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RESUMEN 
 
Este proyecto tuvo como objetivo diseñar y construir un banco de pruebas para el diagnóstico de 

fallas en sistemas de transmisión por engranes de tipo recto y helicoidal, se presenta como un 

proyecto factible en términos técnicos, tecnológicos y aplicativos. El problema se abordó con el 

uso de herramientas de investigación, definición de requerimientos y planteamiento de soluciones 

por las cuales se ha implementado la metodología QFD para analizar el desempeño, usabilidad, 

costo y por último el diseño para de esta forma conceptualizar el desarrollo del equipo.  El 

diagnóstico de fallas se realizó mediante análisis comparativo de espectros vibracionales, los 

cuales se obtuvo por medio de la utilización de un colector de datos SKF QuickCollect sensor el 

cual proporciona los datos para formar la gráfica del espectro vibracional (amplitud vs frecuencia) 

además de la temperatura de operación del equipo en tiempo real, de este modo se buscó patrones 

y tendencias en los espectros obtenidos en los respectivos ensayos con engranes en buen estado 

y con falla inducida, para comparar con las cartas de Charlotte la cual permite caracterizar el tipo 

de falla que se presenta en los engranes, dando como resultado en los engranes con falla inducida, 

en el piñón recto a la falla del desgaste del diente y en el caso del piñón helicoidal a la falla del 

diente estrellado o roto. Se concluye que en las gráficas obtenidas con estos piñones se observó 

bandas laterales a la frecuencia de engrane, las cuáles son caracteristicas importantes para 

identificar que existe daño en los engranes. Se recomienda registrar al menos tres lecturas en cada 

posición de las bridas correspondientes, de modo que se pueda visualizar la diferencia al obtener 

los datos en las bridas donde esta montado el eje de entrada con el eje de salida.  

Palabras clave: <SISTEMA DE TRANSMISIÓN> <ENGRANES> <ESPECTRO 

VIBRACIONAL> <FRECUENCIA DE ENGRANE> <BANDAS LATERALES> 
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ABSTRACT 

 

 

The objective of this project was to design and build a test bench for diagnosing faults in straight 

and helical gear transmission systems, it is presented as a feasible project in technical, 

technological and application terms. The problem was addressed with the use of research tools, 

definition of requirements and proposal of solutions for which the QFD methodology has been 

implemented to analyze performance, usability, cost and finally the design to conceptualize the 

development of the team. The fault diagnosis was carried out through comparative analysis of 

vibrational spectra, which was obtained using an SKF QuickCollect sensor data collector which 

provides the data to form the graph of the vibrational spectrum (amplitude vs frequency) and the 

operating temperature of the equipment in real time. Thus, looking for patterns and trends in the 

spectra obtained in the respective tests with gears in good condition and with induced failure, to 

compare with the Charlotte charts. It allowed characterizing the type of failure that occurs in the 

gears, resulting in the gears with induced failure, in the spur pinion to the failure of tooth wear 

and in the case of the helical pinion to the failure of the starred or broken tooth. It is concluded 

that in the graphs obtained with these pinions, lateral bands were observed at the meshing 

frequency, which are important characteristics to identify that there is damage in the gears. It is 

recommended to record at least three readings in each position of the corresponding flanges, so 

that the difference can be visualized when obtaining the data in the flanges where the input shaft 

is mounted with the output shaft. 

 

 

 

Keywords: <TRANSMISSION SYSTEM> <GEARS> <VIBRATIONAL SPECTRUM> 

<GEAR FREQUENCY> <SIDE BANDS> 
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INTRODUCCIÓN 

 

 

Los sistemas mecánicos pueden estar compuestos por distintos elementos en este caso engranajes, 

que serán los encargados de transmitir y transformar la potencia desde el punto de entrada al 

mecanismo hasta el punto de salida. Un engranaje se define como un elemento dentado diseñado 

para recibir o transmitir movimiento a otro elemento dentado, a través de la interferencia entre 

sus dientes. Los sistemas mecánicos por transmisión de engranajes tienen la capacidad de cambiar 

la velocidad y el par de fuerza entre un elemento conductor y uno conducido, estos sistemas 

pueden fallar por varios factores, pero estos modos de falla varían en importancia por lo que es 

necesario reconocer que son máquinas compactas, robustas, confiables y que los principales fallos 

se ocasionan por el mal montaje, por mala operación o una puesta en marcha errónea y con el 

tiempo de funcionamiento (Roda Casanova, 2015). 

El presente proyecto a desarrollar consiste en diseñar y construir un banco de pruebas de sistemas 

mecánicos por transmisión de engranajes que permite diagnosticar las posibles fallas, las cuales 

deberán ser determinadas mediante el análisis de espectros de respuesta vibracionales en sistemas 

mecánicos en engranes con y sin falla inducida, para esto se utiliza criterios de diseño, normas y 

especificaciones técnicas que demuestran y garantizan el buen desempeño de la máquina con la 

finalidad  que en nuestra carrera se puedan llevar a cabo experimentos o prácticas de manera física 

donde se permitirá visualizar el comportamiento vibracional que generan las fallas inducidas que 

se realizaron a los piñones, siendo importante afianzar los conocimientos teóricos, por ello uno 

de los parámetros de diseño implícitos es que este proyecto muestre características didácticas y 

sea multifuncional, es decir, que se pueda analizar engranes recto y helicoidales en el mismo 

equipo. 
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CAPÍTULO I 

1. DIAGNÓSTICO DEL PROBLEMA 

1.1 Antecedentes 

La transmisión por engranajes se presenta desde épocas muy antiguas, a través del tiempo se han 

creado varios mecanismos con diferentes tipos de engranajes, pero en el año de 1897 el alemán 

Robert Hermann Pfauter inventó y patentó una máquina universal de dentar engranajes rectos y 

helicoidales por fresa madre, con este aporte y otros inventos se ha ido desarrollando la tecnología 

de los engranajes (Albarrán Ligero, 2008). 

El principio del sistema mecánico por transmisión de engranajes es transmitir potencia de un 

elemento a otro, a través del movimiento circular se ponen en contacto las ruedas dentadas. 

Actualmente este sistema se caracteriza por ofrecer grandes ventajas tales como tener un mejor 

control de velocidad, mayor eficiencia de transmisión, alta potencia, alto torque de trabajo y 

amplio rango de velocidades también se pueden emplear para cambiar el sentido de rotación y la 

dirección del eje de transmisión.  

Por otro lado, las vibraciones generalmente han sido asociadas a las fallas de las máquinas, como 

en sistemas de trasmisión mecánica debido a causas tales como; desgaste, mal funcionamiento, 

ruido y daños estructurales. Este fenómeno normalmente no es detectable en forma visual, pero 

si es perceptible al tacto y en ocasiones puede oírse. En la actualidad el estudio en este campo es 

tan grande que basta con ver algunas acciones causa-efecto para entender su importancia, por lo 

que existen en la industria diversos instrumentos que permiten monitorear y recopilar datos en 

pruebas de ensayo para visualizar el comportamiento vibracional del equipo. 

1.2 Delimitación 

1.2.1 Delimitación espacial  

El presente trabajo se desarrollará en la ciudad de Riobamba, provincia de Chimborazo del 

territorio nacional del Ecuador. 

1.2.2 Delimitación sectorial 

El estudio y desarrollo de este trabajo se acoge al Plan Nacional de Desarrollo 2017-2021, en base 

al objetivo 1 el cual indica; Garantizar una vida digna con iguales oportunidades para todas las 

personas. 
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1.3 Formulación del problema 

En la Escuela Superior Politécnica de Chimborazo, en la carrera de Mecánica existen las cátedras 

de diseño de elementos de máquinas, diseño de sistemas y equipos mecánicos, donde se analiza 

como contenido, fallas resultantes de carga estática, fallas por fatiga, diseño de elementos 

mecánicos como ejes, engranajes, y más. Por otra parte, existe la cátedra de vibraciones donde se 

analiza sus origen y fundamentos para así caracterizar fenómenos vibracionales mediante 

espectros de respuesta. 

Debido a ello nace un vacío en los estudiantes por no poder complementar los conocimientos 

teóricos con la práctica ya que en la carrera no se dispone de un laboratorio donde se pueda aplicar 

dichos conocimientos por lo que surge la necesidad de la implementación de un banco de pruebas 

que permita diagnosticar las fallas en las cajas de engranajes.  

1.4 Objetivos 

1.4.1        Objetivo general 

Diseñar y construir un banco de pruebas para el diagnóstico de fallas en sistemas de transmisión 

por engranes de tipo recto y helicoidal mediante análisis comparativo de espectros vibracionales. 

1.4.2        Objetivos específicos 

 Analizar el estado del arte de tipos de fallas existentes en sistemas mecánicos por transmisión 

de engranes. 

 Diseñar y construir un banco de pruebas para detección de fallas en engranes.  

 Analizar espectros vibracionales en sistemas mecánicos de engranes con y sin falla inducida. 

 Desarrollar una guía de prácticas para la detección de fallas en engranes. 
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CAPÍTULO II 

2. FUNDAMENTOS TEÓRICOS  

2.1  Engranes 

Un engrane se puede considerar como una rueda dentada que cuando se encaja con otra rueda 

dentada de menor diámetro, transferirá movimiento rotacional de un eje a otro. La función 

principal de un engrane es transferir potencia de un eje a otro, manteniendo una razón definida 

entre las velocidades rotacionales de los ejes. Su eficiencia de transmisión de potencia puede ser 

tan alta como de 98%. Los engranes están altamente estandarizados respecto a la forma de los 

dientes y a su tamaño. La American Gear Manufacturers Association (AGMA) publica normas 

para el diseño, manufactura y ensamblado de engranes (Hamrock, Jacobson y Schmid, 2000, p. 615). 

Los engranajes son compactos, sencillos de fabricar, pueden transmitir grandes potencias y están 

normalizados, razones por las que su presencia se ubica en todo tipo de máquinas, en forma de 

reductores, multiplicadores, cajas de cambios, diferenciales y más (Avello, 2014, p. 215). 

2.2  Tipos de engranes 

Una de las principales clasificaciones de los engranes se efectúa según la disposición de sus ejes; 

la cual se divide en tres clases principales: engranes de eje paralelo, engranes no paralelos 

coplanares, y engranes no paralelos no coplanares. 

2.2.1 Engranes de eje paralelo 

Los engranes de eje paralelo son el tipo de engrane más simple y popular. Estos engranajes unen 

ejes paralelos los cuáles son capaces de transferir altas cantidades de potencia con gran eficiencia.  

En este grupo tienen mayor presencia los engranajes rectos y helicoidales y son considerados 

entre los más importantes (Hamrock, Jacobson y Schmid, 2000, p. 615).  

2.2.1.1 Engranes rectos 

Los engranes rectos, poseen dientes paralelos al eje de rotación, los cuáles son utilizados para 

transferir movimiento de un eje a otro. La forma curva de las caras de los dientes de este tipo de 

engranajes cuentan con una geometría particular, conocida como curva involuta (Budynas y Nisbett, 

2012, p. 648). 
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Figura 1-2. Engranaje recto 

Fuente: (Avello, 2014) 

2.2.1.2 Engranes helicoidales 

Este tipo de engranajes, tienen dientes inclinados con respecto al eje de rotación, es decir, se crea 

un ángulo llamado ángulo de hélice el cuál puede tomar cualquier ángulo. Los ángulos más 

comunes se encuentran en un intervalo de 10° a 30°, y en ciertas ocasiones se emplean los ángulos 

de 45° (Mott, 2006, p. 302). Estos engranajes pueden usarse para las mismas aplicaciones que los 

engranajes rectos, estos se caracterizan por tener un engranado progresivo de sus dientes al 

momento de acoplarse, por lo tanto, producen menor ruido. Los engranajes helicoidales se utilizan 

cuando se desea transferir movimiento entre ejes no paralelos. El diente inclinado produce cargas 

axiales y momentos flectores que no existen en los engranajes rectos (Budynas y Nisbett, 2012. p. 648). 

 

Figura 2-2. Engranaje helicoidal 

Fuente: (Avello, 2014) 

2.2.2 Engranes no paralelos coplanares 

Los engranes cónicos, rectos, y espirales se ubican en la categoría coplanar no paralela. En esta 

categoría se tiene una característica semejante que es la reexpedición de la potencia al contorno 

de una esquina, como se podría requerir, un claro ejemplo es cuando se conecta un motor montado 

horizontalmente al eje del rotor montado verticalmente en un helicóptero (Hamrock, Jacobson y 

Schmid, 2000, p. 617). 
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2.2.2.1 Engranes cónicos 

En los engranajes cónicos sus dientes se forman en superficies cónicas, primordialmente se 

utilizan para transferir el movimiento entre ejes que se cruzan (Budynas y Nisbett, 2012). 

 

Figura 3-2. Engranajes cónicos 

Fuente: (Avello Iturriagagoitia, 2014) 

2.2.3 Engranes no paralelos no coplanares 

Los engranajes no paralelos no coplanares se consideran más complicados en su geometría, por 

lo tanto, su concepción resulta de mayor dificultad, lo cual se refleja en el costo respecto a los 

engranajes estudiados anteriormente (Hamrock, Jacobson y Schmid, 2000, p. 617). 

2.2.3.1 Tornillo sinfín  

Se puede describir a este tipo como la unión de dos elementos perpendiculares que transmiten 

movimiento entre sus ejes mediante dos piezas, el tornillo y la corona se puede considerar que es 

la combinación de una corona con un elemento de dentado helicoidal. Este tipo de engranes se 

realizan de modo que los dientes de uno o de ambos elementos se envuelvan de forma parcial 

alrededor del otro (Budynas y Nisbett, 2012, p. 648). 

 

Figura 4-2. Tornillo sinfín 

Fuente: (Avello, 2014) 
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2.3 Geometría y nomenclatura de engranes  

Cuando dos engranajes se engranan, al de menor diámetro se lo conoce como piñón y el que posee 

mayor diámetro es denominado como engrane, rueda o corona. Para hacer referencia al número 

de dientes en el piñón se usará  𝑁𝑝, y 𝑁𝐺  para representar a la corona (Mott, 2006, p. 309 ). Para 

analizar las relaciones cinemáticas que son características en la forma de los dientes por 

simplicidad se empleara los engranes rectos (Budynas y Nisbett, 2012, p. 648). 

 

Figura 5-2. Nomenclatura de los dientes de engranes rectos. 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

2.3.1 Círculo de paso 

El círculo de paso es uno de los parámetros más importantes para el análisis de engranajes, ya que 

comúnmente a partir de este se desarrollan los demás cálculos teniendo en cuenta que este círculo 

se considera teórico; su diámetro es el diámetro de paso o también conocido como diámetro 

primitivo. Es necesario notar que existe tangencia entre los círculos de paso de dos engranes 

cuando estos se acoplan entre sí (Budynas y Nisbett, 2012, p. 649). 

2.3.2 Paso circular 

El paso circular p es el resultado de la adición del espesor del diente y del ancho del espacio que 

existe entre los dientes adyacentes (Budynas y Nisbett, 2012, p. 649). 

 𝑝 =
𝜋𝑑

𝑁
= 𝜋𝑚 (1) 

Donde: 

𝑁:  número de dientes 

𝑚:  módulo, mm 

𝑑:   diámetro de paso, mm 
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2.3.3  Módulo 

El módulo m es un parámetro que simboliza la relación que existe entre el diámetro de paso y el 

número de dientes. La unidad de longitud es el milímetro. El módulo señala el índice del tamaño 

de los dientes dentro del sistema internacional (Mott, 2006, p. 312). Además, el módulo hace 

referencia al tamaño de la fresa madre con la cual se va a maquinar el elemento. 

 𝑚 =
𝐷𝐺
𝑁𝐺

=
𝐷𝑝

𝑁𝑃
 (2) 

Donde: 

𝐷𝐺:  diámetro del engrane o rueda 

𝑁𝐺:  número de dientes del engrane o rueda 

𝐷𝑝:  diámetro del piñón 

𝑁𝑝:  número de dientes del piñón. 

Para que engrane dos engranes, deben tener el mismo paso (Mott, 2006, p. 310).  

Tabla 1-2: Módulos normalizados 

Módulo 

(mm) 
Paso diametral equivalente 

Paso diametral normalizado más 

cercano (dientes/pulg) 

0.3 84.667 80 

0.4 63.500 64 

0.5 50.800 48 

0.8 31.750 32 

1 25.400 24 

1.25 20.320 20 

1.5 16.933 16 

2 12.700 12 

2.5 10.160 10 

3 8.466 8 

4 6.350 6 

5 5.080 5 

8 3.175 3 

10 2.540 2.5 

12 2.117 2 

16 1.587 1.5 

20 1.270 1.25 

25 1.016 1 

Fuente: (Mott, 2006) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 
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2.3.4 Addendum 

El addendum a es un término que se encuentra definido por la distancia radial entre el círculo de 

paso y la cresta (Budynas y Nisbett, 2012, p. 650). 

2.3.5 Dedendum 

El dedendum b corresponde a la longitud radial a partir del fondo hasta el círculo de paso (Budynas 

y Nisbett, 2012, p. 650). 

2.3.6 Profundidad total 

Para determinar la profundidad total ht,se debe realizar una adición entre el valor del adendum y 

dedendum (Budynas  y Nisbett, 2012, p. 650). 

 ℎ𝑡 = 𝑎 + 𝑏  (3) 

2.3.7 Círculo del claro 

El círculo del claro es el que muestra tangencia con el círculo del dedendum del engrane acoplado 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 650). 

2.3.8 Claro 

El claro c en un engranaje dado se define por el valor por el cual el dedendum sobrepasa al 

adendum del engranaje con el que encuentra engranado (Budynas y Nisbett, 2012, p. 650). 

2.3.9 Distancia entre centros 

Es la longitud medida entre centros del piñón y la corona, su valor se obtiene de la adición  de los 

radios de paso de los engranes acoplados (Mott, 2006, p. 316). 

 
𝐶 = 𝑟𝐺 + 𝑟𝑃 =

𝑁𝐺 +𝑁𝑃
2𝑃

 
(4) 

2.3.10 Diámetro exterior 

En un engrane es el valor que delimita al exterior de los dientes del engrane (Mott, 2006, p. 312). 

 𝐷𝑜 = 𝐷 + 2𝑎 (5) 

En función del módulo se tiene: 

 𝐷𝑜 = 𝑚𝑁 + 2𝑚 = 𝑚(𝑁 + 2) (6) 
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2.3.11 Ancho de cara (F) 

El ancho de cara F es el valor que se encuentra en sentido paralelo al eje del diente, además, a 

este parámetro se lo conoce como ancho de flanco (Mott, 2006, p. 315). 

2.3.12 Cara 

El valor de la cara se encuentra a partir del círculo de paso y llega al círculo externo del engrane, 

es decir, es la superficie del diente (Mott, 2006, p. 315). 

