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1. INTRODUCCION
1.1. NECESIDAD CAJA DE CAMBIOS

Debido a la necesidad de eliminar la contaminacion en las ciudades, los vehiculos que
funcionan con motores de combustidn estan desapareciendo progresivamente dejando
paso a vehiculos sin emisiones de CO2 como los eléctricos.

Para un camion eléctrico seria necesario instalarle un motor muy grande que permitiese
obtener el par necesario a baja velocidad. Sin embargo, a altas velocidades seria
innecesario y no haria falta utilizar un motor grande.

Este proyecto tiene como finalidad llevar a cabo una reduccion de velocidad de un
motor eléctrico para obtener suficiente par en las ruedas a baja velocidad, permitiendo el
uso de un motor mas pequefio.

1.2. DESCRIPCION DEL MOTOR
Fabricante: BorgWarner.

Modelo: HVH410-075.

Peso: 98kg.

Tamaro: 490.3mm

Rendimiento maximo: 95.5%.
Voltaje: 350V.

Las siguientes capturas pertenecen al documento del motor:
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Fig 1.1 Dimensiones del motor eléctrico.
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Fig 1.2 Par del motor en funcion de las rpm.
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Fig 1.3 Potencia del motor en funcion de las rpm.
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Fig 1.4 Rendimiento del motor en funcion de las rpm y par.



1.3. TIPOS DE CAJAS DE CAMBIOS

La clasificacion de las cajas de cambio se puede hacer desde dos puntos de vista:
funcional y estructural.

La clasificacion estructural de las cajas de cambio se hace en funcién del mecanismo
que se emplea para variar la relacién de transmisién entre el motor y las ruedas. Se
pueden utilizar tres mecanismos diferentes:

-Pares de engranajes cilindricos helicoidales.
-Trenes epicicloidales.
-Variador continuo de velocidad.

El par de engranajes cilindrico helicoidales se emplea en todas las cajas manuales y en
algunas automaticas. Este tipo de cajas de cambios, si la seleccion la hace el conductor
pero a través de un sistema controlado electronicamente, se llaman cambios
robotizados.

Los trenes epicicloidales son los que se utilizan en cajas automaticas. Su principal
ventaja es la suavidad del cambio, ya que la seleccion de las distintas relaciones se hace
mediante frenos y embragues.

El cambio de variador continuo, gracias a los avances en su disefio, se esta utilizando
cada vez més en los turismos. Estos se pueden clasificar en dos tipos: con correa
metalica o con cadena.

La clasificacion de las cajas desde un punto de vista funcional se hace en funcién de
quién selecciona la relacién de marcha y de que forma se realiza la variacion. Se tienen
tres tipos de cajas:

-Automaticas.
-Semiautomaticas.
-Manuales.

Las cajas automaticas son aquellas en las que en la seleccion del cambio no interviene el
conductor, realizandola el sistema en funcion de diferentes factores.

Las cajas semiautomaticas son aquellas que permiten la seleccion de la relacion de
transmisién al conductor, pero el resto del proceso del cambio es completamente
automatico.

Las cajas manuales engloban aquellas en las que la seleccién de la relacién de cambio y
el proceso de desembragado y embragado dependen completamente del conductor.



El motor requiere una reduccion de 2.5 como minimo, lo cual implica la aplicacion de
una caja de cambios. Una condicion que requiere el disefio de la caja de cambios es que
tenga un tamafo lo méas pequefio posible, y el mecanismo que cumple mejor con esta
caracteristica es un tren de engranajes epicicloidal.

Los trenes epicicloidales son el mecanismo utilizado tradicionalmente en las cajas de
cambio automaticas. La relacion de transmision se consigue por la combinacion del tren
epicicloidal y la actuacion de embragues y ruedas libres. Aunque en la actualidad hay
otras alternativas a estos cambios, se siguen utilizando actualmente.

Nuestra caja de cambios es automatica, asi no es necesaria la intervencion del
conductor, y tiene un tren epicicloidal simple, el cual esta formado por cuatro elementos
fundamentales: el planeta, los satélites, la corona y el portasatélites. El planeta esta
situado en el eje central del conjunto. Alrededor de éste giran los satélites, que se
mantienen a la misma distancia gracias a la unién con el brazo, respecto al cual giran
libremente. Los satélites estan engranados permanentemente con el planeta y con la
corona exterior.

Con un tren epicicloidal simple se pueden conseguir dos relaciones de transmision en un
sentido y otra en sentido contrario:

-Para que no haya transmision de par es necesario que uno de los elementos gire y el
resto pueda girar libremente sin transmision de par.

-Para que haya transmision directa es necesario que dos elementos se unan rigidamente,
haciendo que el tercero sea arrastrado por el dentado de los otros dos. De esta manera, el
conjunto se comporta como un bloque compacto, sin reduccion de par, mismo par a la
entrada y salida.

-Para tener una reduccion de transmision directa, la corona debe permanecer fija y el
planeta girar, haciendo que los satélites giren y se desplacen sobre la corona y haciendo
que el portasatélites gire en el mismo sentido que el planeta, pero con menor velocidad.
Por tanto, si el par de entrado es el aplicado al planeta, el par de salida se incrementa en
la misma proporcién en la que se reduce la velocidad.



Fig 1.5 Elementos del sistema epicicloidal.

1.4. ESQUEMA DE LA CAJA DE CAMBIOS

Con nuestra caja de cambios conseguimos una reduccién de 2,75, haciendo que el par
maximo que se obtiene del motor, en este caso, sea igual a 900*2.75=2475Nm,
consiguiendo una reduccion de transmision directa. Y cuando el motor alcanza unas
4000rpm, cambia a una reduccién de 1 mediante transmision directa, y en este caso las
ruedas giran a la misma velocidad que el motor. Para conseguir ambas relaciones de
transmision se ha recurrido al tren epicicloidal con las siguientes caracteristicas:

Zplaneta = 37
Zsatélites = 14
Zcorona = Zplaneta + 2 - zatélites = 65

Y ahora que tenemos los dientes de los componentes podemos aplicar la férmula de
Lewis para conseguir la relacion de transmision:
Zplaneta + Zcorona _ 37+ 65

i = = 2.7567
Zplaneta 37

Se trata de una relacién de transmisién vélida, ya que como minimo necesitamos una
reduccion de 2.5.

En cuanto al nimero de satélites, en este caso se utilizaran tres. Esta es una
configuracion muy comdn, ya que permite una distribucion uniforme del esfuerzo entre
los satélites. Si después de realizar los calculos resistivos quedaba claro que el
mecanismo no funcionaria, la solucion podria haber sido incluir un cuarto satélite para
una mayor distribucion de fuerzas.



En las siguientes capturas podemos ver los componentes fundamentales de la caja de
cambios y el conjunto entero modelado con Autodesk Inventor 2019:

COROMA

CENTRIFUGO

e T

PLAMETA

PORTASATELITES

Fig 1.6 Esquema de la caja de cambios.

Fig 1.7 Captura de la caja de cambios modelada con Autodesk Inventor 2019.
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Fig 1.8 Plano de la maquina.

El planeta, los satélites, la corona y el portasatélites son los elementos del tren
epicicloidal que, dependiendo de los elementos que fijemos, nos permiten obtener una
relacion de transmision u otra. A bajas velocidades tenemos una relacion de transmision
de 2.75, la cual se consigue haciendo que el planeta transmita el movimiento a los
satélites, con la corona fija. Esta relacion de transmision se mantiene hasta una
velocidad de salida de 1440rpm, que equivale a una velocidad del motor de 3960rpm
aproximadamente. A 1440rpm de salida, el embrague centrifugo (elemento negro)
conecta el portasatélites (eje de salida) con la corona. EIl par que transmite la corona a
los satélites es la misma que la que transmite el planeta a los satélites, asi que los
satélites dejan de rotar sobre si mismos y el conjunto planeta, satélites, corona y
portasasatélites gira a la misma velocidad de rotacion. Como el planeta y el
portasatélites rotan con la misma velocidad, se tiene una relacién de transmision de 1.
La rueda libre (elemento rojo de fig. 1.7) tiene como funcién asegurar que la corona no
rota en el sentido opuesto.

En todo momento se ha intentado hacer que el motor trabaje en el rango 6ptimo de
revoluciones para obtener el mayor rendimiento posible.
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1.5. LUBRICACION

Todas las partes moviles de maquinaria y equipo en general estan sometidas a friccion y
desgaste debido a la transferencia de esfuerzos cuando una parte entra en contacto con
otra. La lubricacion de estas maquinas es casi indispensable para reducir los efectos de
ese problema.

En mecanismos de este tipo, los engranajes y cojinetes se lubrican mediante
pulverizacion de aceite. Esto se debe a que el recipiente que forman tuboruedalibre y
tuboembraguecentrifugo contiene cierto nivel de aceite. Asi, los engranajes y
portasatélites, parcialmente sumergidos en el lubricante, debido al movimiento al que
estan sometidos, lanzan el liquido en todas direcciones.

Para la caja de cambios he escogido Matif Sintético ATF. Es un aceite para cambios
automaticos de vehiculos industriales y autobuses con requisitos de largo periodo de
cambio del lubricante o condiciones muy severas de servicio. Posee una alta resistencia
a la oxidacion, por lo que permite alargar su vida util en ciertas aplicaciones. Su perfil
viscosimétrico y su comportamiento desde el punto de vista de requisitos de friccion en
las diferentes condiciones de trabajo permite optimizar las prestaciones de los equipos
lubricados, tanto en fiabilidad como en durabilidad.

Transparente y

Coler Visual S
Densidad a 15° C g/mL ASTM D 4052 0,8405
Viscosidad a 100°C cSt ASTM D 445 7.3
Viscosidad a 40° C cSt ASTM D 445 38,5
Viscosidad a -40°C cP ASTM D 2983 Max. 20000
indice de viscosidad - ASTM D 2270 155
Punto de inflamacion, V/A °C ASTM D 92 Min. 231
Punto de congelacion %C ASTM D 97 Max. -45

Las caracteristicas mencionadas representan valores tipicos y no pueden ser consideradas especificaciones de producto.

