajo que ha realizado la maquina de ensayos de engranajes
sometidos a fatiga, cumpliendo con las expectativas y consiguiendo los resultados
visibles esperados, también mediante los calculos realizados se pudo ver las fallas que
se fueron dando segun los ciclos trabajados, todo esto validado con los esfuerzos

generados y factores de seguridad.
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CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

Conclusiones

Al culminar el proyecto se puede concluir que el disefio y construccion de una
maquina de ensayos de engranajes sometidos a fatiga se ha concluido
satisfactoriamente, con los ensayos y resultados que validan un correcto
desempefio de la maquina y obteniendo un 82% de eficiencia con relacion a la
lectura de datos arrojados por la maquinay el calculo tedrico.

Se estudid las ecuaciones para el analisis y el disefio de engranes que seran
sometidos a fatiga, obteniendo por ejemplo el célculo de esfuerzo de tensién de
flexion 41,85[MPa], resistencia a la fatiga por flexion 71,16[MPa] y factor de
seguridad 1,7 del pifién en su primer dia de trabajo; todos datos conseguidos
basandose en la normativa AGMA.

De acuerdo con la seleccidn de alternativas se eligio la maquina FZG que cumple
con el 80% de las expectativas deseadas para el disefio, construccion y
funcionamiento.

Cada elemento que interviene en el proyecto fue calculado y analizado,
obteniendo valores de factores de seguridad superiores a 1, con el fin de satisfacer
el correcto funcionamiento de la méaquina para los diferentes ensayos y garantizar
la seguridad del operario.

Se valido el correcto funcionamiento de la maquina pues al trabajar 168 horas sin
interrupciones y con pesos de 1, 2 y 4 kilos por cada juego de engranajes,
respondiendo asi adecuadamente a diferentes condiciones de trabajo.

Mediante inspeccidn visual se observé que luego de un tiempo de trabajo de
alrededor de los 7,2x10° ciclos los engranes sin tratamiento térmico presentaron
fatiga por desgaste abrasivo y micropicaduras debido a que su factor de seguridad
por contacto es de 0,84.

Se compararon los resultados analiticos, especialmente teniendo en cuenta los
factores de seguridad, también se observo las pruebas experimentales con ayuda
del microscopio y se concluy6 que los engranajes con factores de seguridad
inferiores a 1 son los mas propensos a sufrir fatiga, en especial por esfuerzos de
contacto.

La cara del diente es el lugar donde mas se presenta inconvenientes y es
comprensible pues es el area donde se tiene el mayor contacto y se genera las

fuerzas tangencial y normal.
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- La maquina ademas de analizar el desgaste de engranajes rectos, helicoidales y
conicos puede utilizarse para ensayos de lubricantes, ayudando asi a la

comprension de mas temas de estudio.

Recomendaciones

El uso de la maquina en revoluciones altas ayuda a no tener inconvenientes de
calentamiento en el motor, pues su ventilador cumple con la funcién de refrigeracion.
La utilizacion de un motorreductor ayudaria a generar mayor torque, para asi ver

mayor desgaste en los ensayos.

Es Gtil usar catalogos que pueden brindar informacion de cada implemento, ayudando

a un correcto disefio y desarrollo en el proyecto.

Es recomendable para evitar el desgaste en los engranajes tienen que ser sometidos a
un tratamiento térmico de cementado, temple y revenido el cual seria lo ideal para su

funcionamiento en condiciones reales de trabajo.

Siempre se debe tener en cuenta las normas de seguridad al momento de operar una
maquina, en este caso hay que tener cuidado con el giro de los engranajes y ejes y las

particulas que pueden desprender las ruedas dentadas por su desgaste.

El mantenimiento de la maquina es importante y se recomienda una inspeccion a las

distintas partes y brindar lubricacién cada cierto tiempo en especial a los rodamientos.

En el presente proyecto se utiliz6 un mini controlador que tiene un buen desempefio
en el funcionamiento de la maquina, pero la utilizacion de un PLC agilitaria los
tiempos en programacién, pero cabe recalcar que seria una inversion mayor y

encareceria el costo de fabricacién de la maquina.