2.3.13 Chaflán 

Es la curva que resulta de la unión del perfil de involuta del diente con la raíz de la separación 

que existe entre dientes. A este término también se lo conoce como filete (Mott, 2006, p. 315). 

2.3.14 Flanco  

El flanco es el valor que se encuentra a partir de la raíz del espacio entre dientes, incluyendo el 

chaflán (Mott, 2006, p. 315). 

  

Figura 6-2. Acción entre dientes. 
Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

2.4 Análisis de fuerzas en engranes rectos 

En un engranaje giratorio una vez hallado el par de torsión T y la velocidad angular 𝜔 es posible 

encontrar la potencia transferida H realizando el producto de estos valores (Budynas y Nisbett, 2012, 

p. 680). 



11 

 

 𝐻 = 𝑇𝜔 = (𝑊𝑡𝑑/2)𝜔 (7) 

Mientras que se pueda hacer uso de cualquier unidad en esta ecuación, la unidad de la potencia 

resultante dependerá obviamente de las unidades de los otros parámetros. Se recomienda realizar 

los cálculos a partir de la potencia, ya que los engranes encajados presenta alta eficiencia con 

pérdidas menores a dos por ciento, recordando que en el sistema internacional se tiene como 

unidad de medida el kilowatt mientras que, en el sistema inglés en caballos de fuerza, se debe 

tomar en cuenta que la potencia no varía en la transmisión. Entonces, se obtendrá el mismo valor 

de potencia en cualquiera engranaje analizado en base a la ecuación (7), sea este el piñón o la 

corona, teniendo presente que se encuentras engranados (Budynas y Nisbett, 2012, p. 680). 

Con frecuencia, los valores de engranes son cuantificados por medio de la velocidad tangencial, 

la cual es la velocidad lineal de un punto sobre el engrane en el radio del círculo de paso, así 𝑉 =

(𝑑/2)𝜔 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 680). 

Cuando se hace la conversión a las unidades de uso común en el SI, se tiene que: 

 
𝑉 =

𝜋𝑑𝑛

60
 

(8) 

Donde: 

V:  velocidad de la línea de paso, m/s 

𝑑:  diámetro de paso del engrane, mm 

𝑛:  velocidad del engrane, rpm 

La potencia y la velocidad se detallan en varios problemas de diseño de engranes, por lo tanto, es 

necesario resolver la ecuación (7) para 𝑊𝑡. 

 
𝑊𝑡 =

60 000 𝐻

𝜋𝑑𝑛
 

(9) 

Donde: 

𝑊𝑡:  carga transmitida, kN 

𝐻:  potencia, kW 

𝑑:  diámetro de paso del engrane, mm 

𝑛:  velocidad del engrane, rpm 

2.5 Ecuación de flexión de Lewis   

Wilfred Lewis presentó por primera vez una ecuación que permitió evaluar el esfuerzo de flexión 

en los dientes que poseen los engranajes. A pesar que la ecuación fue formulada y anunciada en 
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el año 1892, en la actualidad tiene gran importancia ya que se considerada fundamental para el 

análisis de engranajes (Budynas y Nisbett, 2012, p. 706). 

 
𝜎 =

𝑊𝑡

𝐹𝑝𝑦
 

(10) 

Es necesario desarrollar un esquema gráfico del diente o también se puede realizar un cálculo 

computacional para obtener el factor de Lewis y. 

Cuando se emplea esta ecuación, muchos de los diseñadores hacen uso del paso diametral ya que 

permite hallar los esfuerzos. Para llevar a cabo lo explicado se reemplaza el valor de 𝑃 por 𝜋/𝑝 y 

el valor de 𝑌 por 𝜋𝑦 en la ecuación (10). Dando como resultado: 

 
𝜎 =

𝑊𝑡𝑃

𝐹𝑌
 

(11) 

 
𝑌 =

2𝑥𝑃

3
 

(12) 

Si se analiza la ecuación (12) se puede observar que se omite la compresión que ocasiona la 

presencia de una carga radial, pero si se toma en cuenta la flexión del diente. 

En la tabla 2-2 se muestra los valores del factor de Lewis que resultan de la ecuación descrita 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 709). 

Tabla 2-2: Valores del factor de forma de Lewis Y (estos valores son para un 

ángulo normal de presión de 20°, dientes de altura completa y paso diametral 

igual a la unidad, en el plano de rotación)  

Número de 

dientes 
𝑌 

Número de 

dientes 
𝑌 

12 0.245 28 0.353 

13 0.261 30 0.359 

14 0.277 34 0.371 

15 0.290 38 0.384 

16 0.296 43 0.397 

17 0.303 50 0.409 

18 0.309 60 0.422 

19 0.314 75 0.435 

20 0.322 100 0.447 

21 0.328 150 0.460 

22 0.331 300 0.472 

24 0.337 400 0.480 

26 0.346 Rack 0.485 
Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 
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2.6 Efectos dinámicos 

Estos efectos tienen mayor influencia cuando la transmisión trabaja a grandes o medias 

velocidades, lo cual se refleja en el ruido que estos producen. Uno de los pioneros fue Carl G. 

Barth quien manifestó el factor de velocidad. En base a la norma AGMA se expresa en las 

ecuaciones siguientes (Budynas y Nisbett, 2012, p. 710):  

𝐾𝑣 =
3.05 + 𝑉

3.05
 

(hierro fundido, perfil moldeado)   (13) 

𝐾𝑣 =
6.1 + 𝑉

6.1
 

(perfil cortado o fresado) (14) 

𝐾𝑣 =
3.56 + √𝑉

3.56
 

(perfil generado con fresa madre o cepillado)  (15) 

𝐾𝑣 = √
5.56 + √𝑉

5.56
 

(perfil cepillado o esmerilado) (16) 

La Velocidad está dada en (m/s) 

En la ecuación (11) si se incluye el factor de velocidad se obtiene: 

 
𝜎 =

𝐾𝑣𝑊𝑡

𝐹𝑚𝑌
 

(17) 

Donde: 

𝜎: esfuerzo de flexión admisible (MPa) 

𝑊𝑡: componente tangencial de la carga en Newtons (N) 

F: ancho de cara (mm) 

m: módulo (mm) 

Y: factor de Lewis 

En los engranajes rectos se recomienda que la longitud de cara se encuentre en un rango de 3 a 5 

veces el paso circular p (Budynas y Nisbett, 2012, p. 710). 

 3𝑝 < 𝐹 < 5𝑝 (18) 

La ecuación (17) es muy importante debido a que representa un principio fundamental en el 

desarrollo de la metodología AGMA de la resistencia a la flexión de dientes de los engranajes 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 710). 



14 

 

2.7 Durabilidad de la superficie 

Este parámetro tiene gran importancia debido a que examina las fallas que se presentan en la 

superficie de los dientes del engranaje, a lo que se conoce como desgaste, teniendo en cuenta que 

cuando existe fatiga producida por la alta reincidencia del esfuerzo de contacto se presenta una 

falla superficial conocida como picadura (Budynas y Nisbett, 2012, p. 714). 

La ausencia de lubricación ocasiona un tipo de falla conocida como rayado, la abrasión también 

es una falla superficial que aparece por la existencia de partículas sólidas en la transmisión 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 714). 

La teoría de Hertz es de gran utilidad al momento de calcular el esfuerzo de contacto superficial 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 715). 

 
𝑃𝑚á𝑥 =

2𝐹

𝜋𝑏𝑙
 

(19) 

Donde:  𝑃𝑚á𝑥: presión superficial máxima 

                F:  fuerza que presiona los dos cilindros 

                l: longitud de los cilindros 

y b se obtiene por medio de la ecuación: 

 
𝑏 = {

2𝐹

𝜋𝑙

[(1 − 𝑣1
2)/𝐸1] + [(1 − 𝑣2

2)/𝐸2]

(1/𝑑1) + (1/𝑑2)
}

1/2

 
(20) 

Donde 𝑣1, 𝑣2, 𝐸1 y 𝐸1son las constantes elásticas y 𝑑1 y 𝑑2 son los diámetros de los cilindros en 

contacto, respectivamente. 

Se debe adaptar los cálculos realizados donde se requiere reemplazar F por 𝑊𝑡/𝑐𝑜𝑠𝜃, d por 2r y 

l por el ancho de cara F. Después de realizar estas sustituciones se tiene la posibilidad de 

reemplazar el valor de b según la ecuación (20) en la ecuación (19). 

Ahora se sustituye la presión superficial máxima por el factor de seguridad, donde se encuentra 

el esfuerzo de compresión en la superficie por medio de la ecuación. 

 
𝜎𝐶

2 =
𝑊𝑡

𝜋𝐹𝑐𝑜𝑠 𝜙

(1/𝑟1) + (1/𝑟)

[(1 − 𝑣1
2)/𝐸1] + [(1 − 𝑣2

2)/𝐸2]
 

(21) 

Donde 𝑟1 y 𝑟2 son los valores instantáneos de los radios de curvatura en los perfiles de los dientes 

del piñón y de la corona, respectivamente, en el punto de contacto (Budynas y Nisbett, 2012, p. 715).  

 
𝑟1 =

𝑑𝑝𝑠𝑒𝑛𝜙

2
 

(22) 
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𝑟2 =

𝑑𝐺𝑠𝑒𝑛𝜙

2
 

(23) 

Donde:    𝜙:  ángulo de presión 

              𝑑𝑝:  diámetro de paso del piñón 

              𝑑𝐺:  diámetro de paso de la corona 

2.8 Ecuaciones del esfuerzo AGMA en engranajes rectos 

La norma AGMA tiene aspectos primordiales para el cálculo del esfuerzo por lo cual presenta 

dos ecuaciones, la primera se refiere al esfuerzo de flexión y la segunda a la resistencia a la 

picadura (Budynas y Nisbett, 2012, p. 716). 

2.8.1  Esfuerzo de flexión: 

 
𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠

1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

 
(24) 

Donde:  

𝑊𝑡:  carga tangencial transmitida, en N 

𝐾𝑜:  factor de sobrecarga 

𝐾𝑣: factor dinámico 

𝐾𝑠:  factor de tamaño 

F:  ancho de cara del elemento más angosto en mm 

𝑚𝑡:  módulo transversal métrico 

𝐾𝑚:  factor de distribución de la carga 

𝐾𝐵:  factor del espesor del aro 

J:  factor geométrico de resistencia a la flexión (incluye el factor de concentración 

de esfuerzo en la raíz del entalle 𝐾𝑓) 

2.8.1.1  Factor de sobrecarga 𝐾𝑜 

Este factor considera la totalidad de las cargas que actúan externamente en forma excesiva de la 

carga tangencial 𝑊𝑡 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 729). 

Entre los valores más comunes para el factor de sobrecarga se tiene: 
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Tabla 3-2: Valores comunes para el factor de sobrecarga. 

 Máquina impulsada 

Fuente de potencia Uniforme Impacto moderado Impacto pesado 

Uniforme 1.00 1.25 1.75 

Impacto ligero 1.25 1.50 2.00 

Impacto medio 1.50 1.75 2.25 

Fuente:  (Budynas y Nisbett, 2012) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 

2.8.1.2  Factor dinámico 𝐾𝑣 

Este factor se presenta con el objetivo de caracterizar las imperfecciones al momento de realizar 

la construcción y engranado de los dientes de los engranes en operación. La norma AGMA ha 

establecido un grupo de números de control de calidad, los cuales determinan las tolerancias 

admisibles para varios tamaños de engranes manufacturados con un número de calidad especifico 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 727). 

En engranes la calidad comercial comúnmente corresponde a los números de calidad que se 

encuentran en un rango entre 3 y 7, para un rango entre 8 y 12 a una calidad de precisión. En 

ciertas ocasiones el nivel de exactitud en la transmisión de AGMA 𝑄𝑣 es permitido estimarlo 

como el número de calidad (Budynas y Nisbett, 2012, p. 727). 

Como base en estos números 𝑄𝑣 ,  el factor dinámico es igual a: 

 

𝐾𝑣 = (
𝐴 + √200𝑉

𝐴
)

𝐵

 

(25) 

V: velocidad en línea de paso (m/s) 

 𝐴 = 50 + 56(1 − 𝐵) (26) 

 𝐵 = 0.25(12 − 𝑄𝑣)
2/3 (27) 
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Gráfica 1-2. Factor dinámico 𝐾𝑣 

Fuente: (American Gear Manufactures Association, 2004) 

2.8.1.3   Factor de tamaño 𝐾𝑠 

Este factor permite determinar la ausencia de igualdad en las características mecánicas del 

material relacionando el tamaño (Budynas y Nisbett, 2012, p. 730). 

AGMA considera que el factor de tamaño 𝐾𝑠 puede considerar un valor unitario, 𝐾𝑠 = 1 o se 

puede aplicar la ecuación siguiente: 

 

𝐾𝑠 = 1.192(
𝐹√𝑌

𝑃
)

0.0535

 

(28) 

Se debe tener en cuenta que si se decide aplicar la ecuación y el valor 𝐾𝑠  obtenido es menor a 1, 

se debe considerar 𝐾𝑠 = 1 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 730). 

2.8.1.4   Factor de distribución de carga 𝐾𝑚 

La presencia de este factor altera las ecuaciones de esfuerzo lo que permite visualizar la no 

homogeneidad de la carga a través de toda la línea de contacto (Budynas y Nisbett, 2012, p. 730). 

 𝐾𝑚 = 𝐶𝑚𝑓 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒) (29) 

Donde: 

 

𝐶𝑚𝑐 = {
1             para dientes sin coronar

 
0.8         para dientes coronados

    
(30) 
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𝐶𝑝𝑓 =

{
 
 

 
 

𝐹

10𝑑
− 0.025                                                                                    𝐹 ≤ 25 𝑚𝑚

𝐹

10𝑑
− 0.0375 + 0.000492𝐹                                           25 < 𝐹 ≤ 432 𝑚𝑚

𝐹

10𝑑
− 0.1109 + 0.0207𝐹 − 0.000228𝐹2           432 < 𝐹 ≤ 1020 𝑚𝑚

 (31) 

Se debe considerar que para los valores  
𝐹

10𝑑
< 0.05, se usa 

𝐹

10𝑑
= 0.05. 

 
𝐶𝑝𝑚 = {

1          para piñón montado separado con 𝑆1/𝑆 < 0.175
 

1.1       para piñón montado separado con 𝑆1/𝑆 ≥ 0.175
  

(32) 

 𝐶𝑚𝑎 = 𝐴 + 𝐵𝐹 + 𝐶𝐹
2 (33) 

 

Figura 7-2. Definiciones de las distancias S y 𝑆1 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

 

Tabla 4-2: Constantes empíricas A, B y C 

Curva A B C 

Curva 1: Engranajes abiertos 2.47𝑥10−1 0.675𝑥10−3 −1.186𝑥10−7 

Curva 2: Engranajes cerrados de calidad comercial  1.27𝑥10−1 0.622𝑥10−3 −1.69𝑥10−7 

Curva 3: Engranajes cerrados de precisión 0.675𝑥10−1 0.504𝑥10−3 −1.44𝑥10−7 

Curva 4: Engranajes cerrados de alta precisión 0.380𝑥10−1 0.402𝑥10−3 −1.27𝑥10−7 

Fuente: ANSI/AGMA: 2101-D04. Tabla Traducida 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 
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Gráfica 2-2. Factor de corrección de alineamiento 𝐶𝑚𝑎 

Fuente: ANSI/AGMA 2101 D-04. Imagen traducida 

 

𝐶𝑒 = {

0.8      para engranajes ajustados durante el ensamble o si la compatibilidad 
se mejora mediante lapeado o ambos

 
1         para todas las otras condiciones                                                                    

 (34) 

2.8.1.5  Factor de espesor del aro 𝐾𝐵 

Este factor interviene al no existir un espesor idóneo para brindar la totalidad de apoyo a la raíz 

del diente, en ciertas ocasiones la falla por fatiga por flexión se puede presentar en el aro del 

engrane y no en el entalle de la raíz (Budynas y Nisbett, 2012, p. 735). 

Este criterio 𝐾𝐵 ajusta el esfuerzo de flexión estimado de un engrane con aro delgado. Es una 

función de la relación de apoyo 𝑚𝐵 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 735). 

 
𝑚𝐵 =

𝑡𝑅
ℎ𝑡

 
(35) 

Donde       𝑡𝑅:  espesor del aro bajo del diente, mm 

                  ℎ𝑡:  altura del diente  

El factor del espesor del aro 𝐾𝐵 esta dado por: 

 

𝐾𝐵 = {
1.6 ln

2.241

𝑚𝐵
                                 𝑚𝐵 < 1.2

 
 1                                                    𝑚𝐵 ≥ 1.2

 (36) 
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Gráfica 3-2. Factor de espesor del aro,  𝐾𝐵 

Fuente: ANSI/AGMA 2101 D-04. Imagen Traducida 

2.8.1.6  Factor geométrico J de resistencia a la flexión 

La norma AGMA se caracteriza por realizar una alteración al factor de Lewis, este valor se 

describe por J, un factor de concentración de esfuerzo por fatiga 𝐾𝑓 y una relación de repartición 

de la carga 𝑚𝑁 del diente (Budynas y Nisbett, 2012, p. 724). 

 
𝐽 =

𝑌

𝐾𝑓𝑚𝑁
 

(37) 

 

Gráfica 4-2. Factores geométricos J de engranes rectos 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 
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 2.8.1.7  Esfuerzo de flexión permisible 

La ecuación del esfuerzo de flexión permisible es:  

 
𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 =

𝑆𝑡
𝑆𝐹

𝑌𝑁
𝑌𝜃𝑌𝑍

 
(38) 

Donde, según las unidades SI, 

𝑆𝑡:  esfuerzo de flexión permisible, N/mm2 

𝑌𝑁: factor de ciclos de esfuerzo del esfuerzo de flexión 

𝑌𝜃: factor de temperatura 

𝑌𝑍: factor de confiabilidad 

𝑆𝐹: factor de seguridad AGMA, una relación de esfuerzo. 

2.8.1.8  Resistencia a la flexión, 𝑆𝑡 

La norma AGMA utiliza valores llamados números de esfuerzo permisible a los cuales los denota 

por 𝑠𝑎𝑡 y 𝑠𝑎𝑐, por lo que nosotros emplearemos el término resistencia de engrane y los 

designaremos con 𝑆𝑡 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 718). 