Fig 1.9 Caracteristicas del lubricante escogido.

1.6. MATERIALES Y TRATAMIENTOS TERMICOS

En este apartado estudiamos los diferentes materiales y tratamientos térmicos elegidos
para construir la maquina.
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Acoplamiento, portasatélites, tuboruedalibre, tuboembraguecentrifugo, casquillos,
apoyoenruedalibre:

El material elegido es el acero AISI 4140, ya que posee un espectro amplio de
propiedades Utiles en piezas que se someten a esfuerzo, con relacion a su bajo costo.
Tras el templado posee una elevada dureza y un comportamiento homogéneo. También
tiene una buena resistencia al desgaste. Suele utilizarse en ciguefiales, engranes, ejes,
valvulas y ruedas dentadas. Sélo sera necesario aplicar un temple y revenido al eje de
entrada (acoplamiento y acoplamiento motor).

Composicion quimica:
-Carbono (0,38-0,43%).
-Silicio (0,35%).
-Manganeso (0,75-1%).
-Azufre (0,4%).
-Cromo (0,8-1,1%).

-Molibdeno (0,15-0,25%).

Engranaje planetario:

El material elegido para fabricar los engranajes es el acero AISI 4340, ya que tiene una
gran resistencia a la corrosion atmosférica y resistencia a la fatiga. Se utiliza en
engranajes, ejes de turbinas, ejes de rotores de helicopteros, etc... Se realizan tres
tratamientos térmicos: cementacion, temple y revenido.

Composicion quimica:
-Carbono (0,38-0,43%).
-Silicio (0,15-0,3%).
-Manganeso (0,6-0,8%).
-Cromo (0,7-0,9%).
-Niquel (1,65-2%).
-Molibdeno (0,2-0,3%).
-Azufre (0,04%).

-Fésforo (0,035%).



Carcasa:

El material elegido para fabricar la carcasa es el aluminio 2017. Es una aleacion forjada
tratable térmicamente que ofrece una resistencia intermedia, buena resistencia a la
corrosion 'y buenas caracteristicas de mecanizado. Se utiliza para componentes
estructurales de alta resistencia, aeronaves, transporte, construccién de maquinas,
remaches, medidores y equipo militar.

Composicion quimica:
-Aluminio (91,5-95,5%).
-Cobre (3,5-4,5%).
-Hierro (0,7%).
-Manganeso (0,4-1%).
-Magnesio (0,4-0,8%).
-Silicio (0,2-0,8%).

-Zinc (0,25%).

2. MEMORIA DESCRIPTIVA
2.1. ENGRANAJES

Hasta ahora sélo hemos hablado sobre la cantidad de dientes que deben tener para
obtener la relacién de transmision deseada. En este apartado veremos el resto de sus
caracteristicas dimensionales y los calculos justificativos.

2.1.1. VELOCIDADES DE GIRO

Antes de dar las caracteristica de los engranajes, conviene conocer las velocidades de
giro de cada uno de ellos.

12 Etapa de reduccidn de velocidad Morma ANSI/AGMA 2001-D04

Tipo: Tren epicicloidal simple de engranajes cilindricos helicoidales Relacién de transmision minima: 2,55
Relaciones de transmision Mumero de dientes

wc=0, wp/wps= 2,756756757 Entrada: Planeta 37

wp=0, wc/wps= 1,569230769 Satélites 14
wps=0, wp/wec= -1,756756757 Fijo: Carona 65
Velocidad del planeta relativa al portasat 477,9411765 Salida: Portasatélites

Velocidad del satélite relativa al portasat Condicion de montaje 34
Velocidad de la corona relativa al portasat -272,0588235

Fig 2.1 Relaciones de transmision en funcion del elemento fijo y datos de elementos.
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Wc=0, wp/wps quiere decir velocidad del planeta respecto al portasatélites cuando la
corona esta quieta.

Wp=0, wc/wps quiere decir velocidad de la corona respecto al portasatélites cuando el
planeta esta quieto.

Wps=0, wp/wc quiere decir velocidad del planeta respecto a la corona cuando el
portasatélites esta quieto.

2.1.2. GEOMETRIA DE LOS ENGRANAJES DEL TREN EPICICLOIDAL

aso circular p,.
ancho de p P

espacio

borde superior (o cresta)

ancho de cara

cara
circulo de adéndum
flanco

fondo

F \ circulo de paso
\ circulo base

paso base py,

adéndum

dedéndum

circulo de

dedéndum
holgura

Fig 2.2 Elementos que forman una rueda dentada.

El engranaje utilizado en la etapa de engranajes es del tipo helicoidal. Se eligio este tipo
porque pueden transmitir mas fuerza con el mismo ancho de diente (axialmente) que los
dientes rectos y porque son mas silenciosos.

A continuacion se describen las partes mas importantes de los engranajes helicoidales:
-Circulo de paso o circunferencia primitiva (d):

Este es el circulo teérico en el que generalmente se basan todos los célculos para un par
de engranajes. Los circulos primitivos de los engranajes acoplados se tocan entre si. El
didmetro del circulo primitivo es el resultado de multiplicar el médulo transversal por el
namero de dientes.
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-Angulo de hélice (y):

Este es el angulo que forman los dientes con el eje de rotacion del engranaje. La suma
de los angulos de la linea helicoidal de los engranajes acoplados es igual al angulo
formado por los ejes. En el caso de ejes paralelos, como el nuestro, estos angulos se
igualan, pero de signo contrario.

-Paso circular transversal (pt):

Esta es la distancia, medida en el circulo primitivo en el plano transversal (plano del
engranaje), que separa un punto en un diente del mismo punto en el diente sucesivo.
Este es el resultado de dividir el circulo primitivo por el nimero de dientes.

-Paso circular normal (pn):

Esta es la distancia medida en el cilindro de indexacion en un plano perpendicular a la
espiral (normal a los dientes) que separa un punto en un diente de su homologo en el
siguiente diente sucesivo. Se asocia con un paso circular transversal por la expresion:

pn = pt - cos({)

-Modulo transversal (Mt):

Se obtiene de dividir el didametro primitivo entre el nimero de dientes. Se mide en
milimetros y se relaciona con el paso circular transversal por la expresion:

pt =m-Mt

-Maodulo normal (Mn):

Este es un parametro dimensional muy importante, ya que determina casi todas las
dimensiones del diente del engranaje. Sus valores estan normalizados y es necesario que
sea el mismo entre dos engranajes. Esta relacionado con el mddulo trnasversal por la
siguiente expresion:

Mn = Mt - cos({)
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-Angulo de presion normal (¢n):

Este es el angulo que forma la linea de presion (direccion de la fuerza) con la linea
imaginaria que conecta los centros de los engranajes en un plano normal a los dientes.
Su valor esta normalizado a 20°.

-Angulo de presion transversal (ot):

Este es el angulo formado por la proyeccion de la linea de presion sobre el plano de
rotacién con una linea imaginaria que conecta los centros de los engranajes. Se calcula a
partir del &ngulo de presion normal y el &ngulo de hélice:

tg(en)
tg(pt)

cos(y) =
-Addendum o cabeza (a):

Es la distancia radial entre la cresta de los dientes y el circulo de paso. Su valor es igual
al modulo normal.

-Dedendum o raiz (b):

Es la distancia radial desde el circulo de paso hasta el fondo o circulo de raiz. Su valor
es 1.25 veces el médulo normal.

-Circunferencia de cabeza:

Corresponde al diametro exterior del engranaje. Para los engranajes exteriores (nuestro
planeta y satélites), se calcula de manera diferente que para la corona. Para engranajes
externos es igual a d+2a y para corona d-2a.

-Circunferencia de raiz o de pie:

Corresponde al circulo a partir del cual crecen los dientes. Para engranajes externos es
igual a d-2b y para corona d+2b.

17



-Circunferencia base (db):

Es la circunferencia imaginaria que sirve de base para la obtencion del perfil evolvente
de los dientes. Es tangente a la linea de presion y su diametro es:

db = dcos(¢t)

-Ancho de cara (F):

Es la longitud del diente medida en la direccion axial del engrane. Su valor debe estar
entre 8 y 16 veces el mddulo.

Conociendo el nimero de dientes, el tamafio del engranaje consiste principalmente en la
seleccion del modulo normal, el ancho de cara y el angulo de hélice adecuado. Una vez
definidas, se pueden obtener el resto de dimensiones. Estas dimensionas las hemos
obtenido de forma iterativa.

Planeta Satélites Corona
Ne dientes, 7 37 14 65
Angulo de hélice (2) 20 20 20
Mdédulo normal, Mn (mm) 4 4 4
Mdodulo transversal, Mt (mm) 4,25671109 4,25671109 4,25671109
Angulo de presién normal (2) 20 20 20
Angulo de presién transversal (2) 211 2117 21,17
Addendum, a (mm) 4 4 4
Dedendum, b {mm) 5 5 5
Didmetro primitive, d (mm) 157,4983103 39,593955260 276,68602208
Didmetro de raiz (mm) 147,4983103 49,59395526 286,68602208
Diametro de cabeza (mm) 165,4933103 67,59395526 268,6862208
Ancho de cara, F (mm) 40 40 40,

Fig 2.3 Dimensiones de los engranes.

2.1.3. CALCULO DE LOS ENGRANAIJES

En este apartado se calcularan las fuerzas que se generaran en los dientes. Estas fuerzas
se transmitirdn a los ejes y formaran la base de su disefio. También se presentan célculos
auxiliares para el disefio de engranajes utilizados en la caja de cambios.

-Fuerzas en los dientes:

En un engranaje helicoidal, la fuerza sobre los dientes tiene componente tangencial,
radial y axial. Este Ultimo es un efecto indeseable debido al angulo de hélice.

18



Fig 2.4 Fuerzas en los engranes.