En el desarrollo de las pruebas no se utilizo lubricacion con el fin de que la fatiga
pueda ser visualizada mas rapidamente, pero la utilizacion de lubricantes es necesaria
para poder alargar la vida Gtil de los engranajes y reducir el contacto existente entre

ellos.
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ANEXOS
Anexo 1: Construccion de Maquina

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco
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Anexo 2: Pruebas en distintos engranajes

Elaborado por: Lenin Ulloa & Oscar Vasco



Anexo 3: Calculo de momento maximo y deflexion
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Anexo 4: Seleccion de acople de Motor

Tabla 1
Temperatura| Dureza |Elasticidad | Desalineaciones Resistencia Color Factor
TIPO °c Shore ang. radial aceite | guimica de par
°cC mm.
| E-A | -40 +100 | 80A ALTA 1 038 | BAJA | BAJA | NEGRO | 1
H -50 +150 55D BAJA 0.5 0.38 BUENA | BUENA | OCRE 3
u -35 +120 90A REGULAR 1 0.38 BUENA | BUENA AZUL 1.5
B -40 +220 rigido NULA 0.5 0.25 EXCEL. | EXCEL. | BRONCE 3
Lo35a L110 L190 y L225 ELEMENTO ELASTICO “E” ELEMENTO ELASTICO “A”

ot

i

ANILLO SLUECION

}
| kHd
@A OF A A I | AA
' 0
—~Fo-- D~
l—B—= PN N Tabla 2
DIMENSIONES ( cotas en mm ) MATERIAL MANGON
(x) Material standard HEIEIEIR"
Peso | 2| 8| 2| 2| 2
TIPOS [ dmax. | A | B c D E |AA| Kg. | 2|2 2"
L.035 10 159 | 206 | 7.1 6.8 15.9 0.05 X x
L.050 15 274 | 436 12.2 15.7 27.4 0.14 X X | x
L.070 19 34.5 50.8 12.2 19.0 34.5 0.27 X X | x
L.075 24 445 | 54.0 | 127 | 208 | 445 0.45 X x | x| x
L.090 28 53.6 54.0 13.2 20.8 53.6 65 0.68 X X | x| x
L.095 28 53.6 | 635 | 13.2 254 53.6 65 0.81 X X | x| x
L.100 35 64.3 | B8.0 18.0 35.0 64.3 78 1.58 X X | x| x
L.110 42 841 | 1080 | 223 42.7 84.1 98 297 X X | x| x
L.150 48 95.3 | 1143 | 254 44.4 95.3 116 4.10 X X | x| x
L.190 55 114.3 | 1238 | 254 49.3 101.6 132 7.65 X | X
L.225 65 127.0 | 1365 | 254 | 554 | 108.0 | 138 10.35 p
PAR NOMINAL TRANSMISIBLE
Factor de par ( ver tabla 1) Tabla 3
PAR Nm KW Potencia transmitida NBR Momento
TIPOS E+A H u a diferentes velocidades de inercia
NBR HYTREL URETANO 750 1000 1500 3000 kg-cm?*
L.035 0.4 0.030 0.040 0.060 0.120 0.01
L.050 3.0 5.6 4.5 0.230 0.310 0.465 0.930 0.2
L.070 4.9 12.9 7.3 0.380 0.510 0.765 1.53 0.3
L.075 10.2 25.6 15.3 0.795 1.06 1.59 3.18 1
L.09%0 16.3 453 244 1.27 1.71 2.56 5.1 2
L.095 21.9 63.4 329 1.71 2.28 3.42 6.84 3
L.100 47.1 128.0 70.7 3.68 4.90 7.45 14.70 8
L.110 89.5 256.0 134.0 6.98 9.30 14.00 | 27.80 26
L.150 140.0 419.0 210.0 11.00 14.60 21.90 43.80 34
L.190 195.0 529.0 293.0 15.20 20.30 30.50 60.90 115
L.225 264.0 704.0 397.0 20.60 27.50 41.30 82.50 190

Seleccion de acople Flexible, marca Lovejoy: tipo E-A, L.095




Anexo 5: Diagrama de Fuerza de Motor

Elaborado por:

SINAMICS
V20

£7
27
L1

Lenin Ulloa & Oscar Vasco

F1

Lo

pe|:_77

KM

20—

| Se—

Fz2



Anexo 6: Diagrama de control de variador
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Anexo 7: Diagrama de bloques, Comunicacion
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