El número de esfuerzo de flexión permisible de aceros completamente endurecidos se obtiene 

mediante las ecuaciones siguientes (Budynas y Nisbett, 2012, p. 719): 

Grado 1:  

 𝑆𝑡 = 0.533𝐻𝐵 + 88.3 𝑀𝑃𝑎 (39) 

Grado 2:  

 𝑆𝑡 = 0.703𝐻𝐵 + 113 𝑀𝑃𝑎 (40) 

El número de esfuerzo de flexión admisible de un engranaje manufacturado con materiales en 

base a aceros nitrurado endurecido completamente (es decir AISI 4140, 4340) se obtiene mediante 

las siguientes ecuaciones (Budynas y Nisbett, 2012, p. 719): 

Grado 1:  

 𝑆𝑡 = 0.568𝐻𝐵 + 83.8 𝑀𝑃𝑎 (41) 

Grado 2:  

 𝑆𝑡 = 0.749𝐻𝐵 + 110 𝑀𝑃𝑎 (42) 

El número de esfuerzo de flexión permisible de engranes de aceros nitrurado, se obtiene mediante 

las siguientes ecuaciones (Budynas y Nisbett, 2012, p. 720): 
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Nitralloy, grado 1: 

 𝑆𝑡 = 0.594𝐻𝐵 + 87.76 𝑀𝑃𝑎 (43) 

Nitralloy, grado 2:     

 𝑆𝑡 = 0.784𝐻𝐵 + 114.81 𝑀𝑃𝑎 (44) 

2.5% cromo, grado 1: 

 𝑆𝑡 = 0.7255𝐻𝐵 + 63.89 𝑀𝑃𝑎 (45) 

2.5% cromo, grado 2: 

 𝑆𝑡 = 0.7255𝐻𝐵 + 153.63 𝑀𝑃𝑎 (46) 

2.5% cromo, grado 3: 

 𝑆𝑡 = 0.7255𝐻𝐵 + 201.91 𝑀𝑃𝑎 (47) 

2.8.1.9  Factor de ciclos de esfuerzo a flexión, 𝑌𝑁 

Este factor tiene la finalidad de variar la resistencia AGMA en caso de una durabilidad diferente 

a 107 ciclos (Budynas y Nisbett, 2012, p. 733). 

 

Gráfica 5-2. Factor de ciclos de esfuerzo repetidamente aplicados de resistencia a la flexión 𝑌𝑁 

Fuente: (American Gear Manufactures Association, 2004) 
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2.8.1.10  Factor de temperatura 𝑌𝜃 

Cuando el aceite tiene una temperatura igual o menor a 250 °F se utiliza 𝑌𝜃 = 1, pero cuando la 

temperatura es superior a este valor, el factor 𝑌𝜃 tiene que exceder a la unidad (Budynas y Nisbett, 

2012, p. 735). 

2.8.1.11  Factor de confiabilidad 𝑌𝑍 

Este factor evalúa la incidencia de la disposición estadística de las fallas por fatiga del material. 

Las resistencias AGMA 𝑆𝑡 y 𝑆𝐶 se fundamenta para una confiabilidad de 99%  (Budynas y Nisbett, 

2012, p. 735). 

Tabla 5-2: Factores de confiabilidad 

Confiabilidad 𝒀𝒁 

0.9999 1.50 

0.999 1.25 

0.99 1.00 

0.90 0.85 

0.50 0.70 

Fuente: (American Gear Manufactures Association, 2004) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 

2.8.1.12 Factor de seguridad 𝑆𝐹 

La metodología AGMA 2001-D04 y 2101-D04 presenta un factor de seguridad 𝑆𝐹 el cual respalda 

al engrane contra la fatiga por flexión (Budynas y Nisbett, 2012, p. 736). 

𝑆𝐹 =  
𝑆𝑡𝑌𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎
 

(48) 

El esfuerzo 𝜎 se halla mediante la ecuación (24). 

Con el propósito de valorar el origen y el impacto de la amenaza para la pérdida de función se 

requiere establecer una relación entre el valor de 𝑆𝐹 con 𝑆𝐻. La norma AGMA recomienda que 

se realice un análisis comparativo de 𝑆𝐹 con 𝑆𝐻
2 , en el caso de observar que la flexión represente 

un riesgo para la función (Budynas y Nisbett, 2012, p. 736). 
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2.8.2 Desgaste superficial o esfuerzo de contacto en engranes rectos 

El esfuerzo de contacto o también conocido como resistencia a la picadura posee una ecuación 

principal, la cual se formula de la siguiente manera (Budynas y Nisbett, 2012, p. 718): 

 

𝜎𝐶 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
  (49) 

Donde: 

𝐶𝑝:  coeficiente elástico 

𝑊𝑡:  carga tangencial transmitida 

𝐾𝑜:  factor de sobrecarga 

𝐾𝑣:  factor dinámico 

𝐾𝑠:  factor de tamaño 

𝐾𝑚:  factor de distribución de la carga 

F:  ancho de cara del elemento más angosto en mm 

𝐶𝑓:  factor de condición superficial 

𝑑𝑝:  diámetro de paso del piñón (mm) 

I:  factor geométrico de resistencia a la picadura 

2.8.2.1  Coeficiente elástico 𝐶𝑃 

AGMA define un coeficiente elástico 𝐶𝑃 empleando los valores elásticos, de los cuales 2 para el 

engrane conductor (piñón) y 2 para el engrane conducido (corona) partiendo de la ecuación (21) 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 727). 

 

𝐶𝑝 =

[
 
 
 
 

1

𝜋 (
1 − 𝑣𝑝

2

𝐸𝑝
+
1 − 𝑣𝐺

2

𝐸𝐺
)
]
 
 
 
 

1
2

 (50) 

Los valores de 𝐶𝑃 también se los puede obtener mediante tabla. ANEXO A 

2.8.2.2  Factor de condición superficial 𝐶𝑓 

Este valor se caracteriza por el acabado superficial, en vista que resulta perjudicado por los 

procesos de maquinado tales como el rectificado, esmerilado, cepillado, granallado, corte, 

también depende de los esfuerzos residuales y efectos plásticos (endurecimiento por trabajo). 
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AGMA recomienda tomar el valor 𝐶𝑓 = 1 siempre que la condición de superficie apropiada sea 

lograda (Budynas y Nisbett, 2012, pp. 729-730). 

2.8.2.3  Factor geométrico de resistencia superficial, I 

La norma AGMA reconoce este parámetro como factor geométrico de resistencia a la picadura 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 726). 

 

𝐼 =

{
 
 

 
 
cos∅𝑡 sin∅𝑡

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 + 1
                engranes externos
 

cos∅𝑡 sin∅𝑡
2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 − 1
                engranes internos

 (51) 

La relación de velocidades 𝑚𝐺 se define como: 

 
𝑚𝐺 =

𝑁𝐺
𝑁𝑝

=
𝑑𝐺
𝑑𝑝

 
(52) 

Donde 𝑚𝑁 = 1 para engranes rectos. 

2.8.2.4  Esfuerzo de contacto permisible 𝜎𝐶,𝑝𝑒𝑟𝑚 

La ecuación del esfuerzo de contacto permisible es:  

 
𝜎𝐶,𝑝𝑒𝑟𝑚 =

𝑆𝐶
𝑆𝐻

𝑍𝑁𝑍𝑊
𝑌𝜃𝑌𝑍

 
(53) 

Donde, según las unidades SI, 

𝑆𝐶:  esfuerzo de contacto permisible, N/mm2 

𝑍𝑁:  factor de vida de ciclos de esfuerzo 

𝑍𝑊:  factor de la relación de durezas de resistencia a la picadura 

𝑌𝜃:  factor de temperatura 

𝑌𝑍:  factor de confiabilidad 

𝑆𝐻:  factor de seguridad AGMA, una relación de esfuerzo. 

2.8.2.5 Esfuerzo de contacto permisible, 𝑆𝐶 

La norma AGMA utiliza valores llamado números de esfuerzo permisible y los denota por medio 

de 𝑠𝑎𝑡 y 𝑠𝑎𝑐, por lo que nosotros emplearemos el término resistencia de engrane y los 

designaremos con 𝑆𝐶 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 718). 
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Los números de esfuerzo admisible de acuerdo a la norma AGMA de esfuerzos de contacto son 

para carga en una sola dirección,  diez millones de ciclos de esfuerzo y confiabilidad de 99% 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 721). 

La resistencia a la fatiga por contacto en engranes de aceros completamente endurecidos se 

obtiene mediante las siguientes ecuaciones en unidades SI: 

Grado 1:  

 𝑆𝐶 = 2.22𝐻𝐵 + 200 𝑀𝑃𝑎 (54) 

Grado 2:  

 𝑆𝐶 = 2.41𝐻𝐵 + 237 𝑀𝑃𝑎 (55) 

2.8.2.6 Factor de ciclos de esfuerzos de resistencia a la picadura, 𝑍𝑁 

El objetivo de este factor 𝑍𝑁 es variar la resistencia AGMA cuando la vida útil sea diferente de 

107, 𝑍𝑁 = 1 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 733). 

 

Gráfica 6-2. Factor de ciclos de esfuerzo de resistencia a la picadura 𝑍𝑁 
Fuente: (American Gear Manufactures Association, 2004) 

2.8.2.7 Factor de relación de la dureza 𝑍𝑊 

Teniendo en cuenta que la corona posee mayor número de dientes que el piñón, este experimenta 

más ciclos de esfuerzo de contacto. Cuando se realiza un total endurecimiento a los dos engranes, 

se logra alcanzar una resistencia superficial uniforme si resulta el piñón más duro que la rueda.  

Este factor 𝑍𝑊 es empleado únicamente para la corona, es decir 𝑍𝑊 = 1 en los piñones (Budynas 

y Nisbett, 2012, p. 732). 
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Los valores de 𝑍𝑊 se obtiene mediante la ecuación: 

 𝑍𝑊 = 1.0 + 𝐴′(𝑚𝐺 − 1.0) (56) 

 

Donde: 

 
𝐴′ = 8.98(10−3) (

𝐻𝐵𝑃
𝐻𝐵𝐺

) − 8.29(10−3) 1.2 ≤
𝐻𝐵𝑃
𝐻𝐵𝐺

≤ 1.7 (57) 

Los símbolos 𝐻𝐵𝑃 y 𝐻𝐵𝐺 se relacionan con los grados de dureza HB (este ensayo se realiza con 

una esfera de 10 mm de diámetro con una carga aplicada de 3000 kg) del piñón y la corona, 

respectivamente. 

 𝐻𝐵𝑃
𝐻𝐵𝐺

< 1.2,      𝐴′ = 0 (58) 

 𝐻𝐵𝑃
𝐻𝐵𝐺

< 1.7,      𝐴′ = 0.00698 (59) 

 

Gráfica 7-2. Factor de relación de la dureza (acero completamente endurecido) 

Fuente: (American Gear Manufactures Association, 2004) 

Al trabajar con piñones endurecidos superficialmente, que tengan valores de dureza de 48 en la 

escala Rockwell C (Rockwell C48) o con valores mayores, con coronas endurecidas por completo 

(180-400 Brinell), da origen a un endurecimiento por trabajo. El factor 𝑍𝑊 representa el acabado 

superficial del piñón 𝑓𝑝 y de la dureza de la rueda engranada (Budynas y Nisbett, 2012, p. 732). 

 𝑍𝑊 = 1.0 + 𝐵′(450 − 𝐻𝐵𝐺) (60) 

Donde 𝐵′ = 0.000 75 exp[−0.0112𝑓𝑝] 
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En la gráfica 8-2, se encuentra 𝑓𝑝, el cual se denota como la raíz media cuadrática de la rugosidad 

𝑅𝑎 en u pulg, este factor se obtiene al intersecar la dureza Brinell de la rueda 𝐻𝐵𝐺 con el factor 

de relación de dureza 𝐶𝐻. 

 

Gráfica 8-2. Factor de relación de la dureza 𝑍𝑊 

Fuente: (American Gear Manufactures Association, 2004) 

2.8.2.8 Factor de seguridad 𝑆𝐻 

Según la metodología desarrollada en las normas ANSI/AGMA 2001-D04 y 2101-D04 las 

mismas que presentan un factor de seguridad 𝑆𝐻 que resguarda contra la falla por picadura (Budynas 

y Nisbett, 2012, p. 736). 

𝑆𝐻 = 
𝑆𝐶𝑍𝑁𝐶𝐻/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎𝐶
=
resistencia al contacto completamente corregida

esfuerzo de contacto
 (61) 

Donde 𝜎𝐶 se puede encontrar mediante la ecuación (49)  

Con la finalidad de evaluar el origen y el impacto de la amenaza para la pérdida de función se 

necesita establecer una relación entre el valor de 𝑆𝐹 con 𝑆𝐻. La norma AGMA sugiere que se 

realice un análisis comparativo de 𝑆𝐹 con 𝑆𝐻
2 , en el caso de observar que la flexión represente un 

riesgo para la función (Budynas y Nisbett, 2012, p. 736) 

2.9 Geometría y nomenclatura de engranes helicoidales 

El uso más frecuente que se encuentra a los engranajes helicoidales es la transmisión de 

movimiento entre ejes paralelos, es importante notar que estos poseen un ángulo de hélice  el cual 

se origina por la inclinación de sus dientes (Mott, 2006, p. 329). 

El ángulo de hélice es el mismo en cada engrane (piñón y rueda o engrane), pero uno debe ser 

hélice a derecha y el otro hélice izquierda (Budynas y Nisbett, 2012, p. 664). 
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Los engranes helicoidales presentan cargas radial y axial, las mismas que se transfiere a los 

rodamientos en los que se montan al eje de rotación. Los engranes helicoidales dobles son 

recomendables en aplicaciones que se tenga cargas axiales muy altas (Budynas y Nisbett, 2012, p. 665). 

Cuando dos o más engranes helicoidales individuales se montan en el mismo eje, es necesario 

seleccionar el sentido de los engranes para producir la carga de empuje mínima (Budynas y Nisbett, 

2012, p. 665). 

 

Figura 8-2. Nomenclatura de los engranes helicoidales 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

En la figura 8-2 se observa la vista superior de una cremallera helicoidal, en la cual el ángulo 𝜓 

indica el ángulo de hélice. Realizando un análisis podemos observar que las líneas centrales de 

los dos dientes helicoidales adyacentes son representadas por las líneas ab y cd.  El paso circular 

transversal 𝑝𝑡, está representado por la línea ac, en el plano de rotación. Se encuentra una relación 

entre la distancia ae que es el paso circular normal 𝑝𝑛 con el paso circular transversal de acuerdo 

a la siguiente ecuación (Budynas y Nisbett, 2012, p. 665): 

 𝑝𝑛 = 𝑝𝑡 cos𝜓  (62) 

El paso axial 𝑝𝑥 es representado por la distancia ad como se observa en la siguiente ecuación: 

 𝑝𝑥 =
𝑝𝑡
tan𝜓

 
(63) 

Para obtener el paso diametral normal se debe tener en consideración que 𝑝𝑛𝑃𝑛 = 𝜋 y se 

representa como: 

 
𝑃𝑛 =

𝑃𝑡
cos𝜓

 (64) 
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En base a la angularidad de los dientes, existe diferencia en las direcciones, el ángulo de presión 

𝜙𝑛 en la dirección normal con el ángulo 𝜙𝑡, en la dirección de rotación. La relación en estos 

ángulos se expresa de la manera siguiente (Budynas y Nisbett, 2012, p. 666): 

 
cos𝜓 =

tan𝜙𝑛
tan𝜙𝑡

 (65) 

2.10 Análisis de fuerzas en engranes helicoidales 

La figura 9-2 representa una vista tridimensional de las fuerzas que actúan contra un diente de un 

engrane helicoidal. El punto de aplicación de las fuerzas se encuentra en el plano de paso y en el 

centro de la cara del engrane (Budynas y Nisbett, 2012, p. 684).  

 

Figura 9-2. Fuerzas que actúan en los dientes de un engranaje helicoidal 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

De acuerdo a la figura 9-2, las tres componentes de la fuerza total (normal) W del diente viene 

dado por (Budynas y Nisbett, 2012, p. 684): 

 𝑊𝑟 = 𝑊 𝑠𝑒𝑛 𝜙𝑛 (66) 

 𝑊𝑡 = 𝑊𝑐𝑜𝑠 𝜙𝑛 𝑐𝑜𝑠 𝜓 (67) 

 𝑊𝑎 = 𝑊𝑐𝑜𝑠 𝜙𝑛 𝑠𝑒𝑛𝜓 (68) 

La componente radial 𝑊𝑟 , ejerce acción hacia el centro del engrane, a lo largo de un radio, y 

tiende a alejar los dos engranes encajados (Mott, 2006, p. 331). Por otro lado, la componente 

tangencial 𝑊𝑡, se presenta en dirección tangencial a la superficie de paso del engrane, y es 

perpendicular al eje. Esta fuerza 𝑊𝑡 es la que provoca el impulso al engrane, ya que genera el 

torque que transferirá del engrane motriz hacía el  engrane conducido (Mott, 2006, p. 331). 

Además, se tiene la componente axial 𝑊𝑎, también llamada carga de empuje la cual es paralela al 

eje del engrane y tiene presencia en la superficie tangencial. Es necesario que esta carga axial se 
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contrarreste  por uno de los rodamientos que se encuentra montado en el eje,  por tal razón esta 

carga resulta perjudicial para la transmisión (Mott, 2006, p. 331). 

La carga 𝑊𝑡 se obtiene inicialmente con base a la potencia y velocidad angular suministrada, por 

lo que cargas 𝑊𝑟 y 𝑊𝑎 se pueden calcular en función de esta, como se indica: 

 𝑊𝑟 = 𝑊𝑡  𝑡𝑎𝑛 𝜙𝑡 (69) 

 𝑊𝑎 = 𝑊𝑡  𝑡𝑎𝑛 𝜓 (70) 

 
𝑊 =

𝑊

𝑐𝑜𝑠 𝜙𝑛𝑐𝑜𝑠𝜓
 (71) 

Siendo, 

𝜓:  ángulo de la hélice  

𝜙𝑛:  ángulo de presión normal  

𝜙𝑡: ángulo de presión transversal (Mott, 2006, p. 331). 

Al aplicar la ecuación siguiente es posible obtener el ángulo faltante: 

 𝑡𝑎𝑛 𝜙𝑛 = 𝑡𝑎𝑛 𝜙𝑡 cos𝜓 (72) 

2.11 Ecuaciones del esfuerzo AGMA para engranes helicoidales 

La norma AGMA tiene aspectos primordiales para el cálculo del esfuerzo por lo cual presenta 

dos ecuaciones, la primera se refiere al esfuerzo de flexión y la segunda a la resistencia a la 

picadura (Budynas y Nisbett, 2012, p. 716). 

En los dientes de engranes helicoidales se aplicará la ecuación fundamental para obtener el 

número de esfuerzo flexionante, de la misma manera que se desarrolló anteriormente en los 

engranajes rectos de acuerdo a la ecuación (24) (Mott, 2006, p. 455). 

2.11.1  Esfuerzo de flexión: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

                                                  

Ya que la ecuación es igual en caso de engranes rectos (Ec. 24) y engranes helicoidales los factores 

𝐾𝑜, 𝐾𝑣 , 𝐾𝑠, 𝐾𝑚, 𝐾𝐵 se calculan con el mismo criterio que en engranes rectos anteriormente 

analizados. Es importante observar que el factor geométrico J tiene un análisis diferente. 