La reduccion de velocidad que se obtiene es directamente proporcional al aumento de
par. Si multiplicamos el par de entrada del motor por la relacion de transmision
conseguimos el par de salida. Por tanto:

Tp = Tmotor -i =900Nm - 2.75 = 2475Nm

Este par es transmitido por el planeta a los tres satélites por igual, por lo que la fuerza
creada por los dientes de cada uno de ellos en contacto con el planeta es igual a:

weP o  2°Tp
'S - .aplaneta
1000

p
wt, e 3809.56N

Las componentes axial y radial se obtienen a partir de la tangencial, el angulo de presion
transversal y el angulo de hélice:

p p
Wr,= = Wt,—. (pt) = 3809.56 - tg(21.179) = 1475.33N
S S

P P
Wa,— = Wt,—. () = 3809.56 - tg(20°) = 1386.56N
S S

Los satélites son engranajes intermedios que estan en contacto con el planeta y la
corona. Por tanto, también es necesario cuantificar las fuerzas derivadas del contacto del
satélite con la corona.
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Fig 2.5 Fuerzas en los satélites.

El satélite, al ser un engranaje loco, no transmite ningdn par. Si tomamos los momentos
relativos al centro del satélite, resulta que en los dientes de la corona surgen
exactamente las mismas tensiones que en los dientes del planeta.

Wt,c/s=3809.56N
Wr,c/s=1475.33N
Wa,c/s=1386.56N

Los dientes del satélite estan sometidos a la misma fuerza, tanto en contacto con el
planeta como con la corona, alternativamente. En otras palabras, el mismo diente se
cargard desde ambos lados, ya que el contacto con el planeta se produce en un lado vy
con la corona en el lado opuesto. Podemos suponer que los esfuerzos en los dientes de
la corona y planeta son pulsatiles.

En los satélites también sucede que las fuerzas radiales y axiales resultantes son iguales
a cero, ya que en el contacto planeta-satélite y corona-satélite son iguales y tienen
sentido contrario. Sin embargo, el cambio de fase de las fuerzas axiales creara un
momento de flexion en la union del eje del satélite y el portasatélites.

-Célculos resistivos:

Para engranajes helicoidales, el estandar ANSI/AGMA 2001-D04 se usa
especificamente para el disefio de engranajes rectos y helicoidales. En este caso, las
ecuaciones para los esfuerzos existentes y admisibles son:
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Esfuerzo por flexion Esfuerzo por contacto

Solicitado 1 KnKp K C
sy = Wi K K, K, m m} Se = Cp WcKoKvaﬁ Tf
t pifion
Maximo permisible Sy = — 2t Yy 5, = 8 Zy Cy
Sk Kr Kg Sy Kr Kp

El disefio es correcto si:
St < Sw (Sf > 1)

Sc S Swc (Sh > 1)

Factor de sobrecarga, Ko.

El factor de sobrecarga tiene en cuenta cualquier carga aplicada externamente que
supere la carga nominal de transferencia. La tabla utilizada para obtener el coeficiente
Ko se encuentra en el anexo. Para una fuente de energia homogénea y una maquina con
un impulso de choque moderado, resulta Ko=1.25.

Factor dinamico, Kv.

El factor dinamico tiene en cuenta el impacto de la calidad de los dientes del engranaje
asociado con la velocidad, la carga y el aumento resultante de la tension. En este
aspecto, la calidad de un engranaje depende principalmente del acabado y espaciado de
los dientes. AGMA define numeros de calidad que van de 3 a 7 para engranajes de
calidad comercial baja a media y de 8 a 12 para engranajes de alta calidad. En nuestro
caso se tomara valor 6.

La velocidad en la linea de paso utilizada en el célculo se refiere al portasatélites, es
decir, como si fuera el que esta fijo (tren ordinario) en lugar de la corona. Se puede
observar que esta velocidad es la misma para los casos de planeta-satélite y satélite-
corona.

A=50+56-(1-B)=50+56-(1-0.825)=59.8
B =0.25-(12 — Qv)%667 = 0.25 - (12 — 6)%667 = 0.825
n’=Velocidad del planeta relativa al portasatélites=477.94

d=diametro primitivo del planeta=157.498

157.498

, o d m
V=n-(__) () =477.94-(
60 1000

Y- (L) =3.94m/s
1000 60
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K = (A+m) .

(59 .8++/200-3.94
A

o ) UP=1.374

Factor de distribucion de carga, Km.

Este coeficiente pretende reflejar la influencia de la distribucion de carga no lineal sobre
la superficie del diente. Depende principalmente de si los engranajes estdn montados
entre dos rodamientos o en voladizo. Se calcula mediante la expresion:

Km =1+ C(Cprpm + C‘maCe)
Para casos generales se pueden emplear: Cmc=Cpm=Ce=1.

La ecuacion para calcular Cpf en unidades del Sl es:

( F "y
—— | —0.025 F < 25mm
(10 dpir'\on)
Cpr =1 < ) —0.0375+4.92-107*F 25mm < F < 432mm
10 dpmon
( ) —0.1109 +8.15-107*F —3.53-107°F? 432mm < F < 1020mm
pmon

* Si F /(10 dpingn) < 0.05, se usa F/(10 dyyizsn) = 0.05

Cma, para unidades cerradas de engranes comerciales, se calcula mediante:
Cma=127-10"146.22-104F — 1.69 - 10-7F2
El ancho de cara de los engranajes en este caso es F=40mm.

En la siguiente tabla se resume los resultados de los calculos de estas ecuaciones para
los dos engranes del satélite (planeta-satélite, satélite-corona).

Casol Caso 2
Pifidn: Planeta Pifidn: Satélite
Rueda: Satélite Rueda: Corona
Factor de distribucidon de carga, Km 1,1395263738 1,181250181

Datos para calcular Km, Caso 1 Datos para calcular Km, Caso 2

Cmc 1 Cmc 1
Cpm 1Cpm 1
Ce 1Ce 1
Cpf -0,012083222 Cpf 0029640581
Cma 0,1516096 Cma 0,1516096

Fig 2.6 Célculos realizados para calcular Km.
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Factor dimensional, Ks.

Este factor refleja las propiedades desiguales del material en tamafio. Para engranajes
rectos y helicoidales, AMGA ofrece el valor Ks=1.

Coeficiente de espesor del anillo, Kb.

Cuando el grosor del anillo no es suficiente para proporcionar un soporte de raiz
completo, la falla por fatiga por flexion puede ocurrir a través del anillo dentado en
lugar de a través del entalle de la raiz. Este no es nuestro caso, por tanto Kb=1.

Coeficiente de condicion de la superficie, Cf.

Si no se sabe que existe un defecto perjudicial sobre el acabado superficial de los
dientes, la AGMA recomienda un valor de Cf=1.

Factores geométricos para flexion J y para contacto 1.

El factor J introduce los efectos de la forma del diente en la ecuacion del esfuerzo de
flexion. Varia entre el pifion y la rueda y depende del namero de dientes de estos. El
factor I tiene la misma finalidad que el factor J pero en este caso para la resistencia al
esfuerzo de contacto.

Estos valores se obtienen por interpolacién en el anexo:

Caso 1l Caso 2

Pifion: Planeta Pifion: Satélite

Rueda: Satélite Rueda: Corona

Pifion Rueda Pifion Rueda
Factor geométrico, J 0.5 0,5 0,5 0,5
Factor geométrico, | 0,2 0,2

Fig 2.7 Valoresde Je I.

Coeficiente elastico de resistencia a la picadura, Cp.

El coeficiente elastico relaciona el mddulo elastico, E, y el coeficiente de Poisson de los
materiales del pifion y la rueda. Lo obtenemos del anexo para el caso de un pifidn de
acero y rueda de acero. Cp=191VMPa.
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Numero de esfuerzos de flexion permisible, sat, y nimero de esfuerzo de contacto
permisible, sac.

El sat es el esfuerzo debido a la flexion que no se debe superar para el caso de un
engranaje con una vida de 1077 ciclos y una confiabilidad de 0.99. Depende del
material, dureza en el nicleo y en la superficie del mismo y tipo de tratamiento de
endurecimiento. El valor de sat se obtiene del anexo.

El sac es el esfuerzo debido al contacto de los dientes que no se debe superar para el
caso de un engranaje con una vida de 1079 ciclos y una confiabilidad de 0.99. Depende
de los mismos factores que sat. El valor de sac se obtiene del anexo.

El satélite estd sometido a esfuerzos alternantes, por lo que el valor empleado para el
esfuerzo a flexion permisible es un 70% del valor que se obtiene de las tablas, tal como
indica la AGMA para estos casos.

Casol Caso 2

Pifion: Planeta Pifion: Satélite

Rueda: Satélite Rueda: Corona

Pifion Rueda Pifion Rueda
Numero de esfuerzos permisibles 379,2 265,44 265,44 379,2
Numero de esfuerzo de contacto permisible 1241 1241 1241 1241

Fig 2.8 Valores de sat y sac.

Factor de ciclos de esfuerzo de resistencia a flexion, Yn, y a picadura, Zn.

Tomando como referencia el portasatélites, es decir, como si estuviera inmévil, un
diente del planeta en una revolucién engranard con tres satélites, lo que implica tres
ciclos de esfuerzo. Lo mismo sucede con la corona. El planeta hara dos ciclos en una
revolucion, ya que engrana con el planeta y la corona. Por tanto, los ciclos que realizara
cada uno de ellos den las 5000 horas de vida requerida son los siguientes:

60min 477.94rev 3ciclos

1h 1min 1rev

=430146000ciclos

N, = 5000h -

Haciendo lo mismo para los satélites y la corona y aplicando las siguientes férmulas
obtenemos Yn 'y Zn:

Yn=1.3558N-0.0178

Zn = 1.4488N-0.023

Planeta Satélite Corona
Yn 0,951737645 0,956534508 0,961331371
Zn 0,917139181 0,923120826 0,92910247

Fig 2.9 Valores de Yny Zn.
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Factor de temperatura, Kt.