2.11.1.1 Factor geométrico J 

La norma AGMA se caracteriza por realizar una alteración al factor de Lewis, este valor se 

describe por J, un factor de concentración de esfuerzo por fatiga 𝐾𝑓 y una relación de repartición 

de la carga 𝑚𝑁 del diente (Budynas y Nisbett, 2012, p. 724). 
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𝐽 =

𝑌

𝐾𝑓𝑚𝑁
 (73) 

Los valores del factor geométrico se pueden obtener de la siguiente gráfica. 

 

Gráfica 9-2. Factor geométrico J’ de engranes helicoidales  

Fuente:  AGMA 218.01 

Es necesario corregir el factor J introduciendo el factor de modificación en el caso que el engrane 

acoplado posea un número de dientes distinto a 75 (Budynas y Nisbett, 2012, p. 726). 

 𝐽 = 𝐽′(𝑓𝑚) (74) 

 

Gráfica 10-2.  Multiplicadores del factor J’ para emplearlos con la gráfica 9-2 para 

encontrar J. 

Fuente: AGMA 218.01 

2.11.2  Factor de seguridad 𝑺𝑭 

La metodología AGMA 2001-D04 y 2101-D04 presenta un factor de seguridad 𝑆𝐹 el cual respalda 

al engrane contra la fatiga por flexión (Budynas y Nisbett, 2012, p. 736). 
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𝑆𝐹 = 
𝑆𝑡𝑌𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎
 (75) 

El esfuerzo 𝜎 se halla mediante la ecuación (24). 

Los factores 𝑆𝑡 , 𝑌𝑁 , 𝑌𝜃, 𝑌𝑍 se obtienen de la misma manera que en engranes rectos. 

2.11.3   Desgaste superficial o esfuerzo de contacto en engranes helicoidales 

El esfuerzo de contacto o también conocido como resistencia a la picadura de los dientes de 

engranes helicoidales, se obtiene aplicando el proceso detallado anteriormente  en los engranajes 

rectos por lo que aquí se repite en la ecuación siguiente (Budynas y Nisbett, 2012, p. 718): 

𝜎𝐶 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
                                                    

Todos los factores (𝐶𝑝, 𝑊𝑡, 𝐾𝑜, 𝐾𝑣, 𝐾𝑠, 𝐾𝑚, F, 𝐶𝑓, 𝑑𝑝) son similares al análisis anterior de 

engranes helicoidales, se debe tener en consideración que el cálculo del factor de geometría para 

la resistencia a la picadura I conlleva un procedimiento diferente. 

2.11.3.1  Factor geométrico de resistencia superficial, I 

La norma AGMA reconoce este parámetro como factor geométrico de resistencia a la picadura 

(Budynas y Nisbett, 2012, p. 726). 

 

𝐼 =

{
 
 

 
 
cos∅𝑡 sin∅𝑡

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 + 1
                engranes externos
 

cos∅𝑡 sin∅𝑡
2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 − 1
                engranes internos

 (76) 

La relación de velocidades 𝑚𝐺 se define como: 

 
𝑚𝐺 =

𝑁𝐺
𝑁𝑝

=
𝑑𝐺
𝑑𝑝

 (77) 

La relación de repartición de carga es igual a:  

 𝑚𝑁 =
𝑝𝑁
0.95𝑍

 (78) 

 𝑝𝑁 = 𝑝𝑛 cos𝜙𝑛 (79) 

 𝑝𝑛 = 𝜋 ∗ 𝑚𝑛 (80) 

 𝑍 = [(𝑟𝑝 + 𝑎)
2 − 𝑟𝑏𝑝

2 ]
1/2

+ [(𝑟𝐺 + 𝑎)
2 − 𝑟𝑏𝐺

2 ]
1/2

− (𝑟𝑝 + 𝑟𝐺)𝑠𝑒𝑛𝜙𝑡 (81) 

Los términos denotados por 𝑟𝑝 y 𝑟𝐺 representan a los radios de paso del piñón y de la corona, 

respectivamente y 𝑟𝑏𝑝 y 𝑟𝑏𝐺 hacen referencia a los radios del círculo base definido por: 
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 𝑟𝑏 = 𝑟 cos𝜙𝑡 (82) 

 

Ángulo de presión transversal: 

 
𝜙𝑡 = tan

−1
tan 𝜃

cos𝜙
 

(83) 

2.11.4  Factor de seguridad 𝑺𝑯 para engranes helicoidales 

Según la metodología desarrollada en las normas ANSI/AGMA 2001-D04 y 2101-D04 las 

mismas que presentan un factor de seguridad 𝑆𝐻 que resguarda contra la falla por picadura (Budynas 

y Nisbett, 2012, p. 736). 

𝑆𝐻 = 
𝑆𝐶𝑍𝑁𝐶𝐻/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎𝐶
=
resistencia al contacto completamente corregida

esfuerzo de contacto
 

(84) 

Donde 𝜎𝐶 se obtiene de la ecuación (49)  

Los factores 𝑆𝐶 , 𝑍𝑁 , 𝐶𝐻 , 𝑌𝜃, 𝑌𝑍 se obtienen de la misma manera que en engranes rectos. 

2.12  Vibraciones 

Una vibración se puede considerar como la oscilación o el movimiento repetitivo de un objeto 

alrededor de una posición de equilibrio. La posición de equilibrio es a la que llegará cuando la 

fuerza que actúa sobre él sea cero.  Este tipo de vibración se llama vibración de cuerpo entero, lo 

que quiere decir que todas las partes del cuerpo se mueven juntas en la misma dirección en 

cualquier momento (White, 2010, p. 16). 

La vibración de un objeto es causada por una fuerza de excitación. Esta fuerza se puede aplicar 

externamente al objeto o puede tener su origen dentro del objeto. La proporción (frecuencia) y la 

magnitud de la vibración de un objeto dado, están completamente determinados por la fuerza de 

excitación, su dirección y frecuencia. Esa es la razón porque un análisis de vibración puede 

determinar las fuerzas de excitación actuando en una máquina. Esas fuerzas dependen del estado 

de la máquina, y el conocimiento de sus características e interacciones permite diagnosticar un 

problema de la máquina (White, 2010, p. 16). 

El movimiento físico de una máquina rotatoria se interpreta como una vibración cuyas frecuencias 

y amplitudes tienen que ser cuantificadas a través de un dispositivo que convierta éstas en un 

producto que pueda ser medido y analizado posteriormente. Así, la FRECUENCIA describirá 

¿qué está mal? en la máquina y la AMPLITUD ¿cuán severo? es el problema. Las vibraciones 

pueden ser de naturaleza ARMÓNICA, PERIÓDICA o ALEATORIA (Palomino Marín, 2007, p. 17). 
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2.12.1  Tipos de vibraciones 

2.12.1.1  Vibración armónica 

Constituye la forma más simple de oscilación (Figura 10-2). Caracterizada por una senosoide, 

puede ser generada en sistemas lineales debido a la presencia de algún problema potencial, un 

desbalance, por ejemplo. Este movimiento puede ser estudiado a través de un vector rotatorio con 

velocidad angular constante ω a partir de la cual se define la frecuencia de oscilación f expresada 

en Hertz [Hz], a diferencia de la frecuencia angular que se expresa en [1/s] (Palomino Marín, 2007, p. 

17). 

 𝑦 = 𝐴. 𝑠𝑒𝑛(𝑤. 𝑡 + 𝜑) = 𝐴. 𝑠𝑒𝑛(2𝜋. 𝑓. 𝑡 + 𝜑) (85) 

 
𝑤 =

2𝜋

𝑇
 

(86) 

 
𝑓 =

𝑤

2𝜋
=
1

𝑇
 

(87) 

Donde: 

𝜑:  ángulo de fase de la vibración. 

𝑤:  velocidad angular 

𝑡:  tiempo 

𝐴:  amplitud 

Frecuencia es el recíproco del período fundamental. Se expresa en Hertz [Hz], lo cual se 

corresponde con un ciclo por segundo (Palomino Marín, 2007, p. 18). 

 

Figura 10-2. Vibración armónica 

Fuente: (Palomino Marín, 2007) 

2.12.1.2  Vibración periódica 

Es un movimiento que se repite periódicamente tal y como se observa en la Figura 11-2. Por 

ejemplo, un problema en una transmisión dentada puede producir una vibración que, aunque no 

es armónica es periódica (Palomino Marín, 2007, p. 19). 
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Figura 11-2. Vibración periódica 

Fuente: (Lojano Armijos, 2018) 

2.12.1.3  Vibración aleatoria 

Ocurre en forma errática y tiene contenidos de frecuencias en toda la banda de frecuencias 

analizada. Observe la Figura 12-2. Esto quiere decir que las vibraciones aleatorias producirán un 

espectro continuo o lo que es lo mismo, el espectro estará constituido por "infinitas" vibraciones 

armónicas, cada una caracterizada por amplitud, frecuencia y fase respectivamente (Palomino Marín, 

2007). 

 

Figura 12-2. Vibración aleatoria 
Fuente: (Palomino Marín, 2007) 

Las vibraciones pueden ser observadas en el tiempo o en frecuencia. Al efectuar la medición del 

nivel de vibraciones es necesario definir qué magnitud física se desea cuantificar para describir la 

vibración, para ello pueda ser empleado, el desplazamiento, la velocidad y/o la aceleración 

(Palomino Marín, 2007).  

 Desplazamiento: Es una cantidad vectorial que describe el cambio de posición de un cuerpo 

o partícula con respecto a un sistema de referencia. 

 Velocidad: Es un vector que específica la derivada del desplazamiento en el tiempo. 

 Aceleración: Es un vector que específica la derivada de la velocidad en el tiempo. 
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Estas magnitudes pueden ser expresadas según las siguientes relaciones: 

 𝑑(𝑡) = 𝐷. 𝑠𝑒𝑛(2𝜋. 𝑓. 𝑡) (88) 

 𝑣(𝑡) = (2𝜋. 𝑓)𝐷. 𝑠𝑒𝑛 (2𝜋. 𝑓. 𝑡 +
𝜋

2
) (89) 

 𝑎(𝑡) = (2𝜋. 𝑓)2𝐷. 𝑠𝑒𝑛(2𝜋. 𝑓. 𝑡 + 𝜋) (90) 

De igual forma, estas magnitudes están relacionadas entre sí en términos de amplitud, es decir, 

para ondas armónicas sus amplitudes se relacionan a través de la frecuencia de la propia onda, 

según (Palomino Marín, 2007, p. 32): 

 
𝑉 =

𝐴

2𝜋. 𝑓 
 (91) 

 
𝐷 =

𝑉

2𝜋. 𝑓 
 (92) 

 
𝐷 =

𝐴

(2𝜋. 𝑓)2 
 (93) 

Donde: 

D:  amplitud del desplazamiento. 

V:  amplitud de la velocidad. 

2.12.2  Dominios del tiempo y de la frecuencia 

Las vibraciones pueden ser observadas en dos dominios básicos, el dominio del tiempo y el 

dominio de la frecuencia. Ambos presuponen una vinculación directa. Electrónicamente 

hablando, la vibración es registrada en virtud de una señal eléctrica que es proporcional al 

fenómeno mecánico que se está cuantificando. Ésta se obtiene en forma primitiva en el dominio 

del tiempo según lo ilustrado en la Figura 13-2. Posteriormente, para obtener el llamado espectro 

de las vibraciones es necesario hacer pasar la señal a través de un filtro de "barrido" que 

sucesivamente irá desentrañando cada una de las componentes de la vibración por frecuencias 

(Palomino Marín, 2007, p. 33). 
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Figura 13-2. Registro primitivo de las vibraciones en un sistema máquina – soportes 

Fuente: (Palomino Marín, 2007) 

2.12.3  Composición del espectro vibratorio 

El primer paso para lograr establecer un diagnóstico acertado sobre la condición mecánica de 

algún equipo es conocer los distintos componentes del espectro vibratorio, la figura 14-2, nos 

indica cada uno de los distintos tipos de componentes que podemos encontrar en un espectro 

vibratorio y sus nombres, los que serán utilizados de ahora en adelante para referirnos a cualquier 

consideración o referencia a un espectro en particular o algún tipo general de espectro (Daza 

Hernández, 2007, p. 66). 

 

Figura 14-2. Componentes de un espectro. 

Fuente: (Palomino Marín, 2007) 

Para poder analizar de buena forma un espectro vibratorio, debemos de realizar las siguientes 

acciones (Daza Hernández, 2007, p. 67): 

 Relacionar en forma precisa la frecuencia de las vibraciones con la velocidad de rotación de 

la máquina 

 Determinar para cada componente (frecuencia) vibratoria o grupos de componentes, la causa 

que la(s) genera. Se debe recordar que las vibraciones pueden provenir de: 

- Vibraciones propias al funcionamiento de la máquina 

- Vibraciones generadas por condiciones inapropiadas de funcionamiento 
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 Vibraciones provenientes de otras máquinas 

 Vibraciones generadas por fallas en la máquina: Desalineamiento, solturas, rozamientos, etc 

(Daza Hernández, 2007, p. 67). 

En un espectro se debe buscar lo siguiente:   

 Componentes a la velocidad de rotación de la máquina 

 Armónicos de la velocidad de rotación 

 Frecuencias más bajas de la velocidad de rotación. Distinguir si se trata de subarmónicos o 

subsincrónicos (0.48x _ 0.5x) 

 Familias de armónicos y/o subarmónicos no relacionados a la frecuencia de rotación 

 Identificación de bandas laterales 

 Vibraciones de banda ancha (Daza Hernández, 2007, p. 67). 

2.12.4 Adquisición de datos 

La obtención de los datos durante la realización de un ensayo programado o durante el trabajo 

normal de la máquina requiere el empleo de los transductores adecuados y de la instrumentación 

asociada. Los datos adquiridos son una combinación de señales estáticas y dinámica, entre las 

dinámicas destacan los sensores de velocidad y/o los acelerómetros sobre la carcasa o las sondas 

de proximidad que controlan las vibraciones de los ejes (Besa Gonzálvez y Carballeira Morado, 2018, p. 

92). 

Las medidas con un carácter estático son las de temperatura, velocidad de giro, flujo de fluidos o 

presiones, este tipo de datos en ocasiones son anotado manualmente, a diferencia de los anteriores, 

donde es necesario emplear un registrador y/o un digitalizador para su procesado (Besa Gonzálvez y 

Carballeira Morado, 2018, p. 92). 

2.12.4.1 Datos de vibración  

Generalmente son tres los parámetros de la vibración a examinar, amplitud, frecuencia y desfase. 

La magnitud de la amplitud caracteriza el estado de deterioro de la máquina, la frecuencia permite 

determinar la causa del fallo, y el desfase permite analizar los modos de vibración. 

En las medidas realizadas con transductores sísmicos (acelerómetros o traductores de velocidad) 

situados sobre la carcasa de la máquina es necesario tener en cuenta que, a causa de las variaciones 

de rigidez y amortiguamiento que se producen en los cojinetes con la velocidad y la carga, no hay 

una relación constante entre la amplitud de la vibración de un eje y la amplitud de la vibración de 

la carcasa de la máquina. Normalmente es necesario comparar el comportamiento de la máquina 

bajo las distintas condiciones de trabajo (Besa Gonzálvez y Carballeira Morado, 2018, p. 93). 
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2.12.5  Medida de señal  

La cadena de medida empleada en la toma de los datos necesarios para controlar el 

funcionamiento de la máquina se muestra en la figura 15-2: 

 

Figura 15-2. Cadena de medida 

Fuente: (Besa Gonzálvez y Carballeira Morado, 2018) 

El primer paso es transformar el movimiento (vibración) en señal eléctrica, para esto se emplean 

los transductores (acelerómetros, sensores de velocidad y sensores de desplazamiento). Algunos 

transductores requieren una alimentación eléctrica para poder trabajar, además la amplitud de la 

señal que generan dichos transductores suele ser reducida, luego es necesario acondicionarla. una 

vez que la señal ha sido amplificada ya puede ser visualizada, registrada y/o analizada (Besa 

Gonzálvez y Carballeira Morado, 2018, p. 99). 

2.11.5.1 Transductores 

Las características que definen a un transductor son las siguiente: 

 Sensibilidad: Relación entre la magnitud de salida (señal eléctrica) y la de entrada 

(vibración).  

 Sensibilidad transversal: Influencia sobre la medida de fuentes de excitación aplicadas en 

direcciones en las cuales no se desee medir (normalmente en % de señal generada respecto 

a la magnitud aplicada en dirección transversal). 

 Respuesta en frecuencia: Nos indica cual es el rango de frecuencia de empleo del 

transductor donde su comportamiento es lineal. 

 Influencia de efectos ambientales: Temperatura de señal "no deseada" generada por el 

propio transductor y que contamina la medida. Para lograr datos validos el nivel de ruido 

asociado a la cadena de medida ha de ser al menos 10 dB (un tercio) inferior a la menos señal 

que se haya de registrar (Besa Gonzálvez y Carballeira Morado, 2018, p. 100). 

2.12.6  Colector de datos: Sensor QuickCollect 

Con SKF Enlight QuickCollect, es posible monitorear la salud de la máquina sin la necesidad de 

experiencia en el diagnóstico. Combinando un sensor fácil de usar con aplicaciones móviles, lo 

habilita para identificar rápida y fácilmente la condición de la máquina y compartir datos de 

inspecciones, procesos y salud de la máquina a toda la compañía (May y Caldera, 2018, p. 16). 
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Figura 16-2. Sensor QuickCollect 

Fuente: (SKF, 2020b) 

SKF Enlight QuickCollect está diseñado para facilitar la recolección e interpretación de la 

información de la máquina, ayudando a optimizar el rendimiento del equipo.  

El sensor transmite datos de forma inalámbrica a una aplicación en el dispositivo móvil, 

proporcionando diagnósticos de las máquinas de manera instantánea y la capacidad de almacenar 

y compartir datos para un análisis posterior. La aplicación SKF QuickCollect ofrece un nivel 

inicial de capacidad de análisis sobre el terreno con la actualización a la aplicación SKF 

DataCollect proporciona capacidades de diagnóstico extendido, formularios personalizados para 

recolectar todo tipo de inspección, procesar datos y la capacidad de conectarse con los servicios 

remotos de expertos de SKF (May y Caldera, 2018, p. 17). 

Características 

 Velocidad, aceleración envolvente y medidas de temperatura 

 Comunicación Bluetooth con tabletas, teléfonos inteligentes, relojes inteligentes 

 Indicaciones de máquinas, condiciones fáciles de entender 

 Diseño industrial resistente: prueba de caída de 1,8 m (6 pies), resistente al agua y al polvo 

 Batería de litio recargable (jornada completa en uso normal) 

 Opción para conectarse, almacenar y compartir datos en la nube 

 Aplicaciones para dispositivos iOS y Android (SKF, 2020b). 

Beneficios  

 Se puede utilizar con una formación mínima y experiencia 

 Identifica el desarrollo de fallas en maquinaria rotativa, es decir, problemas antes de que se 

conviertan en problemas 

 Amplía la funcionalidad a través de aplicaciones para crecer y complementar el programa de 

mantenimiento actual (SKF, 2020b). 
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2.12.7  Vibraciones en transmisiones por engranajes 

Las transmisiones por engranajes son susceptibles de ser diagnosticadas en cuanto a su estado 

técnico se refiere, estudiando e interpretando correctamente sus registros vibroacústicos. 

Midiendo vibraciones en la transmisión, se pueden identificar problemas tales como, una 

inapropiada relación entre los números de dientes, excentricidad o errores de cilindricidad, 

montaje en árboles deformados, solturas del engranaje respecto a su árbol, desalineamiento, 

oscilaciones torsionales y la fractura o deterioro de los dientes (Palomino Marín, 2007, p. 151). 

Cuando dos o más ruedas dentadas están engranadas, se generan frecuencias que dependen de la 

velocidad, el número de dientes y la excentricidad. Los engranajes cuyos números de dientes 

tengan factores comunes distintos de la unidad presentarán problemas de vibraciones inherentes 

a su propio diseño (Palomino Marín, 2007, p. 151). 

Para el control de transmisiones por engranes es adecuado el empleo de un análisis de tendencias, 

bastando con registrar a periodos regulares de tiempo el valor cuadrático medio de la vibración 

generada, dado que estas transmisiones suelen fallar de forma progresiva. Cuando el valor 

registrado excede una cantidad determinada hay que comprobar el estado de los engranes. Pero 

para poder determinar las causas del mal funcionamiento es necesario un análisis en el dominio 

de la frecuencia. Se plantea pues la necesidad de tomar “espectros de referencia” para poder 

identificar los cambios posteriores (Besa Gonzálvez y Carballeira Morado, 2018, p. 163). 

Es conveniente situar los transductores sobre los apoyos de los cojinetes para reducir la influencia 

de las frecuencias naturales de la carcasa de la máquina. En un tren de engranajes en buenas 

condiciones de trabajo tan solo debería detectarse las frecuencias de engrane características de 

cada rueda dentada. Esta frecuencia depende de la velocidad de giro n (rpm) y del número de 

dientes z (Besa Gonzálvez y Carballeira Morado, 2018, p. 163). 

Los registros de vibraciones en una transmisión por engranajes pueden revelar modulación en 

amplitud a la frecuencia de engranaje y sus armónicas, lo cual es sintomático de un engranaje 

desalineado, excéntrico o con oscilaciones torsionales. También, pueden generarse pulsos o 

impactos cada vez que un diente deteriorado engrane, siendo la frecuencia de repetición de los 

impactos la propia velocidad del engranaje. Estos impactos, pueden excitar frecuencias naturales 

en el engranaje que pueden ser incluso moduladas por la frecuencia de repetición de los impactos, 

denotando un amortiguamiento relativamente alto (Palomino Marín, 2007, p. 152). 

2.12.7.1 Frecuencias propias de engranajes 

La localización de todas las frecuencias espectrales de un engrane pasa por conocer unos datos 

mínimos de la caja de engranajes. Estos datos son la velocidad de giro del eje de entrada o el de 

salida y el número de dientes de las diferentes ruedas dentadas. Las frecuencias asociadas 

directamente con un engranaje son las siguientes (Fernandez, 2016): 
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 Frecuencia de engrane (GMF): Es propia de cada engranaje y aparece en el espectro de 

frecuencia independientemente del estado del engranaje. Su amplitud depende 

significativamente de la carga en el momento de la lectura. Se calcula mediante la siguiente 

fórmula donde, Z es el número de dientes y RPM la velocidad de giro de la rueda dentada 

(Fernandez, 2016). 

 𝐺𝑀𝐹 = 𝑍𝑝. 𝑅𝑃𝑀𝑝 = 𝑍𝑐 . 𝑅𝑃𝑀𝑐 (94) 

 Bandas laterales de la frecuencia de engrane: Son frecuencias equidistantes a la frecuencia 

de engrane. Estas bandas laterales se corresponden con la frecuencia de giro del piñón y de 

la corona. Son muy importantes en el diagnóstico del engrane, ya que indican si la corona o 

el piñón se encuentran en mal estado (Daza Hernández, 2007).  

 Frecuencia de repetición de diente (FRD): Para su cálculo hay que calcular previamente el 

número de fases de ensamblaje (NE) tal y como se explica en el apartado siguiente. Indica la 

frecuencia con la que un diente de la corona vuelve a engranar con el mismo diente del piñón. 

En caso de que se produzca un daño en un diente de la corona y otro del piñón, el máximo 

de vibración tendrá lugar cuando ambos fallos respectivos entren en contacto. Esta frecuencia 

es muy baja por lo que es difícil localizarla en el espectro de frecuencias, detectándose con 

mayor facilidad en la forma de onda en el tiempo (Fernandez, 2016).  

 
𝐹𝑅𝐷 =

𝐺𝑀𝐹.𝑁𝐸
𝑍𝑝. 𝑍𝑐

 
(95) 

 Frecuencia de fase de ensamblaje (FFE): Indica que, como consecuencia del desgaste, el 

espacio entre dientes y su perfil ha cambiado.  

 
𝐹𝐹𝐸 =

𝐺𝑀𝐹

𝑁𝐸
 

(96) 

 Frecuencias naturales del engranaje: Cuando se desarrolla algún tipo de deterioro en el 

engrane se puede provocar la excitación de las frecuencias naturales del engranaje. 

 Frecuencias fantasmas: Están relacionadas con un defecto relativamente poco frecuente que 

se manifiesta como una frecuencia típicamente más alta que la GMF, pero no directamente 

relacionada con la geometría del engranaje. Es debido a errores de fabricación que son 

susceptibles a vibración en el tren de fabricación y se puede típicamente relacionar con el 

número de dientes y la velocidad de la máquina de corte (Fernandez, 2016). 
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Figura 17-2. Espectro característico de un engranaje en buen estado 

Fuente: (Fernandez, 2016) 

2.12.7.2  Fallos en engranajes. 

La mayoría de los fallos en transmisiones dentadas que son susceptibles de ser identificados a 

través de las vibraciones, tienen su origen en problemas de excentricidad, montaje deficiente en 

el árbol, desalineamiento de la propia transmisión, oscilaciones torsionales y el desgaste, las 

grietas, las caries y la fractura del dentado (Palomino Marín, 2007, p. 153). 

Los problemas de excentricidad pueden responder a cuatro situaciones diferentes: 

1. Engranajes cuyos números de dientes tienen un factor común diferente a la unidad y una de 

las ruedas está excéntrica 

2. Engranajes cuyos números de dientes tienen como factor común a la unidad y una de las 

ruedas está excéntrica 

3. Engranajes con errores de cilindricidad 

4. Engranajes montados en árboles flexionados 

Los problemas de excentricidad y los errores de cilindricidad se manifiestan con fuertes 

modulaciones en amplitud (Palomino Marín, 2007, p. 153). 

Se debe tener especial atención cuando los problemas están en el dentado del engranaje, tal es el 

caso por ejemplo del cariado, las grietas o las fracturas, los cuales generan pulsos con un 

amortiguamiento relativamente alto (Palomino Marín, 2007, p. 154). 

Estas pulsaciones presentan cuatro características esenciales: 

a) Frecuencia del pulso 

b) Ancho del pulso 

c) Período de repetición 

d) Amplitud 
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La frecuencia contenida en el pulso generalmente es una frecuencia excitada, siendo la fuente de 

excitación el propio diente deteriorado. El ancho del pulso está asociado al amortiguamiento. Por 

su parte, el período de repetición del pulso indica la cantidad de dientes fracturados. Igualmente, 

la amplitud del pulso estará afectada por la función de transferencia del sistema, la resonancia, el 

amortiguamiento, la magnitud de las cargas y la propia severidad del defecto (Palomino Marín, 2007, 

p. 154). 

Estos problemas locales afectan muy poco las amplitudes de las tres primeras armónicas de la 

frecuencia de engranaje. Esta serie de pulsos provoca la presencia de las bandas laterales (a ambos 

lados) de las tres primeras armónicas de la frecuencia de engranaje espaciadas a la frecuencia de 

rotación de la rueda problemática fo. En la Figura 18-2, se observan bandas laterales 

acompañando a la frecuencia de engranaje y espaciadas a la frecuencia fo (Palomino Marín, 2007, p. 

155). 

 

Figura 18-2. Presencia de bandas laterales. 

Fuente: (Palomino Marín, 2007) 

2.13  Diseño de árboles de transmisión 

2.13.1 Definición  

Un árbol de transmisión es una pieza giratoria, la cual es utilizada para transferir potencia o 

movimiento, comúnmente es de área transversal circular. Por lo general, en estos elementos se 

montan diferentes mecanismos de transmisión tales como engranajes, volantes de inercia, poleas, 

manivelas o miembros similares y, además controla la geometría de su movimiento (Budynas y 

Nisbett, 2012, p. 344).  

Los árboles están sometidos a torsión, flexión, carga axial y fuerzas cortantes, y al menos alguna 

de estas cargas es variable. Como los esfuerzos en los árboles son combinados y variables, debe 

aplicarse la teoría de fatiga para esfuerzos combinados (Vanegas Useche, 2018, p. 280). 
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2.13.2  Etapas del diseño de árboles 

El diseño de árboles comprende básicamente: 

 Selección del material 

 Diseño constructivo (configuración geométrica) 

 Verificación de la resistencia: 

- Estática 

- A la fatiga 

- A las cargas dinámicas  

 Verificación de la rigidez del árbol: 

- Deflexión por flexión y pendiente de la elástica 

- Deformación por torsión 

 Análisis Modal (verificación de las frecuencias naturales del árbol) (Vanegas Useche, 2018, p. 

282). 

2.13.3  Factores que modifican el límite de resistencia a la fatiga 

En general, las características de los elementos de máquinas y de su entorno difieren de aquellas 

de las probetas de ensayo. Las piezas suelen tener mayores rugosidades, ya que obtener una 

superficie pulida a espejo es un procedimiento costoso. Las temperaturas de trabajo pueden ser 

“bajas”, tendiendo a fragilizar los materiales, o “muy altas”, reduciendo la resistencia del material 

o produciendo el fenómeno de termofluencia (Vanegas Useche, 2018, p. 209).   

Se tiene diferentes aspectos de análisis que se relacionan a lo siguiente: 

 Material: composición, base de falla, variabilidad 

 Manufactura: método, tratamiento térmico, corrosión superficial por frotamiento, acabado 

superficial, concentración de esfuerzo 

 Entorno: corrosión, temperatura, estado de esfuerzos, tiempos de relajación 

 Diseño: tamaño, forma, vida, estado de esfuerzos, concentración de esfuerzo, velocidad, 

rozamiento, excoriación (Budynas y Nisbett, 2012, p. 273). 

2.13.4 Diseño de ejes para el esfuerzo 

Se requiere encontrar los posibles puntos críticos para en ellos analizar los esfuerzos que puedan 

causar la falla del elemento para así evitar el análisis en todo el eje. 

La mayoría de los ejes se caracterizan por transferir el torque únicamente por medio de una 

fracción de ellos. Comúnmente el torque ingresa al eje por un elemento impulsor el cual sale del 

mismo a través de otro elemento que pueden ser engranes, poleas, etc (Budynas y Nisbett, 2012, p. 

350). 
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Es necesario realizar los diagramas de cortante y momento flexionante para encontrar los 

momentos flexionantes existente en el eje. En el caso que en un eje se monte elementos como 

engranes, se debe emplear los diagramas de momento cortante y de flexión en dos planos ya que 

este elemento genera sus fuerzas en dichos planos. En un eje rotatorio, cuando hay presencia de 

un momento de flexión constante, se originará un momento completamente invertido, además, en 

un elemento de esfuerzo específico variará de compresión a tracción en cada vuelta completa del 

eje. En las superficies exteriores se encontrará el esfuerzo normal más alto producido por los 

momentos flexionantes.  El esfuerzo de momento flexionante resulta de mayor incidencia al 

comparar con el esfuerzo producido por las componentes de empuje que a su vez son transmitidos 

hacía los rodamientos que se encuentran montados el eje (Budynas y Nisbett, 2012, p. 350).  

2.13.4.1 Esfuerzos en ejes 

Los esfuerzos de flexión, torsión o de empuje se manifiestan como medios y alternantes. En el 

estudio de los esfuerzos de Von Mises alternantes y medios estos resultan de una fácil 

combinación entre los diferentes tipos de esfuerzos. Cuando la flexión y la torsión son 

predominantes en los puntos críticos, la carga axial tiende a ser despreciable por ello se omiten 

de las ecuaciones que se presentan a continuación (Budynas y Nisbett, 2012): 

 
𝜎𝑎 = 𝑘𝑓

𝑀𝑎𝑐

𝐼
 (97) 

 
𝜎𝑚 = 𝑘𝑓

𝑀𝑚𝑐

𝐼
 (98) 

 
𝜏𝑎 = 𝑘𝑓𝑠

𝑇𝑎𝑐

𝐽
 (99) 

 
𝜏𝑚 = 𝑘𝑓𝑠

𝑇𝑚𝑐

𝐽
 (100) 

 

Donde: 

𝑀m: momento de flexión medio 

𝑀a: momento de flexión alternante 

𝑇m: torque medio 

𝑇a: torque alternante 

𝑘𝑓: factor de concentración del esfuerzo por fatiga de flexión 

𝑘𝑓𝑠: factor de concentración del esfuerzo debido a la torsión (Budynas y Nisbett, 2012). 

Teniendo en consideración un árbol de transmisión con sección transversal circular sólida, es 

posible involucrar los parámetros geométricos adecuados tales como c, I y J, lo que resulta en: 

 
𝜎𝑎 = 𝑘𝑓

32𝑀𝑎
𝜋𝑑3

 (101) 

 
𝜎𝑚 = 𝑘𝑓

32𝑀𝑚
𝜋𝑑3

 (102) 
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𝜏𝑎 = 𝑘𝑓𝑠

16 𝑇𝑎
𝜋𝑑3

 (103) 

 
𝜏𝑚 = 𝑘𝑓𝑠

16 𝑇𝑚
𝜋𝑑3

 (104) 

 

Los factores que modifican la resistencia a la fatiga son: 

Límite de fatiga (Se) 

𝑘𝑎:  factor de modificación de la condición superficial 

𝑘𝑏:  factor de modificación del tamaño 

𝑘𝑐:  factor de modificación por la carga 

𝑘𝑑:  factor de modificación de la temperatura 

𝑘𝑒:  factor de confiabilidad 

𝑘𝑓:  factor de modificación de efectos varios (Budynas y Nisbett, 2012). 

 𝑘 = 𝑘𝑎 . 𝑘𝑏 . 𝑘𝑐 . 𝑘𝑑 . 𝑘𝑒 . 𝑘𝑓  (105) 

Factor de superficie (𝑘𝑎) 

En este factor interviene la resistencia a la tracción y la calidad del acabado superficial del 

elemento (Budynas y Nisbett, 2012, p. 274).   

 𝑘𝑎 = 𝑎.  𝑆𝑢𝑡
𝑏 (106) 

Tabla 6-2: Factor de superficie (𝑘𝑎) 

Acabado superficial 
Factor (a) Factor (b) 

Sut, Mpa b 

Esmerilado 1,58 -0,085 

Maquinado o laminado en frío 4,51 -0,265 

Laminado en caliente 57,7 -0,718 

Como sale de la forja 272 -0,995 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 

Factor de tamaño 𝑘𝑏 

La pérdida de resistencia con el aumento del tamaño se debe, en gran medida, a que hay una 

mayor probabilidad de que exista un defecto en el volumen que soporta los mayores esfuerzos 

(Vanegas Useche, 2018, p. 211). 

Para el desarrollo de este factor se llevó a cabo un análisis en 133 conjuntos de puntos de datos. 

En flexión y torsión esto se ve reflejado mediante las siguientes ecuaciones (Budynas y Nisbett, 2012, 

p. 275): 
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𝑘𝑏 =

{
 
 

 
 (𝑑 0.3⁄ )

−0.107
= 0.879 𝑑−0.107      ; 0.11 ≤ 𝑑 ≤ 2 𝑖𝑛

0.91 𝑑−0.157                                     ; 2 < 𝑑 ≤ 10 𝑖𝑛

(𝑑 7.62⁄ )
−0.107

= 1.24𝑑−0.107             ; 2.79 ≤ 𝑑 ≤ 51 𝑚𝑚

1.51  𝑑−0.157                                             ; 51 < 𝑑 ≤ 254 𝑚𝑚}
 
 

 
 

 (107) 

En la componente axial no existe influencia del tamaño, entonces (Budynas y Nisbett, 2012, p. 275): 

 𝑘𝑏 = 1 (108) 

Factor de modificación por la carga 𝑘𝑐 

Al momento de desarrollar las pruebas de fatiga con cargas de flexión rotatoria, axial y de torsión, 

se encuentra diferencia entre el esfuerzo último a la tracción con los límites de resistencia a la 

fatiga. Los valores medios recomendados para el factor de carga son los siguientes (Budynas y 

Nisbett, 2012, p. 277): 

 𝑘𝑐 {
1
0.85
0.59

              
Flexión
Axial
Torsión

} (109) 

Factor de temperatura (𝑘𝑑) 

En el caso de que la temperatura de funcionamiento se encuentre por debajo de la temperatura 

ambiente, esto puede ser crítico a presentarse una fractura frágil (Budynas y Nisbett, 2012, p. 277). 

Tabla 7-2: Factor de temperatura (𝑘𝑑) 

Temperatura 𝑘𝑑 Temperatura 𝑘𝑑 

20 1.000 300 0.975 

50 1.010 350 0.943 

100 1.020 400 0.900 

150 1.025 450 0.843 

200 1.020 500 0.768 

250 1.000 550 0.549 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 

 

Factor de confiabilidad (𝑘𝑒) 

Existe varias confiabilidades establecidas, las cuales se evidencia en la tabla 8-2. 
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Tabla 8-2: Factor de confiabilidad (𝑘𝑒) 

Confiabilidad  𝑘𝑒 

50 1.000 

90 0.897 

95 0.868 

99 0.814 

99.9 0.753 

99.99 0.702 

99.999 0.659 

Fuente: (Budynas y Nisbett, 2012) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 

Factor de modificación de efectos varios (𝑘𝑓) 

Algunos de los factores a tener en cuenta en un diseño por fatiga incluyen: 

 Corrosión 

 Procesos de manufactura 

 Esfuerzos residuales 

 Recubrimientos 

En ausencia 𝑘𝑓 = 1, caso contrario se recomienda tomar 𝑘𝑓 = 0.9 (Vanegas Useche, 2018, p. 216). 

Procedimiento propuesto por la ASME 

La norma ANSI/ASME B106.1M-1985 (ASME: American Society of Mechanical Engineers; 

ANSI: American National Standards Institute) está basada en datos experimentales, por lo que 

constituye un método de cálculo adecuado. Aunque este método tiene algunas restricciones más, 

muchos árboles las cumplen (Vanegas Useche, 2018). 