Para temperaturas del aceite o de los engranes de hasta 120°C se emplea un valor de 1.
El disefio que aqui se contempla trabajara en este rango, por tanto Kt=1.

Factor de confiabilidad, Kr.

Refleja la probabilidad de fallo de los dientes por flexion. El engrane esta disefiado para
una confiabilidad del 0.99 (menos de una falla en cada 100). El factor se obtiene del
anexo, cuyo valor es: Kr =1.

Factor de relacion de dureza, Ch.

Como ambos engranajes tienen la misma dureza, Ch=1.

Coeficientes de seguridad por flexion Sfy por contacto Sh.

Representan la relacion entre la tension maxima admisible y la tension calculada en el
proyecto. Las siguientes tablas resumen todos los factores calculados en los aparatados
anteriores relacionados con el calculo de los factores de seguridad.

Como se puede observar, el coeficiente de seguridad de los tres engranajes es mayor
que 1, asi que el disefio es satisfactorio. Se ha observado que los factores de seguridad
por picadura son muy inferiores a los de flexién, por lo que el riesgo de fallo por
picadura es mayor que por rotura. La falla por rotura es mucho méas grave que la falla
por picadura, ya que la falla de los dientes dafiara el engranaje e incluso afectar a otras
partes. Se puede detectar una picadura cuando el nivel de ruido es superior a lo normal o
simplemente si se notan ruidos extrafios.
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Factores comunes al calculo por flexion y par contacto

Caso 1 Caso 2
Pinan: Planeta Pinon: satélite
Rueda: Satélite Rueda: Corona
Factor de sobrecarga, Ko 1,25 1,25
Factor dinamico, Kv 1,374622138 1,374622138
Factor de distribucion de carga, Km 1,139526378 1,181250181
Factor de tamano, Ks 1 1
Factor de temperatura, Kt 1 1
Factor de confiabilidad, Kr 1 1
Factores para el calculo por flexion
Casol Caso 2
Pifion: Planeta Pifion: Satélite
Rueda: Satélite Rueda: Corona
Pifion Rueda Pifion Rueda
Factor de espesor del aro, Kb 1 1
Factor geomeétrico, J 0,3 0,3 0,3 0,5
Mumero de esfuerzos permisibles, sat (MPa) 379,2 265,44 265,44 379,2
Factor de ciclos de esfuerzo, ¥n 0,951737645 0,956534508 0,956534508 0,961331371
Esfuerzo de flexion solicitado, st (MPa) B87,61710722 87,61710722 90,82521108 90,82521108
Factores para el calculo por contacto
Caso 1l Caso 2
Pifion: Planeta Pifion: Satélite
Rueda: Satélite Rueda: Corona
Pifion Rueda Pifion Rueda
Coeficiente eldstico, Cp 191 191
Factor geométrico, | 0,2 0,2
Factor de condicidn superficial, Cf 1 1
Numero de esfuerzo de contacto permisible 1241 1241 1241 1241
Factor de ciclos de esfuerzo, Zn 0,917139181 0,923120826 0,923120826 0,92910247
Factor de relacion de dureza, Ch 1 1
Esfuerzo de flexidn solicitado, sc (MPa) 464,7259937 464,7259937 769,2058202  769,2058202

Fig 2.10. Factores de seguridad del tren epicicloidal.

2.2. EJES

Se ha realizado el célculo resistivo de los ejes, tanto de entrada (acoplamiento) como de
salida (portasateélites). Para hacer el célculo resistivo de cada eje se ha empleado el
criterio de Goodman.

2.2.1. ACOPLAMIENTO

Este es el arbol que conecta el motor con el planeta. En una parte estd
sobredimensionado para adaptarse al eje del motor. El acoplamiento esta dividido en
dos piezas: acoplamiento y acoplamiento motor. Se ha tenido que hacer en dos piezas
para poder meter los rodamientos. En un principio el didmetro del acoplamiento era
mayor, pero esto suponia la utilizacién de una rueda libre de mayor tamafio, lo cual era
inviable porque las ruedas libres de mayor tamafio no aguantan muchas rpm. La
disposicidn de los tres satélites de forma equiespaciada a 120° provoca que el planeta
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solo transmita al eje momento torsor y carga axial. Los momentos flectores que generan
las fuerzas de contacto de los 3 dientes activos en el engrane se anulan entre ellos. Los
dos componentes se han templado y revenido para mejorar sus propiedades mecanicas.
Se ha considerado como punto mas débil la zona de menor didmetro, d=30mm, que es
donde estan los rodamientos.

Fig 2.11 Acoplamiento.

Fuerzas (N) Dimensiones {mm) Datos del eje (tras templado y revenido)
Fuerzas radiales L1 77 Sy (MPa) 1430
Ftotal 0 Xrod 18 Sut (MPa) 1550
Fuerzas tangenciales Xcasquillo 10 d {mm) 25
Ftotal oL 53 Mecanizado
Reacciones [N) Tensiones (MPa) Limite a fatiga corregido (MPa)
Rly 0 oméx 0 Se 378,713229
R2y 0 Tméx 293,3543911 Coeficiente de seguridad
Esfuerzos (Nm) om 0 Ne
Tramo 1 0 oa o

0tm 293,3543911
Tramo 2 0ta o

0 om' 508,10471
Mméx 0 oa' 1]

Fig 2.12 Calculos resistivos del acoplamiento.

2.2.2. PORTASATELITES

Este es el arbol de salida de la caja de cambios. Posee un diametro de 75mm en la parte
del embrague centrifugo. Para el calculo resistivo s6lo hay que considerar el par que se
obtiene del tren epicicloidal, asi que no es necesario hacer el céalculo de esfuerzos. En
esta ocasion no ha hecho falta aplicar ningin tratamiento térmico. Se ha considerado
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e T ————————

Datos del eje

Sy (MPa) 280

Sut (MPa) 400

d (mm) 64

Mecanizado

Tensiones (MPa) Limite a fatiga corregido (MPa)
omax 0 Se 89,21533117
Tméx 97,50665946 Coeficiente de seguridad
am 0 Ne 2368454718
oa 1]

™m 97,50665946

Ta 1]

om' 168,8864883

oa' 0

Datos para calcular kf

dmayor (mm) 64

dmenor (mm) 50

r (mm) 1

r/dmenor 0,02

dmayor/dmenor 1,28

A 0,98

b -0,25

kt 2,60596499

g 0,64

kf 2,027817593

Fig 2.14 Calculos resistivos del eje de salida.

como punto méas débil la zona de menor didmetro, d=64mm.

Fig 2.13 Eje de salida.
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No se han realizado los céalculos del tuboruedalibre y tuboembraguecentrifugo porque
sus didmetros son mucho mas grandes y estan sometidos al mismo par que el eje de
salida.

2.3. CHAVETAS

Una chaveta es un elemento mecénico que se introduce entre dos elementos para
permitir la transferencia de potencia entre ellos. Para evitar desgaste y roturas, el ajuste
debe ser perfecto. En nuestro caso, se emplean para que la rueda libre y el embrague
centrifugo giren solidariamente con el tubo de la rueda libre y con el portasatélites
respectivamente para transmitir el momento torsor entre ellos.

Las chavetas que se utilizan estan fabricadas en acero AISI 1045, el cual tiene una
tension de fluencia de 330MPa.

Empleamos chavetas de seccion cuadrada o rectangular. La chaveta del embrague
centrifugo tiene medidas normalizadas. Sin embargo, la chaveta de la rueda libre no
tiene medidas normalizadas porque la longitud de la chaveta es ligeramente inferior a lo
que dice la norma (DIN 6885 A).

’ 4

'Jf PILAT T I T T T 7T 7 777777 //

& f

SN——

Fig 2.15 Nomenclatura de los lados de una chaveta.

A la hora de seleccionar la chaveta tenemos que elegir unos valores de ancho vy alto
adecuados al didmetro del eje. Y el valor del largo dependera del esfuerzo sometido a la
chaveta. El calculo de resistencia de una chaveta se basa en el fallo por aplastamiento o
cizalladura, teniendo en cuenta la hipétesis de fuerzas uniformemente distribuidas a lo
largo del elemento.
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Fig 2.16 Fuerzas sobre la chaveta.

Si queremos que una chaveta resista contra cizalladura, ha de cumplirse:

Y para que resista a aplastamiento:

4T - n

[ >
D-h-S,

Teniendo en cuenta que:

T es el momento torsor que transmite la chaveta.

n es el coeficiente de seguridad. Las chavetas actuan como elementos fusibles para
evitar que otros componentes de la maquina, los cuales son méas caros, se rompan. En
nuestra maquina, el coeficiente de seguridad de la rueda libre sale 2.4 y el coeficiente

del embrague centrifugo 1.19.
I, by hson el largo, ancho y alto de la chaveta.

Sy es el limite de fluencia del acero AISI 1045, que vale 330MPa.

Hemos dicho que el valor de “1” depende de los calculos que hagamos. Tenemos que

escoger el valor normalizado mas cercano que cumpla con los calculos.
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Chaveta del embrague centrifugo:

El portasatélites transmite un par de T=2484000Nmm y el diametro del portasatélites es
D=75mm. Las dimensiones adecuadas para una chaveta serian bxh=20x12. Por tanto:

Cizalladura:

s 2-v/3-2484000Nmm - 1.19

N - 2068mm

75mm - 20mm-330—

mm?

Aplastamiento:
4 -2484000Nmm-1.19
> N = 39.81mm

75mm - 12mm - 330 >

mm

Utilizamos una chaveta de longitud normalizada 56mm. De estos 56mm trabajan 40mm
porque los 16mm restantes no estan en contacto con el embrague centrifugo.