La norma establece que el diámetro, d, en la sección de análisis puede calcularse con: 

𝑑 =  {
16 𝑛

ᴨ
 [4(

𝑘𝑓 . 𝑀𝑎

𝑆𝑒
)

2

+  3(
𝑘𝑓𝑠. 𝑇𝑎

𝑆𝑒
)

2

+  4(
𝑘𝑓 . 𝑀𝑚

𝑆𝑦
)

2

+  3(
𝑘𝑓𝑠. 𝑇𝑚

𝑆𝑦
)

2

]

1
2⁄

}

1
3⁄

 (110) 

1

𝑛
=
16

𝜋𝑑3
[4 (

𝑘𝑓 𝑀𝑎

𝑆𝑒
)

2

+ 3(
𝑘𝑓𝑠𝑇𝑎

𝑆𝑒
)

2

+ 4(
𝑘𝑓 𝑀𝑚

𝑆𝑦
)

2

+ 3(
𝑘𝑓𝑠𝑇𝑚

𝑆𝑦
)

2

] (111) 

Las condiciones para aplicar esta ecuación son las siguiente: 

 Material dúctil 

 Sección transversal circular sólida 

 No existe fuerza axial ni otro tipo de carga diferente de torsión y flexión (Vanegas Useche, 2018). 
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2.14 Rigidez de los árboles 

Las cargas aplicadas sobre los árboles producen diferentes tipos de deformaciones. Es necesario 

que éstas sean suficientemente pequeñas, de lo contrario pueden producir efectos indeseables 

como golpeteos, vibraciones excesivas, imprecisión en la transmisión del movimiento y desgastes 

inadmisibles en los elementos acoplados, como ruedas dentadas y rodamientos (Vanegas Useche, 

2018). 

Tabla 9-2: Deformaciones permisibles en árboles 

Deformación  Aplicación  Deformación permisible 

Deflexión 

(debida a 

flexión) 

y 

Deflexión máxima en árboles que 

soportan ruedas dentadas 

[y] = (0.0002...0.0003) L, donde L 

es la distancia entre apoyos 
 

En el sitio de asiento de ruedas 

dentadas cónicas e hipoidales 

[y] = (0.005...0.007) m, donde m 

es el módulo de la transmisión 

 

 

Deflexión máxima en los árboles 

de los motores asíncronos 

[y] = 0.1h, donde h es la holgura 

entre el rotor y el estator 

 

 

Deflexión máxima en árboles de 

ventiladores 

[y] = (0.0003...0.0005) D, donde 

D es el diámetro del rotor 

 

 
Fuente: (Vanegas Useche, 2018) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 

Los momentos flectores sobre los árboles producen deflexiones y, que consisten en la desviación 

(desplazamiento) de los puntos de la elástica. Las deflexiones excesivas son muy perjudiciales, 

ya que pueden provocar gran vibración y sobrecargas en cojinetes, ruedas dentadas y otros 

elementos acoplados, que en definitiva producen grandes aumentos de los esfuerzos, pudiéndose 

dar la falla del árbol (Vanegas Useche, 2018). 

 En la tabla 9-2 se presentan valores admisibles para las deflexiones de árboles. 

Las deflexiones de los árboles (o vigas en general) pueden calcularse con diferentes métodos, 

como el método de integración, el de energía, el de área-momento y el de superposición. (Vanegas 

Useche, 2018). 

2.15  Resonancia 

Todo sistema tiende a vibrar con amplitudes excesivas cuando la frecuencia de excitación es 

similar a alguna de las frecuencias críticas o frecuencias naturales, cuando son aplicadas al 

sistema, éste entra en resonancia. Cuando hay resonancia el sistema tiende a vibrar 

excesivamente, lo cual puede llegar a producir su falla, por ello la frecuencia de giro del árbol 

debe estar bastante alejada de las frecuencias naturales (Vanegas Useche, 2018). 

Los ejes rotatorios presentan flexión mientras que el sistema se encuentra en funcionamiento, 

cantidad de amortiguación del sistema, la masa total del eje, sus partes acopladas, sus soportes y 

la rigidez son parámetros que intervienen en el valor de la deflexión.  
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A la velocidad a la que un eje giratorio presenta inestabilidad dinámica y exista vibraciones 

excesivas se la conoce como velocidad crítica (Hamrock, Jacobson y Schimid, 2000). 

Para el análisis de resonancia se toma en consideración la primera velocidad crítica mediante 

métodos aproximados como lo es Rayleigh Ritz y Dunkerley. 

Se recomienda que las velocidades de operación estén alejadas por lo menos en un 20 % respecto 

de la velocidad critica (Mott, 2006). 

2.15.1  Método de Rayleigh-Ritz 

Proporciona una aproximación para la primera velocidad crítica de un sistema de masas múltiples 

(sobrestimación) (Badiola, 2004). 

El método de Rayleigh para masas concentradas establece que: 

 

𝑛𝑐𝑟 =
30

𝜋
√
𝑔∑𝑤𝑖. 𝛿𝑖

∑𝑤𝑖. 𝛿𝑖
2          [𝑟𝑝𝑚] 

(112) 

Siendo 𝑔 la gravedad en unidades de milímetros sobre segundos al cuadro, 𝑤𝑖 corresponde al peso 

del elemento en la i-ésima ubicación en el eje en unidades de newton y 𝛿𝑖 es la flecha en el punto 

de análisis de cada cuerpo en milímetros (Budynas y Nisbett, 2012). 

2.15.2   Método de Dunkerley 

Proporciona otra aproximación para la primera velocidad crítica de un sistema de masas múltiples 

(subestimación) (Badiola, 2004). 

 

 1

𝑛𝑐𝑑
2
= 

1

𝑤1
2 + 

1

𝑤2
2 +⋯+ 

1

𝑤𝑛
2 (113) 

 

𝑤𝑛 =
30

𝜋
√
𝑔

𝛿𝑖
      [𝑟𝑝𝑚] (114) 

Dónde 𝑤1, 𝑤2 y 𝑤𝑛 es la velocidad crítica si únicamente se situará uno de estos cuerpos en el 

análisis. 

2.16  Selección de rodamientos rígidos de bolas 

Los rodamientos rígidos de bolas son el tipo de rodamientos más habituales y son especialmente 

versátiles. Tienen una baja fricción y están optimizados para un nivel de ruido bajo y baja 

vibración, lo que permite altas velocidades de giro. Soportan cargas radiales y axiales en ambos 

sentidos, son fáciles de montar y requieren menos mantenimiento que otros tipos de rodamientos 

(SKF, 2020a). 
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En la figura 19-2 se muestra los componentes que conforman a un rodamiento rígido de bolas, en 

dicha figura se puede observar sus partes tales como el sello, aro exterior, elementos rodantes, 

jaula y aro interior. 

 

Figura 19-2. Componentes de los rodamientos 

Fuente: (SKF, 2019) 

2.16.1 Dimensionamiento 

Generalmente el diámetro del agujero de los rodamientos viene especificado por el diseño del 

árbol de transmisión en el cual se montará. Sin embargo, para determinar finalmente las demás 

medidas principales y el tipo de rodamiento, conviene averiguar mediante un cálculo de 

dimensionamiento, si las exigencias de vida, seguridad estática y rentabilidad quedan satisfechas. 

En este cálculo se hace una comparación entre la solicitación del rodamiento y su capacidad de 

carga. En la técnica de rodamientos se distingue entre solicitación dinámica y solicitación estática 

(FAG, 2000, p. 30). 

La mayoría de los rodamientos se solicitan dinámicamente. Sus aros giran relativamente entre sí. 

Con el cálculo de dimensionado se examina la seguridad contra la fatiga prematura del material 

de los caminos de rodadura y de los cuerpos rodantes (FAG, 2000, p. 30). 

2.16.1.1 Rodamientos solicitados estáticamente. 

Bajo una solicitación a carga estática, se calcula el factor de esfuerzos estáticos 𝑓𝑠, para demostrar 

que se ha elegido un rodamiento con suficiente capacidad de carga (FAG, 2000). 

 𝑓𝑠 =
𝐶𝑜
𝑃𝑜

 (115) 

Donde: 

𝑓𝑠:  factor de esfuerzos estáticos. 

𝐶𝑜:  capacidad de carga estática 

𝑃𝑜:  carga estática equivalente 
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El factor de esfuerzos estáticos 𝑓𝑠 se toma como valor de seguridad contra deformaciones 

demasiado elevadas en los puntos de contacto de los cuerpos rodantes. Para rodamientos que 

deban girar con gran suavidad y facilidad, habrá que elegir un factor de esfuerzos estáticos 𝑓𝑠 

mayor. Si las exigencias de suavidad de giro son más reducidas, bastan valores más pequeños. En 

general se pretende conseguir los siguientes valores (FAG, 2000, p. 30): 

𝑓𝑠: 1,5 ... 2,5 para exigencias elevadas 

𝑓𝑠: 1,0 ... 1,5 para exigencias normales 

𝑓𝑠: 0,7 ... 1,0 para exigencias reducidas 

La carga estática equivalente 𝑃𝑜[kN]  es un valor teórico. Es una carga radial en rodamientos 

radiales y una carga axial centrada en los rodamientos axiales. 𝑃𝑜 origina la misma solicitación en 

el punto de contacto más cargado entre cuerpos rodantes y camino de rodadura que la carga 

combinada real (FAG, 2000, p. 30). 

 𝑃𝑜 = 𝑋0. 𝐹𝑟 + 𝑌0. 𝐹𝑎 (116) 

Donde: 

𝑃𝑜:  carga estática equivalente [kN] 

𝐹𝑟: carga radial [kN] 

𝐹𝑎:  carga axial [kN] 

𝑋0:  factor radial 

𝑌0:  factor axial 

Los valores para 𝑋0 e 𝑌0 así como información sobre el cálculo de la carga estática equivalente 

para los distintos tipos de rodamientos están indicados en la tabla 10-2 (FAG, 2000, p. 31). 

Tabla 10-2: Factores radiales y axiales de los rodamientos rígidos de bolas 

 
Juego normal de 

rodamiento 
Juego de rodamiento C3 Juego de rodamiento C4 

𝑓0. 𝐹𝑎
𝐶𝑜

 e 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
≤ 𝑒  

𝐹𝑎

𝐹𝑟
> 𝑒  

e 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
≤ 𝑒  

𝐹𝑎

𝐹𝑟
> 𝑒  

e 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
≤ 𝑒  

𝐹𝑎

𝐹𝑟
> 𝑒  

X Y X Y X Y X Y X Y X Y 

0,3 0,22 1 0 0,56 2 0,32 1 0 0,46 1,7 0,4 1 0 0,44 1,4 

0,5 0,24 1 0 0,56 1,8 0,35 1 0 0,46 1,56 0,43 1 0 0,44 1,31 

0,9 0,28 1 0 0,56 1,58 0,39 1 0 0,46 1,41 0,45 1 0 0,44 1,23 

1,6 0,32 1 0 0,56 1,4 0,43 1 0 0,46 1,27 0,48 1 0 0,44 1,16 

3 0,36 1 0 0,56 1,2 0,48 1 0 0,46 1,14 0,52 1 0 0,44 1,08 

6 0,43 1 0 0,56 1 0,54 1 0 0,46 1 0,56 1 0 0,44 1 
Fuente: (FAG, 2000) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 
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2.16.1.2  Rodamientos solicitados dinámicamente 

En el método de cálculo normalizado para rodamientos solicitados dinámicamente, se parte de la 

fatiga del material (formación de pitting) como causa del deterioro del rodamiento (FAG, 2000). 

La fórmula de vida es: 

 
L10 = L = (

C

P
)
p

[106 revoluciones] 
(117) 

Donde: 

L10 = L:  vida nominal [106 revoluciones] 

𝐶: capacidad de carga dinámica [kN] 

𝑃: carga dinámica equivalente [kN] 

𝑝: exponente de vida 

L10 es la vida nominal en millones de revoluciones alcanzada o rebasada por lo menos de un 90% 

de un gran lote de rodamientos iguales (FAG, 2000). 

La carga dinámica equivalente P [kN] es un valor teórico. Es una carga radial en rodamientos 

radiales y una carga axial en rodamientos axiales, que es constante en magnitud y sentido. P 

produce la misma vida que la combinación de cargas (FAG, 2000, p. 31). 

 𝑃 = 𝑋. 𝐹𝑟 + 𝑌. 𝐹𝑎 (118) 

Donde: 

𝑃:  carga dinámica equivalente [kN] 

𝐹𝑟:  carga radial [kN] 

𝐹𝑎:  carga axial [kN] 

𝑋:  factor radial 

𝑋 :  factor axial 

El exponente de vida p es diferente para rodamientos de bolas y de rodillos. 

𝑝 =  3   para rodamientos de bolas 

𝑝 =  1 3⁄   para rodamientos de rodillos 

Si la velocidad del rodamiento es constante, la duración puede expresarse en horas: 

 𝐿ℎ = 500. 𝑓𝐿
3
 (119) 
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 𝑓𝐿 = √
𝐿ℎ
500

𝑝

 (120) 

 𝑓𝑛 =
√
33(1 3⁄ )

𝑛

𝑝

 (121) 

Cuando se incrementa la fuerza de empuje en este tipo de rodamientos, el ángulo de contacto 

tiende a incrementarse su valor. Mediante la tabla 10-2 es posible obtener los parámetros X y Y 

(FAG, 2000, p. 148). 

2.17  Metodología QFD 

2.17.1   Definición 

El despliegue de función calidad (QFD), se define como: “La conversión de las demandas del 

consumidor en características de calidad y el desarrollo de una calidad de diseño para el producto 

terminado, mediante el despliegue sistemático de relaciones entre demandas y características, 

comenzando con la calidad de cada componente funcional y extendiendo el despliegue de la 

calidad a cada parte del proceso. La calidad global del producto se logra a través de la red de 

relaciones” (Akao, 1990, p. 3) 

El QFD es un eje que comunica el control de calidad tradicional y el diseño de producto durante 

su etapa temprana, este permite definir lo que “hay que hacer” y lo transforma progresivamente 

en “como hacerlo” (Chan y Wu, 1998). 

2.17.2  La metodología QFD 

Su principio central es capturar la voz del cliente y garantizar que se traduzca en una estrategia 

apropiada para los productos y los requisitos de los procesos. Se puede decir que la metodología 

QFD se utiliza para diseñar o rediseñar productos o servicios (Franco, 1999). 

La metodología del QFD tiene algunas variantes, pero entre la más empleada e importante se 

denomina la casa de la calidad en la cual se debe considerar lo siguiente (Izar, 2012):  

1. Escuchar la voz del cliente, es decir el QUÉ del cliente 

2. Elaborar la matriz de planeación del producto en la parte derecha de la casa de la calidad 

3. Establecer las características técnicas del producto, el CÓMO 

4. Definir la matriz de relaciones entre los requerimientos técnicos del cliente y las características 

técnicas del producto 

5. Definir correlaciones entre las características técnicas del producto, las cuales se ubican en el 

techo de la casa de la calidad 
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6. Fijar metas a alcanzar en cuanto a las características del producto, que van en el fondo de la 

casa de la calidad para su posterior producción (Izar, 2012). 

De una manera más general el QFD se puede llevar a cabo en cuatro etapas: 

- Etapa de organización y planeación: Se fijan objetivos y se elige el proyecto teniendo en 

cuenta los beneficios que se esperan 

- Etapa descriptiva: Se definen necesidades del cliente y las características del producto o 

proceso, así como las diversas maneras de fabricar el producto y las tecnologías disponibles 

- Etapa de progreso: Aquí se reúnen todos los datos, se realizan pruebas y se construye 

prototipos, buscando obtener mejoras significativas 

- Etapas de implantación: Se elabora un plan de acción detallado para poner en práctica las ideas 

propuestas y desarrolladas en las etapas anteriores (Franco, 1999). 

2.17.3  Beneficios del QFD 

- Orientado al cliente: Comparación entre la organización y la competencia en satisfacer las 

necesidades del cliente. 

- Eficiente en tiempo: Reduce el tiempo de desarrollo al centrarse en requerimientos de los clientes 

específicos y claramente identificados. 

- Orientado al trabajo en equipo:  Las decisiones están basados en el consenso e incluye discusión 

a fondo y tormenta de ideas. 

- Orientado a la documentación Reúne todos los datos pertinentes acerca de todos los procesos. 

La mayor ventaja del QFD se resume en promover el desarrollo de productos en forma preventiva 

más que correctiva, haciendo que las organizaciones se desplacen contra corriente y trabajen en 

el punto más alto de la curva de la calidad (Olaya, Cortés y Duarte, 2005). 

Además que las matrices hechas en un proyecto de QFD pueden ser utilizadas nuevamente como 

punto de partida para futuros diseños de productos nuevos con características similares (Olaya, 

Cortés y Duarte, 2005). 
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2.18  Diagrama de flujo 

Un diagrama de flujo es un tipo de diagrama que permite describir una secuencia lógica y 

ordenada de los procesos, operaciones y actividades que engloban el desarrollo de un producto 

mediante la implementación de símbolos gráficos para el aseguramiento de la calidad de modo 

que sea posible incrementar el rendimiento de los operadores (Meire, 2018).  

2.18.1 Simbología según norma ASME 

Tabla 11-2: Símbolos de la norma ASME para elaborar diagramas de flujo. 

Símbolo Descripción 

 

 

Operación: Indica las fases del proceso. 

 

 

Inspección: Verificación de calidad y/o cantidad. 

 Desplazamiento o transporte: Movimiento de empleados, material y equipo 

de un lugar a otro. 

 

 

Depósito provisional o espera: Indica demora en el desarrollo de los hechos 

 Almacenamiento permanente: Indica depósito de un documento o 

información dentro de un archivo u objeto cualquiera en un ensamble. 
Fuente: (Vanegas Useche, 2018) 

Realizado: Cerón H; García, G, 2021. 
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CAPÍTULO III 

3.  MARCO METODOLÓGICO 

3.1 Definición del producto 

3.1.1 Identificación de las necesidades 

En la carrera de Mecánica existen las cátedras de diseño de elementos de máquinas y diseño de 

sistemas y equipos mecánicos, donde se analiza como contenido, fallas resultantes de carga 

estática, fallas por fatiga, diseño de elementos mecánicos como ejes, engranajes, y más; pero nace 

un vacío en los estudiantes por no poder complementar los conocimientos teóricos con la práctica 

ya que no se dispone de un laboratorio donde se pueda aplicar dichos conocimientos por lo que 

surge la necesidad de la implementación de una banco de pruebas que permita diagnosticar las 

posibles fallas, las cuales deberán ser determinadas mediante el análisis de espectros vibracionales 

en sistemas mecánicos en engranes con y sin falla inducida. 