Chaveta de la rueda libre:

El par que llega desde el embrague centrifugo hasta la rueda libre es T=1581000Nmm y
el didmetro del tubo de la rueda libre es D=75mm. Las dimensiones adecuadas para una
chaveta serian bxh=20x12.4. Por tanto:

Cizalladura:

/5 27V3-1581000Nmm 2.4

> N— = 26.55mm
75mm - 20mm-330—
mm?
Aplastamiento:
4-1581000Nmm - 2.4
> N = 49.45mm
75mm - 12.4mm-330 -
mm

Utilizamos una chaveta de longitud igual a 50mm. No es una medida normalizada, lo
cual implica que hay que fabricarla. Podria haber escogido una chaveta normalizada de
longitud 56mm pero he optado por una longitud de 50mm para adaptarla a la longitud
de la rueda libre. En el embrague centrifugo puedo usar una chaveta normalizada porque
la longitud que sobra no afecta al tamafio de la maquina, pero la chaveta de la rueda
libre si afecta.
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2.4. EMBRAGUE CENTRIFUGO

Un embrague centrifugo es un dispositivo que se vale de fuerzas centrifugas para
transmitir energia. Como se basa en un principio fisico, no requiere ninguna fuente de
alimentacion externa adicional, lo que lo convierte en la solucion perfecta para las
aplicaciones de seguridad.

Nuestro embrague centrifugo se trata de un embrague con autopotenciacion, el cual
tiene unos pesos centrifugos que se asientan en el buje perfilado y son sujetados
mediante resortes de tension, enganchados en los forros. Los discos posicionan a los
pesos centrifugos de manera axial. Cada forro posee un desgaste en su superficie
interior para fijar los pesos, lo que evita que los discos se muevan lateralmente. Al rotar
el buje perfilado, la fuerza centrifuga que actta sobre los pesos centrifugos supera a la
fuerza de los resortes. Cuando la velocidad es lo suficientemente elevada, los forros
entran en contacto con el tubo y la friccion que se produce entre los forros y el tubo
permite la transmision del par de torsion entre ambos. Nuestro embrague centrifugo no
lleva la campana.

»/)
,.P\ A @) Hub
i ] @) Flyweights
N :b/ @ Tension spring
@ @) Lining
i (5) Cover disc

Fig 2.17 Componentes del embrague centrifugo.

Los embragues centrifugos se emplean principalmente como embragues de arranque.
Permiten el empleo de motores mas pequefios, ya que el motor puede arrancar libre de
carga hasta que alcanza su velocidad 6ptima de funcionamiento, a la cual el embrague
centrifugo afade suavemente la carga.

Aungue se emplea principalmente como embrague de arranque, en nuestro caso se
utiliza para que, cuando el portasatélites alcanza cierta velocidad, el embrague junta el
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portasatélites y la corona para que ambos se muevan a la misma velocidad. Si ambos
elementos giran a la misma velocidad, entonces conseguimos que los satélites dejen de
rotar sobre si mismos y de esta manera la velocidad de salida de la caja de cambios
(velocidad del portasatélites) es igual a la velocidad de entrada (velocidad el planeta),
consiguiendo una relacién de transmision de 1. Cuando se baja de la velocidad umbral
del embrague centrifugo, se desacoplan corona y portasatélites y los satélites vuelven a
rotar, consiguiendo la relacion de transmision inicial de 2.75.

Para elegir el modelo adecuado de embrague centrifugo, es necesario primero calcular
el par requerido para hacer que los satélites dejen de rotar. Una vez tenemos calculado
el par, entonces entramos en una tabla para elegir el modelo especifico con sus
dimensiones. Y estas dimensiones son las que usamos para representar en 3D el
embrague centrifugo.

El par del embrague es el mismo que el de la rueda libre. El par en el planeta
multiplicado por el radio de la corona y dividido por el radio del planeta es el par que
tiene que hacer el embrague que acopla corona y portasatélites.

276.686
2

157498
2

M =900 - = 1581Nm

Nos vamos al modelo F12 porque este modelo es capaz de aplicar el par necesario. Sus
dimensiones son:

D=180mm (Diametro exterior).
B=40mm (Anchura).
dmax=75mm (Diametro del eje).

Dimensiones v datos sobre el rendimiento

Velocidad de rotacion estandar
diametro interior baja normal alta
Numero de D B d max. .
. 1 estandar M anE potencia del ManE M a nE
tipo [mm] | [mm] [mm] : -
d [mm)] (pulgadas}z 750y motor 1250y potencia del motor 1500y potencia del motor
nB 1500 | recomendada nB 2500 recomendada [KW]2 nB 2000 recomendada [KW]2
[Nm] W] [Nm] [Nm]

Fo1 50 10 14 12 13 0.17 2 0.3
Fo2 &0 15 18 15(5/8) 4 0.3 5 08
FO3 70 15 22 15;20(7/8) 7 09 10 16
FO4 80 15 28 14 -251(3/4:7/8) 4 0.3 11 14 16 25
FO5 20 20 33 18, 20:25(3/4: 1) 10 [ok:3 26 34 40 6.3
FO6 100 20 33 20:24;28(3/4: 1) 16 13 42 5.5 60 24
FO7 110 20 40 28:35:40(1) 25 20 70 9.0 100 15.7
Fo8 125 20 50 25,3849 (3/4: 1) 40 32 120 157 180 283
FO9 138 25 53 30: 38: 48 (1) %0 7.0 240 310 320 500
F10 150 25 &0 38; 48; 4% 125 100 340 445 470 74.0
F11 163 30 &3 42:50: 33 (17/16) 220 17.2 620 81.0 870 136.0
F12 180 40 75 50; 60 (2 3/8) 460 360 1200 157.0 1700 2670
F13 200 30 75 35; 55,6512 3/8) 520 410 1300 1700 1850 2700
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Fig 2.18 Datos de los diferentes modelos.

2.5. RUEDA LIBRE

Disefio y funcionamiento de las ruedas libres:

Las ruedas libres son elementos de maquinas con unas caracteristicas especiales:
-En uno de los sentidos, la rueda libre funciona en vacio.

-En el otro sentido, el movimiento se bloquea debido a la unién entre los aros interior y
exterior.

Por lo tanto, el anillo interior puede girar libremente en el sentido de las agujas del reloj,
mientras que el anillo exterior esta fijo. Pero si el anillo interior gira en la direccion
opuesta, se forma una conexion entre los anillos exterior e interior, evitando el
movimiento del conjunto.

Sentido de blogueo/ Sentido de giro libre/
enarrastre . envacio

Aro interior Aro interior
Elementos de bloqueo

(de forma o rodillos) 4-1

Fig 2.19 Funcionamiento de la rueda libre.

Las ruedas libres se componen de un aro exterior y un aro interior, entre los cuales estan
dispuestos los elementos de blogueo. Los elementos de bloqueo pueden ser tanto de
forma como rodillos. Pueden:

-Tener soporte propio.

-No tener soporte propio.
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Para el funcionamiento de una rueda libre es necesaria la alineacion concéntrica de los
aros exterior e interior. En las ruedas libres sin soporte propio, la alineacién concéntrica
debe proveerse por parte del cliente.

Rodamiento
Elementos de bloqueo Aro exterior Elementos de bloqueo Aro exterior

(aqu:de forma) (aqui: de forma)

Aro interior

Rueda libre con soporte propio Rueda libre sin soporte propio

Fig 2.20 Componentes de la rueda libre.
Las ruedas libres se utilizan como:
-Antirretrocesos.
-Embragues por adelantamiento.
-Ruedas libres de avance.

La seleccion de la rueda libre adecuada depende de varios factores. Hemos seguido los
pasos que recomiendo el fabricante de nuestra rueda libre para escoger el modelo
adecuado.

1-Determinacion de la aplicacion de la rueda libre como:

En la caja de cambios utilizamos una rueda libre antirretroceso. Las ruedas libres se
utilizan como antirretroceso siempre que se quiera impedir el giro contrario al de
servicio. En muchas maquinas es imprescindible, por seguridad o buen funcionamiento,
que el sentido de giro sea siempre el determinado previamente. Asi, para el servicio de
instalaciones de transporte existen prescripciones legales que exigen un dispositivo de
seguridad mecénico.

El estado de funcionamiento normal del antirretroceso es el funcionamiento en vacio. El
blogueo (transmisidn de par) se realiza a cero revoluciones. EIl enganche inmediato de
los elementos de bloqueo garantiza la mayor seguridad.

2-Determinacion de la ejecucién adecuada de la rueda libre como:

Rueda libre externa. Se trata de una rueda libre sin soporte propio. La alineacion
concéntrica de los aros interior y exterior a proveer por parte del cliente. La conexion
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del aro exterior a la pieza del cliente se produce mediante una union atornillada en la
parte frontal.

3-Determinacion de la seleccion del par de la rueda libre:

La parada de una cinta transportadora inclinada cargada, un elevador o una bomba, por
ejemplo, es un proceso altamente dindmico, en el que se producen altos pares. Estos
pares son decisivos para la seleccion del antirretroceso. La forma méas segura de
determinar previamente el par existente en caso de bloqueo es el analisis de vibraciones
torsionales del sistema completo. Pero esto requiere, entre otros, el conocimiento de
masas de torsion, rigidez torsional y todos los momentos excitadores que influyen en el
sistema. En muchos casos, un célculo de oscilaciones es demasiado laborioso, o bien, no
se dispone de todos los datos necesarios durante la fase de planificacion. En tales casos,
el par Ma del antirretroceso deberia determinarse de la manera siguiente:

Ma=1.75(Nm)

En muchos casos, sélo se conoce la potencia nominal del motor Po (kW). En tales casos
se aplica lo siguiente:

Ma = 175 'F2 '9550 'PO/nsp
Los elementos de estas ecuaciones significan:
Ma=par de determinacidn del antirretroceso (Nm).

M; = 9550 - F - P;/n , par de retroceso estatico de la carga con relacion al eje de
blogueo (Nm).