3.1.2  Despliegue de la función de calidad (casa de la calidad) 

Mediante este análisis es posible obtener el vector de requerimientos del usuario, el cual indica 

las necesidades en lo que comprende al desempeño, usabilidad, costos y diseño para luego 

traducirlos en requerimientos técnicos para el desarrollo del proyecto.   

Tabla 1-3: Voz del usuario 

D
es

em
p

eñ
o
 Velocidad de operación B 

Temperatura adecuada B 

Silencioso B 

Multifuncionalidad para engranes tipo recto y helicoidal B 

Seguridad de operación E 

U
sa

b
il

id
a
d

 

Pedagógico B 

Simplicidad en el cambio de tipo de engrane E 

Dimensiones compactas O 

Sistema de drenaje E 

Peso ligero O 

Fácil control y toma de datos B 

co
st

o
s Costo de adquisición de componentes B 

Costos construcción B 

D
is

e
ñ

o
 Eficiente B 

Materiales resistentes O 

Estéticamente atractiva/llamativa E 

Seguro B 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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3.1.2.1 Evaluación del usuario 

Tabla 2-3: Resultados de las encuestas aplicadas 

 Referencia 

M
u

y
 i

m
p

o
rt

a
n

te
 5

 

Im
p

o
rt

a
n

te
 4

 

R
el

a
ti

v
a

m
en

te
 

im
p

o
rt

a
n

te
 3

 

P
o

co
 i

m
p

o
rt

a
n

te
 2

 

N
a

d
a

 i
m

p
o

rt
a

n
te

 1
 

T
o

ta
l 

en
cu

es
ta

d
o

s 

P
ro

m
ed

io
 d

e 

im
p

o
rt

a
n

ci
a

 

P
ro

m
ed

io
 a

p
ro

x
im

a
d

o
 

Pregunta 1 
Velocidad de 

operación 
13 6 0 0 1 20 4.50 5 

Pregunta 2 
Temperatura 

adecuada 
5 7 7 1 0 20 3.80 4 

Pregunta 3 Silencioso 3 7 3 4 3 20 3.15 3 

Pregunta 4 

Simplicidad en el 

cambio de tipo de 

engrane 

9 9 2 0 0 20 4.35 4 

Pregunta 5 
Seguridad de 

operación 
8 6 5 1 0 20 4.05 4 

Pregunta 6 Pedagógico 12 5 1 1 1 20 4.30 4 

Pregunta 7 

Multifuncionalidad 

para engranes tipo 

recto y helicoidal 

13 6 1 0 0 20 4.60 5 

Pregunta 8 
Dimensiones 

compactas 
6 7 6 0 1 20 3.85 4 

Pregunta 9 Sistema de drenaje 6 8 5 1 0 20 3.95 4 

Pregunta 10 Peso ligero 1 7 7 4 1 20 3.15 3 

Pregunta 11 
Fácil control y toma 

de datos 
13 7 0 0 0 20 4.65 5 

Pregunta 12 
Costo de adquisición 

de componentes 
8 10 2 0 0 20 4.30 4 

Pregunta 13 Costos construcción 5 12 3 0 0 20 4.10 4 

Pregunta 14 Diseño eficiente 2 4 7 5 2 20 2.95 3 

Pregunta 15 
Materiales 

resistentes 
13 5 2 0 0 20 4.55 5 

Pregunta 16 
Estéticamente 

atractiva/llamativa 
1 9 6 2 2 20 3.25 3 

Pregunta 17 Diseño seguro 15 5 0 0 0 20 4.75 5 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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3.1.2.2 Análisis de competitividad 

Tabla 3-3: Análisis de competitividad 

 

   A B C D E F G H I 

   

Im
p

o
rt

an
ci

a 

P
ro

p
ia

 e
m

p
re

sa
 

E
d

ib
o

n
 

V
al

en
ia

n
 

O
b

je
ti

v
o
 

Ín
d

ic
e 

d
e 

m
ej

o
ra

 

F
ac

to
r 

d
e 

v
en

ta
 

P
o

n
d

er
ac

ió
n
 

%
 P

o
n

d
er

ac
ió

n
 

D
es

em
p

eñ
o
 

Velocidad de operación B 5 1 4 4 3 3  18 8.28 

Temperatura adecuada B 4 1 4 3 2 2  9.6 4.42 

Silencioso B 3 1 3 2 2 2  6 2.76 

Multifuncionalidad para engranes tipo 

recto y helicoidal 
B 4 1 4 2 3 3  18 8.28 

Seguridad de operación E 4 1 4 4 3 3  12 5.52 

U
sa

b
il

id
a
d

 

Pedagógico B 4 1 4 4 3 3  18 8.28 

Simplicidad en el cambio de tipo de 

engrane 
E 5 1 3 3 3 3  18 8.28 

Dimensiones compactas O 4 1 3 2 3 3  12 5.52 

Sistema de drenaje E 4 1 3 3 2 2  8 3.68 

Peso ligero O 3 1 3 2 2 2  6 2.76 

Fácil control y toma de datos B 5 1 4 3 3 3  18 8.28 

co
st

o
s Costo de adquisición de componentes B 4 1 3 3 3 3  12 5.52 

Costos construcción B 4 1 3 3 3 3  12 5.52 

D
is

e
ñ

o
 Diseño eficiente B 3 1 3 3 3 3  10.8 4.97 

Materiales resistentes O 5 1 3 4 3 3  15 6.9 

Estéticamente atractiva/llamativa E 3 1 3 2 2 2  6 2.7 

Diseño seguro B 5 1 5 4 3 3  18 8.28 

          217.4 100 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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Tabla 4-3: Voz del usuario y voz del ingeniero 
 

  
R

el
ac

ió
n

 d
e 

tr
an

sm
is

ió
n
 

L
u

b
ri

ca
ci

ó
n
 

Ju
eg

o
 y

 a
ju

st
e 

M
u

lt
if

u
n

ci
o

n
al

id
ad

 

O
p

er
at

iv
id

ad
 

D
id

ác
ti

co
 

V
er

sa
ti

li
d
ad

 

E
sp

ac
io

 m
áx

im
o
 d

e 
tr

ab
aj

o
 

D
re

n
aj

e 

V
o

lu
m

en
 d

el
 e

q
u

ip
o
 

In
tu

it
iv

o
 

C
o

st
o

s 
d

ir
ec

to
s 

C
o

st
o

s 
in

d
ir

ec
to

s 

D
is

eñ
o

 e
fi

ci
en

te
 

M
at

er
ia

le
s 

re
si

st
en

te
s 

E
rg

o
n

o
m

ía
 

D
is

eñ
o

 s
eg

u
ro

 

D
es

em
p

eñ
o
 

Velocidad de operación B 

 

Temperatura adecuada B 

Silencioso B 

Multifuncionalidad para 

engranes tipo recto y 

helicoidal 

B 

Seguridad de operación E 

U
sa

b
il

id
a
d

 

Pedagógico B 

Simplicidad en el cambio 

de tipo de engrane 
E 

Dimensiones compactas O 

Sistema de drenaje E 

Peso ligero O 

Fácil control y toma de 

datos 
B 

C
o

st
o

s 

Costo de adquisición de 

componentes 
B 

Costos construcción B 

D
is

e
ñ

o
 

Robustez B 

Alta durabilidad O 

Estéticamente 

atractiva/llamativa 
E 

Seguro B 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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Competencia 1:  

Marca: Edibon 

Producto: Set de defectos en engranajes MDU-SSDG 

Descripción: 

Este producto permite caracterizar y visualizar los efectos vibracionales que presenta la 

transmisión por engranajes con defectos típicos. 

Tabla 5-3: Parámetros técnicos Edibon                                     

Fuente: (edibon, 2020) 

 

 
Figura 1-3. Set de defectos en engranajes 

Fuente: (edibon, 2020) 

 

 

 

 

 

 

Características técnicas 

Dimensiones 600 x 400 x 320 mm 

peso 25 kg aprox. 

Caja Acero inoxidable con tapa transparente 

Características de los engranes 

Módulo: 2 

Piñón: 25 dientes 

Corona: 75 dientes 

Relación de transmisión  3 

Ejes 

Árboles de sujeción para los 

engranajes. 

Distancia entre ejes variable 

Lubricación Aceite de motor SAE 10W-40 
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Competencia 2:  

Marca: Valenian 

Producto: Plataforma de simulación de fallos de caja de cambios / caja de reducción 

Descripción: 

La plataforma experimental de simulación del sistema de transmisión de engranajes (PT500) está 

especialmente diseñada para simular fallas de engranajes industriales. Se utiliza para la 

investigación en profundidad de los sistemas de transmisión de engranajes. 

Tabla 6-3: Parámetros técnicos Valenian   

Características técnicas 

Dimensiones 650 x 500 x 350 mm 

Peso 45 kg aprox. 

Caja 
Aluminio fundido de 15 mm con 

tapa transparente 

Etapa 1 Relación de transmisión: 2.32 

Etapa 2 Relación de transmisión: 1.93 

Ejes 
Diámetro de entrada: 25 mm 

Diámetro de salida: 30 mm 

Lubricación ISO 320 
Fuente: (Valenian, 2020) 

 

 
Figura 2-3. Sistema de simulación de fallas mecánicas 

Fuente: (Valenian, 2020) 
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Tabla 7-3: Casa de la calidad 

 

 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

 



66 

 

3.2  Diseño conceptual  

3.2.1  Análisis funcional y modular 

La principal función de esta máquina es el diagnóstico de fallas en sistemas de transmisión de 

engranes donde se analiza engranes rectos y helicoidales, por ello, en esta fase se pretende 

descomponer las funciones básicas requeridas para su correcto funcionamiento y operación para 

ser una máquina de ensayos presentando características didácticas e intuitivas.  

Al definir los tipos de funciones de la máquina se puede generar una estructura funcional/modular, 

donde se indica los diferentes niveles o sub-funciones del sistema.  

Análisis funcional nivel 0 

 

Figura 3-3. Análisis funcional nivel 0 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Definición de modulos funcionales  

 
Figura 4-3. Modulos funcionales 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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3.2.2  Matriz morfológica 

Para la elaboración de la matriz morfológica se ha tomado en cuenta el conjunto global de la caja 

de engranajes para así encontrar las posibles soluciones para cada función, generando distintas 

alternativas para cada una de ellas con el fin de seleccionar la opción que mejor se ajuste a nuestro 

diseño, cumpliendo con la voz del usuario y haciendo que la experiencia con el banco de pruebas 

sea satisfactoria, logrando así competitividad. 

Tabla 8-3: Matriz morfológica  

Soporte estructural 

 

Material de engranes 

Tratamiento térmico 

de engranaje 

Tipo de falla inducida 

Material de ejes 

Tipo de rodamiento 

Sistema de selección 

del tipo de engrane a 

ensayar 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

3.2.3 Análisis funcional 

A continuación, se establece la evaluación de las características funcionales principales de la 

propuesta del diseño y construcción del equipo, las mismas que fueron analizadas a partir de los 

materiales hasta los procesos de construcción. 
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 Función: Selección del tipo de engrane a ensayar 

Las posibles soluciones para esta función son las siguientes: 

A. Equipo con tres ejes, al rotar 180° se accionará cada tipo de engrane 

B. Un equipo para cada tipo de engrane.  

C. Modelo desmontable 

Criterios de valoración 

Versatilidad: Para que exista la facilidad de cambiar el tipo de engrane que se desee ensayar. 

Costo: El sistema deberá ser de costo moderado de modo que no encarezca el precio final del 

conjunto. 

Espacio disponible: Considerar el área de trabajo donde será montado el equipo. 

Peso: Que sea moderado para que no exista dificulta por parte del operador al realizar esta acción. 

𝑉𝑒𝑟𝑠𝑎𝑡𝑖𝑙𝑖𝑑𝑎𝑑 > 𝑐𝑜𝑠𝑡𝑜 > 𝑒𝑠𝑝𝑎𝑐𝑖𝑜 𝑑𝑖𝑠𝑝𝑜𝑛𝑖𝑏𝑙𝑒 = 𝑝𝑒𝑠𝑜 

Tabla 9-3:  Evaluación de los criterios más importantes para la selección del tipo de engrane a 

ensayar. 

Criterio Versatilidad Costo 
Espacio 

disponible 
Peso Σ+1 Ponderación 

Versatilidad - 1 1 1 4.0 0.367 

Costo 0 - 1 1 3.0 0.273 

Espacio 

disponible 
0 0 - 0.5 1.5 0.136 

Peso 0 0 0.5 - 1.5 0.136 

 11 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

A continuación, se determina la mejor alternativa de solución de acuerdo con cada criterio de 

referencia: 

𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑨 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑪 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑩 

Tabla 10-3: Evaluación de soluciones con respecto a versatilidad 

Versatilidad Solución A Solución B Solución C Σ+1 Ponderación 

Solución A - 1 1 3.0 0.5 

Solución B 0 - 0 1.0 0.167 

Solución C 0 1 - 2.0 0.333 

 6 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑪 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑨 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑩 
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Tabla 11-3: Evaluación de soluciones con respecto al costo 

Costo Solución A Solución B Solución C Σ+1 Ponderación 

Solución A - 1 0 2.0 0.333 

Solución B 0 - 0 1.0 0.167 

Solución C 1 1 - 3.0 0.5 

 6 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑨 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑪 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑩 

Tabla 12-3: Evaluación de soluciones con respecto a espacio disponible 

Espacio disponible Solución A Solución B Solución C Σ+1 Ponderación 

Solución A - 1 1 3.0 0.5 

Solución B 0 - 0 1.0 0.167 

Solución C 0 1 - 2.0 0.333 

 6 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑨 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑪 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑩 

Tabla 13-3: Evaluación de soluciones con respecto al peso 

Peso Solución A Solución B Solución C Σ+1 Ponderación 

Solución A - 1 1 3.0 0.5 

Solución B 0 - 0 1.0 0.167 

Solución C 0 1 - 2.0 0.333 

 6 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Después de evaluar cada característica junto a las alternativas de solución, se realiza la 

ponderación final para encontrar el orden de prioridad, con lo cual se escoge la mejor alternativa 

a desarrollar, lo que se puede observar en la tabla siguiente. 

Tabla 14-3: Ponderaciones finales de las alternativas de solución para la selección del tipo de     

engrane a ensayar 

Conclusión Versatilidad Costo 
Espacio 

disponible 
Peso Σ Prioridad 

Solución A 0.367*0.500 0.273*0.333 0.136*0.500 0.136*0.500 0.410 1 

Solución B 0.367*0.167 0.273*0.167 0.136*0.167 0.136*0.167 0.152 3 

Solución C 0.367*0.333 0.273*0.500 0.136*0.333 0.136*0.333 0.348 2 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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La solución A correspondiente a un equipo con tres ejes, al rotar 180° se accionará cada tipo de 

engrane prestando la facilidad de cambiar el tipo de engrane que se desee ensayar. 

 Función: Material del soporte estructural  

Las posibles soluciones para esta función, se tiene: 

A. Acero negro (A36) 

B. Fundición gris 

C. Acero inoxidable (A304) 

Criterios de evaluación 

Disponibilidad: Que exista disponible el material en el mercado. 

Proceso constructivo: Facilidad para estructurar el equipo. 

Costo: El sistema deberá ser de costo moderado de modo que no encarezca el precio final del 

conjunto. 

Peso: Que sea moderado para que no exista dificulta por parte del operador al realizar esta acción. 

Disponibilidad > proceso constructivo > costo > 𝑝𝑒𝑠𝑜 

Tabla 15-3: Evaluación de los criterios más importantes para la selección del material del soporte 

estructural 

Criterio Disponibilidad 
Procesos 

constructivos 
Costo Peso Σ+1 Ponderación 

Disponibilidad - 1 1 1 4.0 0.444 

Procesos 

constructivos 
0 - 1 1 3.0 0.333 

Costo 0 0 - 1 2.0 0.223 

     9 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

A continuación, se determina la mejor alternativa mediante el siguiente procedimiento: 

𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑨 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑪 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑩 
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Tabla 16-3: Evaluación de soluciones con respecto a disponibilidad 

Disponibilidad Solución A Solución B Solución C Σ+1 Ponderación 

Solución A - 1 1 3.0 0.5 

Solución B 0 - 0 1.0 0.167 

Solución C 0 1 - 2.0 0.333 

 6 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑨 = 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑪 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑩 

Tabla 17-3: Evaluación de soluciones con respecto a proceso constructivo 

Procesos constructivos Solución A Solución B Solución C Σ+1 Ponderación 

Solución A - 1 0.5 2.5 0.416 

Solución B 0 - 0 1.0 0.167 

Solución C 0.5 1 - 2.5 0.416 

 6 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑨 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑪 > 𝑺𝒐𝒍𝒖𝒄𝒊ó𝒏  𝑩 

Tabla 18-3: Evaluación de soluciones con respecto a costo 

Costo Solución A Solución B Solución C Σ+1 Ponderación 

Solución A - 1 1 3.0 0.5 

Solución B 0 - 0 1.0 0.167 

Solución C 0 1 - 2.0 0.333 

 6 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

A continuación, se muestra la ponderación final encontrar la mejor alternativa para seleccionar el 

material del soporte estructural. 

Tabla 19-3: Ponderaciones finales de las alternativas de solución para la selección del material 

del soporte estructural 

Conclusión Disponibilidad Procesos constructivos Costo Σ Prioridad 

Solución A 0.444*0.500 0.333*0.416 0.223*0.500 0.472 1 

Solución B 0.444*0.167 0.333*0.167 0.223*0.167 0.167 3 

Solución C 0.444*0.333 0.333*0.416 0.223*0.333 0.361 2 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

La solución A correspondiente al acero A36, seguido del acero inoxidable y muy por debajo se 

encuentra la fundición gris en base a los criterios analizados. 



72 

 

3.3  Diseño de detalle 

Como parte inicial se dispone de un motor por lo que se toma los siguientes datos como 

parámetros de diseño: 

Potencia transmitida, H: 1 Hp = 0.75 kW 

Velocidad, n: 2293.33 rpm 

Relación de transmisión: 2 

Módulo: 2.5 

3.3.1 Diseño de engranes 

3.3.1.1 Diseño del engrane recto 

El material seleccionado es el acero AISI/SAE 5115 el cuál es sometido a un tratamiento térmico 

de cementado y se obtiene una dureza de 610 HB. 