Pl=carrera de la instalacion de transporte bajo plena carga (kW).
Po=potencia motor nominal (kW).

nsp=numero de revoluciones del eje del antirretroceso (min”-1).
F=Factor de seleccion. Usamos como valor orientativo F*2=0.8

Sustituyendo valores:

2T
M, = 1.75-0.8-9550-(900-750-__-10-3)/750
60

My, =1260Nm

Tras haber calculado Ma, el tamafio del antirretroceso debe seleccionarse segun la
condicidn siguiente:

Mn=Ma

Mn=par nominal del antirretroceso segun los valores de la tabla.



4-Determinacion del tipo adecuado de la rueda libre como:

El tipo de rueda libre elegido es con despegue X de los elementos de bloqueo de forma.
Se usa para elevada duracién de vida mediante el despegue de los elementos de bloqueo
al girar el aro interior a velocidad alta. Permite revoluciones muy altas en vacio.

5-Seleccién de la rueda libre adecuada:

Utilizamos una rueda libre externa FXM. Este tipo de rueda libre no tiene soporte
propio y tiene elementos de bloqueo con despegue X. El despegue X de los elementos
de bloqueo garantiza el funcionamiento en vacio, libre de desgaste, al girar el aro
interior a velocidad alta.

En esta situacion, lo que nos obliga a escoger un tamafio determinado de rueda libre es
el didmetro interior, y este diametro interior depende de todo lo que hay dentro (eje del
motor, acoplamiento del motor, rodamientos...). Escogemos una rueda libre con un
didmetro interior de 75mm. Es el modelo FXM 101-25. El resto de dimensiones de la
rueda libre se pueden sacar de la segunda tabla.

El par maximo transmisible es el doble del par nominal tedrico. Nuestra rueda libre
posee un par maximo transmisible de: Mmax=2x2100=4200Nm. Como el par maximo
transmisible es mayor que el par de determinacion del antirretroceso, Ma=1260Nm,
entonces nuestra rueda libre es valida.

El ejemplo de pedido seria: Rueda libre FXM 101-25 con despegue X de los elementos
de bloqueo con un didmetro de 75mm y tapa de cierre.

Condespegue X
‘ Para elevada duracion de vida mediante despegue de los elementos de bloqueo al girar el aro interior a velocidad aita
Antirretroceso
Embrague por adel. ’
Par nominal Par nominal, considerando la oscilacidn circular existente (TLR) Revoluciones méx.
tedrico Veloddad de Arointerior Aroexterior
despegue jira libre/ amastra
hedioe | Too | [FI01A] | [Aoila]l | [Ao2[a]l | [Ao3[a] | [#loala]l | [ZT05TA] |  seneier b
N Nm Nm Nm Nm Nm min”! mirr! min!
XM 31-17 NX 110 110 105 100 890 5000 356
FXM  38-17 NX 180 170 160 150 860 5000 344
FXM 46 -25 NX 460 450 440 430 820 5000 328
FXM  51-25 NX 560 550 540 530 750 5000 300
FXM  56-25 NX 660 650 640 630 730 5000 292
XM 61-19 NX 520 500 480 460 750 5000 300
FXM  66-25 NX 950 930 910 890 700 5000 280
FXM  76-25 NX 1200 1170 1140 1110 670 5000 268
FXM  86-25 NX 1600 1550 1500 1450 630 5000 252
FXM 101-25 NX 2100 2050 2000 1950 610 5000 244
FXM  85-40 MX 2500 2500 2450 2450 2450 2450 430 6000 172
FXM 100 -40 MX 3700 3600 3600 3500 3500 3500 400 4500 160
FXM 120 -50 MX 7700 7 600 7500 7300 7300 7300 320 4000 128
FXM 140 -50 MX 10100 10 000 9800 9600 9500 9500 320 3000 128
FXM 170 -63 MX 20500 20500 20000 19500 19000 19 000 250 2700 100
FXM 200 -63 MX 31000 30500 30000 26 500 23 000 20500 240 2100 96

Fig 2.21 Datos de las ruedas libres.
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Rueda libre Tipo Esténdar mé min,
mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm mm lig
FXM 31-17 NX 20* 20% 17 25 85 ] 55| M6 3 24 10 70 15 6 21 6] 08
FXM 38 -17 NX 25* 2 17 25 90 48 62 M6 38 24 1,0 75 15 [} 21 6 09
FXM 46 -25 NX 30 30 25 35 95 56 70 M6 46 35 10 82 15 6 21 6 13
FXM 5125 NX 35 6 25 350 105 62 75| Mse 51 35 10 90 15 6 2 6 17
FXM 56 -25 NX 35 40 40 25 5[ 110 66 80| Ms 56 35 10 96 15 6 21 8 18
FXM 61 -19 NX 35 40 45* 19 27 120 74 85 M8 61 25 1,0 105 ik [} n 6 18
FXM 66 -25 NX 40 45 48 25 350 132 82 90| Ms 66 35 10 115 15 8 23 8| 28
FXM 76 25 NX 50 55 60% 25 350 140 92( 10| Ms 76 35 10| 125 15 8 23 8l 31
FXM 86 -25 NX 50 60 70 25 40 150 102 110 M8 86 40 1,0 132 15 8 23 8 4,2
FXM 101 25 NX 75 80* 25 sol 75| 17| 125 Mo m 50 10| 155 20 8 28 8| 89
FXM 8540 | MX | 60 65 40 sof 75| 102 125 M0 85 60 10| 155 20 8 28 8| 74
FXM 10040 | MX 70 80* 40 sof 10| 130 140 mio| 100 60 15| 165 25 10 35 12 88
FXM 120 -50 MX 80 95 50 60 210 150 160 M0 120 70 15 185 25 10 35 12 12,7
FXM 14050 | MXx | 90 110 50 70| 245 170 180 maz| 140 70 20| 218 25 12 35 12| 198
FXM 17063 | MX | 100 130 63 so| 200 200 210( M| 170 80 20| 258 28 12 38 12| 330
FXM 200 -63 MX 120 155 63 80 310 230 240 M16 200 80 2,0 278 32 12 42 12 32,0

Fig 2.23 Valores de las dimensiones.

2.6. RODAMIENTOS

Son los elementos sobre los que se apoyan los ejes con el fin de posicionarlos en su
lugar de trabajo reduciendo el rozamiento. Son elementos giratorios que soportan las
cargas que se generan en los engranajes. En nuestro caso soportaran cargas axiales y
radiales.

Los rodamientos se fabrican en distintas configuraciones en funcién de la aplicacion.
Por ejemplo, los rodamientos de bolas soportan bien las cargas radiales y en menor
medida las cargas axiales. Tienen gran precision y son silenciosos. Los de rodillos
conicos trabajan muy bien la combinacion de cargas tanto axiales como radiales. Estos
son los mas empleados, pero existe una variedad mucho mas amplia para aplicaciones
especificas.

38



Los factores mas importantes a destacar a la hora de seleccionar el tipo de rodamiento
son: espacio disponible, tipo de carga, desalineacion, precision, velocidad,
funcionamiento silencioso, rigidez, desplazamiento axial, montaje y desmontaje y las
obturaciones integradas.

Usamos los rodamientos de rodillos cénicos para que aguantes las cargas radiales y
axiales. En concreto, usamos los de una hilera de SKF, una empresa que destaca por la
fabricacion de elementos mecanicos.

Fig 2.24 Rodamiento de rodillos cénicos.

Para el calculo de rodamientos he utilizado la herramienta de calculo de SKF.

DIN 720 SKF 32005 X/Q:

° Propiedades del rodamiento 32005 X 0: A
Tipo de rodamiento Dimensiones principales Capacidad de carga basica Clasificaciones de velocidad
Designacion mﬁm m‘::“ Ancho Dinamica Estatica ::EE de Limitante Catalogue
d (mm) D {mm) B (mm) C (kN) Co (kN) Pu (k) My (r/min)
77| 32005 X Rodamiento de rodillos conicos 25 47 15 332 325 325 14000 Q Open in catalogue

Consideracion
Los resultados se basan en las condiciones de funcionamiento predeterminadas. Revise y ajuste las condiciones de funcionamiento donde sea necesario

° Carga minima Fm:- 0564 kN Fgm:- 0161kN A
Carga minima
Designacion Radial Axial Requisito
Fom (k1) Fam (kM) Cumplio?
frm 32005 X 0.564 0161 si
o Viscocidad k: 31 A
Viscosidad de funcionamiento Condicion de lubricacion
Designacion Real Calculado E'ulfc'"m & Relacion de viscosidad
v (mm"2f) Vi (mm"2fs) Vet (mm"2/s) K
W 32005 X 28 9.02 249 31
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0 Cargas en el rodamiento

Carga dinamica equivalente

Designacion

32.55

Relacion de carga

P (kN) P
“rm 32005 X 1.02 3255
e Factor de seguridad estatica Sg: 533
Carga estatica Factor de ‘estitica
Designacion
Po (k) So
frm 32005 X 061 533
@ Vida nominal del rodamiento Ligh: >2x10°5h Ligmm: >2x10"5h 0:
Vida nominal del rodamiento Factor de modificacion de la vida Gtil SKF Factor de contaminacion
Designacion Basico SKF
Lion () Laomn (1) i e
frm 32005 X > 2x10%5 > 2x10%5 50 0.44
Consideracion

Para resultados de vida nominal superiores a 100 000 horas, otros modos de falla distintos a los incluidos en los modelos de vida nominal actuales prevaleceran y limitaran la vida (til del

rodamienta

Fig 2.25 Calculos del rodamiento.
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DIN 720 SKF 32915 TN9 QVG900 (lado rueda libre):

@ Propiedades del rodamiento 32915
Tipo de rodamiento Dimensiones principales Capacidad de carga basica Clasificaciones de velocidad
S Dimetro Diémetro e Dindmi Estati = Limit
esignacion oo i \ncho inamica tatica f'::.';: e imitante
A2t rer) s B (ron € (kN) Co (kN Pu (kN My (r/mir
m 32915 Rodamiento de rodillos conicos 75 105 20 86.8 116 132 5600

] open in catalogue

Consideracion
Los resultados se basan en las condiciones de funcionamiento predeterminadas. Revise y ajuste las condiciones de funcionamiento donde sea necesario

© carga minima Frm: 148KN Fom: 0328 kN
Carga minima
Designacion Radial Axial Requisito
Frm (kM) Fu () Cumpli6?
n 32915 148 0328 si

o Viscocidad K: 472
Viscosidad de funcionamiento Condicién de lubricacién

Designacian Real Calculado Eﬁ'fcu'm L Relacion de viscosidad

v (mm"2 V1 (mm"2fs) Vret (mm"2f5 K
m 32915 28 592 148 472
0 Cargas en el rodamiento P 66.77
Carga dindmica equivalente Relacion de carga
Designacian
P (kN cP
m 32915 13 66.77

@ Factor de seguridad estatica Sp: 155

Carga estatica equi Factor de seguridad estatica
Designacion
Pa (kN) So
m 32915 075 155
@ Vida nominal del rodamiento Lion: >2x10°5h Ligmn: >2x10%5h
Vida nominal del rodamiento Factor de modificacion de la vida Gtil SKF Factor de contaminacion
Designacion Basico SKF
Lion (n Lygmn (h) Lo e
m 32915 > 2x10"5 > 2x10"5 50 075

Fig 2.26 Calculos del rodamiento.
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DIN 720 SKF 32915 TN9 QVG900 (lado rueda libre):

e Propiedades del rodamiento

Tipo de rodamiento

32915

Dimensiones principales

Diametro Diametro

Designacién interior exterior Ancho
d (mm) D {mm B (mm
m 32915 Rodamiento de rodillos conicos 75 105 20
@ Ccarga minima Fom® 148KN Fgn: 0.3284N
Carga minima
Designacion Radial Axial Requisito
Fon (kN) Fam (kN) :Cumplié?
m 32915 148 0328 si

o Viscocidad K. 4.72

Viscosidad de funcionamiento

Designacion Real Calculado
v V. (mm
m 32915 28 5.92
0 Cargas en el rodamiento oP:

Carga dinamica equivalente

Condicion de lubricacion

Calculado &

£o°C Relacion de viscosidad
Vet (mm*25) K
148 472

39.45

Relacion de carga

39.45

Sp: >20

Designacién
P (kn)
w 32915 22
e Factor de seguridad estatica
Carga estatica
Designacién
Pa ()
u 32915 15

Q Vida nominal del rodamiento

Vida nominal del rodamiento

Designacion Basico SKF
Lion () Ligmn (1
m 32915 > 2x10"5 > 2x10"5

Factor de i estatica

Lign: >2x10"5h Ligmp: >2x10"5h

Factor de modificacion de la vida itil SKF

Bt

50

Capacidad de carga basica

Dinamica Estatica
C () Co (k)
86.8 116

Factor de contaminacion

Carga
Iimr&e de
fatiga

P

132

Fig 2.27 Calculos del rodamiento.

Clasificaciones de velocidad

Limitante Catalogue
My (r/min)
5600 ] open in catalogue

0:
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DIN 720 SKF 32004 X/Q:

o Propiedades del rodamiento

Tipo de rodamiento

32004 X

Dimensiones principales

Capacidad de carga basica

: ;s Diametro
Designacion interior
d (mm

v W 32004 X Rodamiento de rodillos conicos 20

Q carga minima Frm® 0505&N Fam- 025 kN
Carga minima
Designacion Radial Axial Requisito
Femn (k1) Fam (k1) Cumplio?
7w 32006 X 0.505 0.25 si

o Viscocidad k: 471

Viscosidad de funcionamiento

” Carga
Diametro A 2o Lt
Sty Ancho Dinamica Estatica lfl.l':l = de
D (mm B C (kN Co (kN) Py (kN
42 15 29.7 27 265

Condicion de lubricacion

Designacion Real Calculado Ea'.“c'"m e Relacion de viscosidad
Vet (mm"2/5) K
7 W 32004 X 28 594 148 471
0 Cargas en el rodamiento /P 1485
Carga dinamica equivalente Relacion de carga
Designacién
P () 7]
“rm 32004 X 2 14.85
Q Factor de seguridad estatica Sp. 193
Carga estatica equi Factor de estatica
Designacian
Po (kN) Sp
rm 32004 X 14 193
0 Vida nominal del rodamiento Lion: 8940h Ligmn: >2x10°5h
Vida nominal del rodamiento Factor de modificacion de la vida til SKF Factor de contaminacion
Designacion Basico SKF
Lion (n) Lyomn () & e
W 32004 X 8940 > 2x107%5 50 078

Fig 2.28 Calculos del rodamiento.

Clasificaciones de velocidad

Limitante Catalogue
My (v/mim,
16000 g] Open in catalogue

[ ¥
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2.7. RETENES

Los retenes sirven para evitar la fuga del aceite de los elementos lubricados como los
rodamientos.

2.8. PERNOS

Los pernos consisten en un tornillo y una tuerca con el mismo diametro nominal y paso.
El montaje se realiza presionando unas piezas con otras apretando la unién tuerca-
tornillo.

2.9. TUERCAS

Son complementarios a los tornillos o pernos. Se compone de piezas metalicas con un
orificio roscado por el que se enrosca el vastago del tornillo con el mismo paso.

2.10. ARANDELAS

Las arandelas son piezas cilindricas con un orificio pasante. Estan situados entre la
cabeza del tornillo o tuerca y la pieza a conectar. Las arandelas convencionales son
aquellas que simplemente aumentan la superficie de contacto de una pieza con un
tornillo o tuerca para garantizar una distribucion adecuada de la presion. Las arandelas
de seguridad evitan que las tuercas se aflojen asegurandolas.

2.11. TUBO RUEDA LIBRE

El tubo de la rueda libre es una pieza que sirve para conectar la corona del tren
epicicloidal con la rueda libre. Estas son sus caracteristicas:

-Esté soldado a la corona.
-Se le pone una chaveta para transmitir el movimiento a la rueda libre.
-Es una pieza mecanizada de acero.

-Hay una parte roscada para poner la tuerca de fijacion de un rodamiento.
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Fig 2.29 Tubo rueda libre.

2.12. TUBO EMBRAGUE CENTRIFUGO

El tubo del embrague centrifugo es una pieza que sirve para conectar la corona del tren
epicicloidal con el embrague centrifugo. Estas son sus caracteristicas:

-Esté soldado a la corona.

-Es una pieza mecanizada de acero.

Fig 2.30 Tubo embrague centrifugo.
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3. CONCLUSIONES

Esta maquina deberia conectarse a otro elemento reductor para conseguir una relacion
de transmision suficiente para que el camion pueda circular perfectamente por la via
publica.
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4. ANEXOS DE COMPONENTES

I. MOTOR ELECTRICO

HVH 410 Output Shaft Configurations

View: Type: 75 150
Shaft
X
38 Tooth
External

Il. ENGRANAJES

-Factor de sobrecarga, Ko:

Miquina impulsada

Fuente de Uniforme Impacto Impacto

potencia moderado pesado
Uniforme 1.00 1.25 1.75
Impacto ligero 1.25 1.50 2.00
Impacto medio 1.50 1.75 2.25

-Factores geométricos para engranajes helicoidales con angulo de hélice de 20°:

I AND J FACTORS FOR:!

20.0 DEG. PRESSURE ANGLE 2.250 WHOLE DEPTH FACTOR
20.0 DEG. HELIX ANGLE 0.024 TOOTH THINNING FOR BACKLASH
0.250 TOOL EDGE RADIUS LOADED AT TIP

EQUAL ADDENDUM (x = x 5= 0)

PINION TEETH

GEAR 12 14 17 21 26 35 55 135
TEETH P G P G P G P G P G P G P G P G
121
J u u
141
J u u u u
17 1 0.125
J U u u u 0.44 0.44
211 0.140 0.129
J u u u u 0.45 0.46 0.47 0.47
26 1 0.156 0.145 0.133
I U u u u 0.45 0.49 0.48 0.49 0.50 0.50
351 0.177 0.167 0.155 0.138
J u u u u 0.46 0.51 0.49 0.52 0.51 0.53 0.54 0.54
551 0.205 0.197 0.188 0.172 0.144
J u u U u 0.47 0.54 0.50 0.55 0.52 0.5 0.55 0.57 0.58 0.58
135 1 0.245 0.242 0.238 0.229 0.209 0.151
J U U U u 0.48 0.58 0.51 0.59 0.54 0.60 0.57 0.61 0.60 0.62 0.64 0.64

1 The letter “U” i a gear tooth which produces an undercut 1ooth form in one or both components and should be avoided.



-Numero de esfuerzo de flexion permisible, sat:

Numero de esfuerzo de flexion

Dureza ik A

Designacion Tratamiento superficial permisible S, psi
del material térmico minima’ Grado 3
Acero” Endurecido Vea lo /ea lo -

completamente figura 14-2 figura 14-2

Endurecido por flama®  Vea lo tabla 8* 55 000 -

O por induccion® con

potrén del tipo A

Endurecido por floma®  Vea lo tablo 8* 22 000 -

o por induccién®

con patrén tipo B

Carburizado Vea lo tabla @* 55 000 75 0CC

y endurecido

Nitrurado®” foceros  83.5 HR15N Vea lo =

endurecidos figuro 14-3

completamente|
Nitralloy 135M, Nitrurado®” 87.5 HR15N Vea la Vea la Vea lo
Nitralloy N y figuro 14-4 i‘:;uo 14-4 tigura 14-2

2.5% de cromo
(sin aluminio)

-Numero de esfuerzo de contacto permisible, sac:

! Dureza Nomero de esfuerzo de contacto
Designacién Tratamiento superficial permisible,” S,, psi
del material térmico minima’ Grado 1 Grado 2 Grado 3

Yo

N

Nitralloy 135M

(5<]

o]
W L Wy
> 2

7
)

2 cromo
|sin aluminio]

-



-Coeficiente eléstico, Cp:

E, Material del engrane
Material A'A,:’i Acero Hierro Hierro Hierro  Bronce al Bronce
del pifién (MPa) maleable  nodular fundido aluminio  al estafio
Acero 30E6 2300 2180 2160 2100 1950 1900
(2E5) (191) (181) (179) (174) (162) (158)
Hierro 25E6 2180 2090 2070 2020 1900 1850
maleable (1.7E5) (181) (174) (172) (168) (158) (154)
Hierro 24E6 2160 2070 2050 2000 1880 1830
nodular (1.7E5) (179) (172) (170) (166) (156) (152)
Hierro 22E6 2100 2020 2 000 1960 1850 1 800
fundido  (1.5E5) (174) (168) (166) (163) (154) (149)
Bronce al 17.5€6 1950 1900 1880 1850 1750 1700
aluminio  (1.2€5) (162) (158) (156) (154) (145) (141)
Bonce 16E6 1900 1850 1830 1 800 1700 1650
al estafo  (1.1E5) (158) (154) (152) (149) (141) (137)
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6. PRESUPUESTO

1. Coste de componentes disefiados.

2. Coste de componentes comerciales.

3. Coste de montaje.
4. Coste de disefio.

3. Coste total.
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1. COSTE DE COMPONENTES DISENADOS

Componente N° Material | Cantidad | Precio | Precio
de unitario | total
plano (€/ud) | (€)
Planeta 2 AISI 1 60 60
4340

Satélite 3 AlSI 3 60 180
4340

Corona 4 AISI 1 60 60
4340

Portasatélites1 5 AlSI 1 100 100
4140

Portasatélites2 6 AlSI 1 100 100
4140

Ejesatélite 7 AlSI 3 20 60
4140

Casquillosatélitel 8 AlSI 1 5 5
4140

Tuboembraguecentrifugo 9 AlSI 1 40 40
4140

Casquilloembraguecentrifugol | 10 AlSI 1 5 5
4140

Tuboruedalibre 11 AlSI 1 60 60
4140

Apoyoenruedalibre 12 AlSI 1 20 20
4140

Acoplamiento 13 AlSI 1 40 40
4140

Acoplamientomotor 14 AlSI 1 50 50
4140

Aroruedalibre 15 AlSI 1 5 5
4140

Chavetaruedalibre 16 AlSI 1 5 5
4140

Tapareténl 17 AlSI 1 20 20
4140

Carcasal 18 Aluminio | 1 100 100
2017

Carcasa2 19 Aluminio | 1 150 150
2017

Total 1060
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2. COSTE DE COMPONENTES COMERCIALES

Componente Vendedor Cantidad Precio unitario | Precio total (€)
€ (IVA
incluido)
DIN 931-1 Todostock 3 0,64 1,92
M10x90
DIN 126 11 Todostock 59 0,09 5,31
DIN EN 24035 | Todostock 29 0,26 7,54
M10
DIN 126 9 Todostock 6 0,08 0,48
DIN EN 24017 | Todostock 6 0,13 0,78
M8x30
DIN EN 24017 | Todostock 1 0,32 0,32
M10x60
DIN 720 SKF | RS online 4 292,42 1169,68
32915
TN9/QVG900
DIN EN 24017 | Todostock 8 0,49 3,92
M10x90
DIN EN 24017 | Todostock 18 0,20 3,60
M10x30
DIN 5406 Amazon 1l 2,80 2,80
MB/ML NB15
DIN 720 SKF | RS online 6 16,03 96,18
32004 X/Q
DIN 720 SKF | RS online 2 25,01 50,02
32005 X/Q
DIN 981 KM Torras 1 4,31 4,31
14 suministros
DIN 5406 Amazon 1 2,60 2,60
MB/ML NB 14
DIN 3760 A- Frahp 1 13,69 13,69
68x90x10
DIN 3760 A- Norelem 1 6,67 6,67
50x65x8
DIN 3706 A- Norelem 1 5,62 5,62
40x52x7
DIN 3706 A- Frahp 1 12,74 12,74
72x95x10
DIN 6885-1 A | Todostock 1 1,68 1,68
20x12-56
DIN 981 KM Torras 1 4,50 4,50
15 suministros
Embrague Suco 1 500 500
centrifugo
Rueda libre Ringspann 1 300 300
Total 2194,36
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3. COSTE DE MONTAJE
Precio/hora=11€/hora
Tiempo=10 horas

Total=110€

4. COSTE DE DISENO
Precio/hora=30€/hora
Tiempo=100 horas

Total= 3000€

5. COSTE TOTAL

Coste total = 6364,3



7. PLANOS



] © |Fecha | Nombre | Firmas
Dibujado|28/02/22|pablo Serrano CAJA DE CAM BIOS

Comprobado

Escala Plano 1.1

1:2 CONJUNTO Idioma: Espanol

Ing. Mecanica




LISTA DE PIEZAS

ELEMENTO CTDAD NO DE PIEZA DESCRIPCION MATERIAL
1 1 carcasal Aluminio
2 8 ISO 4017 - M10 x 90 Perno de cabeza-hex Acero,

suave
3 1 aroruedalibre Acero
4 1 ruedalibre Genérico
5 29 ISO 4035 - M10 Tuerca hexagonal Acero
inoxidable,
440C
6 18 ISO 4017 - M10 x 30 Perno de cabeza-hex Acero,
suave
7 1 satélite Acero
8 6 DIN 720 SKF - SKF Rodamientos de rodillos |Acero,
32004 X/Q conicos de una hilera suave
SKF
9 6 casquillosatélite1 Acero
10 3 ejesatélite Acero
11 3 DIN 931-1 - M10 x 90 Perno de cabeza-hex Acero,
suave
12 1 ISO 4017 - M10 x 60 Perno de cabeza-hex Acero,
suave
13 1 DIN 3760 - A - 68 x 90 |Junta de estanquidad Caucho
x 10 - NBR para eje
14 1 tapareténi Acero
15 1 portasatélites2 Acero
16 1 DIN 981 - KM 14 Tuerca redonda Acero,
ranurada suave
17 1 DIN 5406 - MB14 Arandela de seguridad - |Acero,
Tipo MB/MBL suave
18 2 DIN 6885 - A 20 x 12 x |Chaveta paralela Acero,
56 suave
19 1 casquilloembraguecentrif Acero
ugol
20 1 embraguecentrifugorotor Genérico
21 1 satélite Acero
22 1 planeta Acero
23 1 portasatélites1 Acero
24 1 tuboembraguecentrifugo Acero
25 1 corona Acero
26 6 DIN 126 -9 Arandelas para pernos |Acero,
hexagonales suave
27 1 carcasa2 Aluminio
28 6 ISO 4017 - M8 x 30 Perno de cabeza-hex Acero,
suave
29 1 DIN 3760 - A-40 x 52 |Junta de estanquidad Caucho
X 7 - NBR para eje
30 59 DIN 126 - 11 Arandelas para pernos |Acero,
hexagonales suave
31 2 DIN 720 SKF - SKF Rodamientos de rodillos |Acero,
32005 X/Q conicos de una hilera suave
SKF
32 4 DIN 720 SKF - SKF Rodamientos de rodillos |Acero,
32915 TN9/QVG900 conicos de una hilera suave
SKF
33 1 apoyoenruedalibre Acero
34 1 DIN 3760 - A - 50 x 65 |Junta de estanquidad Caucho
x 8 - NBR para eje
35 1 DIN 981 - KM 15 Tuerca redonda Acero,
ranurada suave
36 1 acoplamientomotor Acero
37 1 acoplamiento Acero
38 1 DIN 5406 - MB15 Arandela de seguridad - |Acero,
Tipo MB/MBL suave
39 1 tuboruedalibre Acero
40 1 DIN 3760 - A - 72 x 95 |Junta de estanquidad Caucho
x 10 - NBR para eje
] © |Fecha |Nombre | Firmas
Dibujado|28/02/22pablo Serrano CAJA DE CAMBIOS
Comprobado
Plano 1.2
Eslc:gla CONJUNTO Idioma: Espafiol

Ing. Mecanica




DATOS DEL PLANETA

20

Mddulo normal mn 4

NO de dientes Z 37
Cremallera tipo UNE 18016
Diametro primitivo dp | 157.498
Distancia entre ejes C 108.545
Angulo de hélice b 20
Sentido de la hélice derecha
Rueda N© de dientes 22 14
conjugada  |Panon° 3

40
Fresado en los dientes
] © |Fecha |Nombre |Firmas
Dibujado|27/02/22|pablo Serrano CAJA DE CAM BIOS
Comprobado
Escala Plano 2
1:2 PLANETA Idioma: Espanol

Ing. Mecanica
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DATOS DEL SATELITE

Mddulo normal mn 4

NO de dientes Z 14
Cremallera tipo UNE 18016
Diametro primitivo dp | 59.593
Distancia entre ejes C 168.139
Angulo de hélice b 20
Sentido de la hélice izquierda
Rueda No de dientes Z3 65
conjugada  |Panone 4

12 16
40
Fresado en los dientes
] © |Fecha |Nombre |Firmas
Dibujado|27/02/22|pablo Serrano CAJA DE CAM BIOS
Comprobado
Escala , PlanO 3
11 SATELITE Tdioma: Espanol

Ing. Mecanica
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DATOS DE LA CORONA

Mddulo normal mn 4

NO de dientes Z 65
Cremallera tipo UNE 18016
Diametro primitivo dp | 276.686
Distancia entre ejes C 108.545
Angulo de hélice b 20
Sentido de la hélice derecha
Rueda N© de dientes 22 14
conjugada  |Panon° 3

177
40
Fresado en los dientes
] © |Fecha |Nombre |Firmas
Dibujado|27/02/22|pablo Serrano CAJA DE CAM BIOS
Comprobado
1:5 CORONA Idioma: Espanol

Ing. Mecanica
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71 EJESATELITE Idioma: Espanol
Ing. Mecanica
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