Considerando que se tiene un módulo de 2.5 mm se asume: 

𝑁𝑝 = 25 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 

Cálculo del ancho de cara del diente 

Diámetro primitivo del piñón:  

𝑑 = 𝑚 ∗ 𝑁𝑝 

𝑑 = 2.5 𝑚𝑚 ∗ 25 

𝑑 = 62.5 𝑚𝑚  

Factor de forma de Lewis Y: 

Con el número de dientes del piñón vamos a la tabla 2-2 y obtenemos el factor de Lewis: 

𝑌 = 0.341 

Velocidad del piñón:  

𝑉 =
𝜋𝑑𝑛

60
 (𝑚/𝑠) 

𝑉 =
𝜋(0.0625 𝑚)(2293.33 𝑟𝑝𝑚)

60
  

𝑉 = 7.5049 𝑚/𝑠 

Efectos dinámicos factor de velocidad: 

- Perfil cortado o fresado 
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𝐾𝑣 =
6.1 + 𝑉

6.1
 

𝐾𝑣 =
6.1 + 7.5049

6.1
 

𝐾𝑣 = 2.2303 

- Carga transmitida  

𝑊𝑡 =
60 000 𝐻

𝜋𝑑𝑛
 

𝑊𝑡 =
60 000 (0.75 𝑘𝑊)

𝜋(62.5)(2293.33 𝑟𝑝𝑚)
 

𝑊𝑡 = 0.0999 kN 

𝑊𝑡 = 99.9346 𝑁 

- 𝑆𝑡 = Resistencia a la flexión: Acero completamente endurecidos, Grado 1 

𝑆𝑡 = 0.533𝐻𝐵 + 88.3 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑡 = 0.533(610) + 88.3 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑡 = 413.43 𝑀𝑃𝑎 

Esfuerzo permisible  

𝜎 =
𝐾𝑣 𝑊𝑡

𝐹 𝑚 𝑌
 

𝜎 =
𝑆𝑡
𝑛

 

𝜎 =
413.43 𝑀𝑃𝑎

40
 

𝜎 = 10.33575 𝑀𝑃𝑎 

Ancho de cara 

𝐹 =
𝐾𝑣 𝑊𝑡

𝜎 𝑚 𝑌
 

𝐹 =
(2.2303) (99.9345 𝑁) 

(10.3358 𝑀𝑃𝑎)(2.5 𝑚𝑚)(0.341)
= 25.2956 

Comprobación que el ancho de cara este entre los parámetros 

Condición: 3𝑃 ≤ 𝐹 ≤ 5𝑃 
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𝑃 = 𝜋𝑚 

𝑃 = 𝜋(2.5 𝑚𝑚) 

𝑃 = 7.8539 𝑚𝑚 

3𝑃 ≤ 𝐹 ≤ 5𝑃  

3𝑃 = 23.5619 𝑚𝑚 

5𝑃 = 39.2699 𝑚𝑚 

23.5619 ≤ 𝐹 ≤ 39.2699 

Aproximamos el valor calculado, el ancho de cara para nuestro diente es de 𝐹 = 25 𝑚𝑚 

Fatiga por flexión en el piñón recto 

Nos basamos en las condiciones iniciales y los valores calculados anteriormente por lo que se 

tiene:  

𝑃𝑖ñ𝑜𝑛 𝑟𝑒𝑐𝑡𝑜 =

{
  
 

  
 

 
𝑁𝑝 = 25 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠

𝑛 = 2293.33 𝑟𝑝𝑚
𝐹 = 25 𝑚𝑚

Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑖𝑜𝑛, 𝜃 = 20º
𝑊𝑡 = 99.9345 𝑁
𝑉 = 7.5049 𝑚/𝑠

 

Esfuerzo de flexión 𝜎 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

            

A continuación, se obtiene el valor de cada factor: 

Factor de sobrecarga 𝐾𝑜 

La máquina impulsada es de carga uniforme y la fuente de potencia es de impacto ligero, con 

estos datos se ingresa a la tabla 3-2 y se obtiene el factor de sobrecarga: 

𝐾𝑜 = 1.25 

Factor dinámico 𝐾𝑣 

Se tiene un índice de calidad 𝑄𝑣 = 7 (calidad comercial) 

𝐾𝑣 = (
𝐴 + √200𝑉

𝐴
)

𝐵
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𝐴 = 50 + 56(1 − 𝐵) 

𝐵 = 0.25(12 − 𝑄𝑣)
2/3 

𝐵 = 0.731 

𝐴 = 65.064 

𝐾𝑣 =

(

 
65.064 + √200(7.5049

𝑚
𝑠
)

65.064

)

 

0,731

 

𝐾𝑣 = 1.4070 

Factor de tamaño 𝐾𝑠 

𝐾𝑠 = 1.192(
𝐹√𝑌

𝑃
)

0,0535

 

𝐾𝑠 = 1.192(
25 𝑚𝑚√0.341

7.8539 𝑚𝑚
)

0,0535

 

Recordando que  𝑌 = 0.341 

𝐾𝑠 = 1.2322 

Factor de distribución de carga 𝐾𝑚 

𝐾𝑚 = 𝐶𝑚𝑓 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒)       

Dónde: 

𝐶𝑚𝑐 = 1  (dientes no coronados) Ec. (30) 

En base a la ecuación (31) se aplica: 

𝐶𝑝𝑓 = 
𝐹

10𝑑
− 0.025                                      𝐹 ≤ 25 𝑚𝑚       

𝐶𝑝𝑓 = 
25 𝑚𝑚

10(62.5 𝑚𝑚)
− 0.025   

𝐶𝑝𝑓 = 0.015 

En base a la ecuación (32) se tiene: 

𝐶𝑝𝑚 = 1 
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El factor 𝐶𝑚𝑎 se basa en las constantes empíricas A, B y C de la tabla 4-2  

𝐶𝑚𝑎 = 𝐴 + 𝐵𝐹 + 𝐶𝐹
2 

Con la condición de la curva 2: engranajes cerrados de calidad comercial se tiene: A = 1.27𝑥10−1  

𝐵 = 0.622𝑥10−3; C = −1.69𝑥10−7 

𝐶𝑚𝑎 = 1.27𝑥10
−1 + 0.622𝑥10−3(25 𝑚𝑚) + (−1.69𝑥10−7)(25𝑚𝑚)2 

𝐶𝑚𝑎 = 0.1424 

En base a la ecuación (34) se tiene: 

Ce = 1 

Ahora se reemplaza todos los valores calculados en la ecuación Km: 

𝐾𝑚 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒)       

𝐾𝑚 = 1 + 1((0.015)(1) + (0.1424)(1))       

Km = 1.1574 

Factor de espesor del aro 𝐾𝐵 

Según la ecuación (36) se tiene:  

KB = 1 

Factor geométrico J de resistencia a la flexión 

Este valor se lo obtiene mediante la gráfica 4-2, se ingresa con el número de dientes en la 

horizontal, en este caso 25 dientes y en la parte derecha con el número de dientes del engrane de 

acoplamiento, nuestra corona es de 50 dientes. 

𝐽𝑝 = 0.36 

Con todos los factores calculados reemplazamos en la Ec. 24 y obtenemos el esfuerzo de flexión 

para el piñón recto: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

       

𝜎 = (99.9345 𝑁)(1.25)(1.4070)(1.2322)
1

(25𝑚𝑚)(2.5𝑚𝑚)

(1.1574)(1)

(0.36)
       

𝜎 = 11.1412 𝑀𝑃𝑎 
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Esfuerzo de flexión permisible 

𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 =
𝑆𝑡
𝑆𝐹

𝑌𝑁
𝑌𝜃𝑌𝑍

   

𝑆𝑡, es el esfuerzo de flexión permisible, 𝑁/𝑚𝑚2 

Este valor es el que ya se calculó anteriormente: 

Acero completamente endurecido, grado 1 

𝑆𝑡 = 0.533𝐻𝐵 + 88.3 𝑀𝑃𝑎 

  𝑆𝑡 = 413.43 𝑀𝑃𝑎 

Factor de ciclos de esfuerzo a flexión, 𝑌𝑁 

Este factor se obtiene en base a la gráfica 5-2, con un 𝑁 = 107 

𝑌𝑁 = 1.6831 𝑁
−0.0323  

𝑌𝑁 = 1.6831 (10000000)
−0.0323 

𝑌𝑁 = 1 

Factor de temperatura 𝑌𝜃 

Cuando se tiene una temperatura de operación del aceite de hasta 250°F (120°C), se toma el 

siguiente factor:  

𝑌𝜃 = 1 

Factor de confiabilidad 𝑌𝑍 

El factor de confiabilidad se lo obtiene de la tabla 5-2, en nuestro caso se tiene una confiabilidad 

de 0.99 por lo que:  

𝑌𝑍 = 1 

Factor de seguridad 𝑆𝐹 

Para obtener el valor 𝑆𝐹 se reemplaza los valores anteriormente calculados en la ecuación 

siguiente (ecuación 48):  

𝑆𝐹 = 
𝑆𝑡𝑌𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎
 

𝑆𝐹 =
(413.43 𝑀𝑃𝑎)(1)

(1)(1)(11.1412 𝑀𝑃𝑎)
 

𝑆𝐹 = 37.1090 
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Fatiga por flexión en la corona recta 

Se emplea las mismas condiciones iniciales, pero teniendo en cuenta que el número de dientes 

aumenta por la relación de transmisión y los valores calculados anteriormente por lo que se tiene:  

𝐶𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎 𝑟𝑒𝑐𝑡𝑎 =

{
  
 

  
 

 
𝑁𝐺 = 50 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠
𝑛 = 2293.33 𝑟𝑝𝑚
𝐹 = 25 𝑚𝑚

Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑖𝑜𝑛, 𝜃 = 20°
𝑊𝑡 = 99.9345 𝑁
𝑉 = 7.5049 𝑚/𝑠

 

Con el número de dientes de la corona vamos a la tabla 2-2 con 50 dientes obtenemos el factor de 

Lewis: 

𝑌 = 0.409 

Esfuerzo de flexión 𝜎 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

            

A continuación, se obtiene el valor de cada factor: 

Factor de sobrecarga 𝐾𝑜 

𝐾𝑜 = 1.25 

Factor dinámico 𝐾𝑣 

𝐾𝑣 = 1.4070 

Factor de tamaño 𝐾𝑠 

𝐾𝑠 = 1.192(
𝐹√𝑌

𝑃
)

0,0535

 

𝐾𝑠 = 1.192(
25 𝑚𝑚√0.409

7.8539 𝑚𝑚
)

0,0535

 

Recordando que  𝑌 = 0.409 por que se tiene 50 dientes 

𝐾𝑠 = 1.2382 

Factor de distribución de carga 𝐾𝑚 

𝐾𝑚 = 𝐶𝑚𝑓 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒)       
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Dónde: 

𝐶𝑚𝑐 = 1   (dientes coronados) Ec. (30) 

𝐶𝑝𝑓 = 0.015 

𝐶𝑝𝑚 = 1 

𝐶𝑚𝑎 = 0.1424 

Ce = 1 

Ahora se reemplaza todos los valores calculados en la ecuación Km: 

𝐾𝑚 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒)       

Km = 1.1574 

Factor de espesor del aro 𝐾𝐵 

Según la ecuación (36) se tiene:  

KB = 1 

Factor geométrico J de resistencia a la flexión 

Este valor se lo obtiene mediante la gráfica 4-2, se ingresa con el número de dientes en la 

horizontal, en este caso 50 dientes y en la parte derecha con el número de dientes del engrane de 

acoplamiento, nuestro piñón es de 25 dientes. 

𝐽𝐺 = 0.405 

Con todos los factores calculados reemplazamos en la Ec. 24 y obtenemos el esfuerzo de flexión 

para la corona recta: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

       

𝜎 = (99.9345 𝑁)(1.25)(1.4070)(1.2382)
1

(25𝑚𝑚)(2.5𝑚𝑚)

(1.1574)(1)

(0.405)
       

𝜎 = 9.9516 𝑀𝑃𝑎 

Esfuerzo de flexión permisible 

𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 =
𝑆𝑡
𝑆𝐹

𝑌𝑁
𝑌𝜃𝑌𝑍

   

𝑆𝑡, es el esfuerzo de flexión permisible, 𝑁/𝑚𝑚2 
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Este valor es el que ya se calculó anteriormente: 

Acero completamente endurecido, Grado 1 

𝑆𝑡 = 0.533𝐻𝐵 + 88.3 𝑀𝑃𝑎 

  𝑆𝑡 = 413.43 𝑀𝑃𝑎 

Factor de ciclos de esfuerzo a flexión, 𝑌𝑁 

𝑌𝑁 = 1 

Factor de temperatura 𝑌𝜃 

𝑌𝜃 = 1 

Factor de confiabilidad 𝑌𝑍 

𝑌𝑍 = 1 

Factor de seguridad 𝑆𝐹 

Para obtener el valor 𝑆𝐹 se reemplaza los valores anteriormente calculados en la ecuación 

siguiente (ecuación 48):  

𝑆𝐹 = 
𝑆𝑡𝑌𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎
 

𝑆𝐹 =
(413.43 𝑀𝑃𝑎)(1)

(1)(1)(9.9516 𝑀𝑃𝑎)
 

𝑆𝐹 = 41.54 

Desgaste superficial en el piñón recto  

𝜎𝐶 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
   

Coeficiente elástico 𝐶𝑃 

Este valor se lo obtiene de tabla según el material 

𝐶𝑃 = 191  √𝑀𝑃𝑎 

Factor de condición superficial 𝐶𝑓 

AGMA recomienda tomar el valor 𝐶𝑓 = 1 siempre que la condición de superficie apropiada sea 

lograda. 

𝐶𝑓 = 1 
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Factor geométrico de resistencia superficial, I 

De la ecuación (51) elegimos la opción de engranes externos y calculamos: 

𝐼 =
cos∅𝑡 sin∅𝑡

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 + 1
 

𝑚𝐺 =
𝑁𝐺
𝑁𝑝

=
𝑑𝐺
𝑑𝑝
    

Donde 𝑚𝑁 = 1 para engranes rectos. 

𝐼 =
(cos 20°)(sin 20°)

2(1)

2

2 + 1
 

𝐼 = 0.1071 

Esfuerzo de contacto permisible 𝜎𝐶,𝑝𝑒𝑟𝑚 

𝜎𝐶,𝑝𝑒𝑟𝑚 =
𝑆𝐶
𝑆𝐻

𝑍𝑁𝑍𝑊
𝑌𝜃𝑌𝑍

   

Esfuerzo de contacto permisible, 𝑆𝐶 

Se aplica la ecuación (54) ya que es un acero completamente endurecido: 

𝑆𝐶 = 2.22𝐻𝐵 + 200 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝐶 = 2.22 (610) + 200 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝐶 = 1554.2 𝑀𝑃𝑎 

Factor de ciclos de esfuerzos de resistencia a la picadura, 𝑍𝑁 

De la gráfica 6-2. Se elige la ecuación: 

𝑍𝑁 = 2.466𝑁
−0.056 

𝑍𝑁 = 2.466(2 ∗ 10
7)−0.056 

𝑍𝑁 = 1 

Factor de relación de la dureza 𝑍𝑊 

Se ingresa a la gráfica 7-2. Y se obtiene: 

𝑍𝑊 = 1 

Factor de seguridad 𝑆𝐻 

𝑆𝐻 = 
𝑆𝐶𝑍𝑁𝑍𝑊/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎𝐶
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𝜎𝐶 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
    

𝜎𝐶 = (191 √𝑀𝑃𝑎)√(99.9345)(1.25)(1.4075)(1.232)
1.1574

(62.5)(25)

1

(0.1071)
    

𝜎𝐶 = 233.7345 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝐻 = 
(1554.2 𝑀𝑃𝑎)(1)(1)/(1)(1)

233.7345 𝑀𝑃𝑎
 

𝑆𝐻 = 6.3961 

Desgaste superficial en la corona recta 

𝑆𝐻 = 
𝑆𝐶𝑍𝑁𝑍𝑊/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎𝐶
 

La mayoría de los coeficientes se mantienen ya que es el mismo material, el coeficiente que 

cambia es 𝑍𝑁. 

Factor de ciclos de esfuerzos de resistencia a la picadura, 𝑍𝑁 

De la gráfica 6-2: Se elige la ecuación: 

𝑍𝑁 = 2.466𝑁
−0.056 

𝑍𝑁 = 2.466. (2 ∗ 10
7)−0.056 

𝑍𝑁 = 1.040 

Factor de seguridad corona recta 

𝑆𝐻 = 
𝑆𝐶𝑍𝑁𝑍𝑊/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎𝐶
 

𝑆𝐻 = 
(1554.2 𝑀𝑃𝑎)(1.040)(1)/(1)(1)

233.7345 𝑀𝑃𝑎
 

𝑆𝐻 = 6.9154 

3.3.1.2 Diseño de engranes helicoidales (piñón y corona) 

El material seleccionado es el acero AISI/SAE 5115 el cuál es sometido a un tratamiento térmico 

de cementado y se obtiene una dureza de 610 HB. 

Considerando que se tiene un ángulo de hélice de 20° y módulo de 2.5 mm se asume: 

𝑁𝑝 = 23 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 
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Cálculo del ancho de cara del diente 

Diámetro de primitivo del piñón:  

𝑑 =
𝑚 ∗ 𝑁𝑝
cos𝜓

 

𝑑 =
2.5 𝑚𝑚 ∗ 23

cos (20°)
= 61.1902 𝑚𝑚 

Factor de forma de Lewis Y: 

Con el número de dientes del piñón vamos a la tabla 2-2 y obtenemos el factor de Lewis (valor 

interpolado): 

𝑌 = 0.334 

Velocidad del piñón helicoidal:  

𝑉 =
𝜋𝑑𝑛

60
 (𝑚/𝑠) 

𝑉 =
𝜋(0.06119 𝑚)(2293.33 𝑟𝑝𝑚)

60
= 7.3476 𝑚/𝑠 

Efectos dinámicos factor de velocidad: 

- Perfil cortado o fresado 

𝐾𝑣 =
6.1 + 𝑉

6.1
 

𝐾𝑣 =
6.1 + 7.3476 𝑚/𝑠

6.1
 

𝐾𝑣 = 2.2045 

- Carga transmitida  

𝑊𝑡 =
60 000 𝐻

𝜋𝑑𝑛
 

𝑊𝑡 =
60 000 (0.75 𝑘𝑊)

𝜋(61.1902𝑚𝑚)(2293.33 𝑟𝑝𝑚)
 

𝑊𝑡 = 0.1020 kN 

𝑊𝑡 = 102.0737 𝑁 

- 𝑆𝑡 = Resistencia a la flexión: Acero completamente endurecidos, Grado 1 

𝑆𝑡 = 0.533𝐻𝐵 + 88.3 𝑀𝑃𝑎 
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𝑆𝑡 = 0.533(610) + 88.3 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑡 = 413.43 𝑀𝑃𝑎 

Esfuerzo permisible  

𝜎 =
𝐾𝑣 𝑊𝑡

𝐹 𝑚 𝑌
 

𝜎 =
𝑆𝑡
𝑛

 

𝜎 =
413.43 𝑀𝑃𝑎

40
 

𝜎 = 10.3358 𝑀𝑃𝑎 

Ancho de cara 

𝐹 =
𝐾𝑣 𝑊𝑡

𝜎 𝑚 𝑌
 

𝐹 =
(2.2045) (102.0737 𝑁) 

(10.3358 𝑀𝑃𝑎)(2.5 𝑚𝑚)(0.334)
 

𝐹 = 26.0731 𝑚𝑚 

Comprobación que el ancho de cara este entre los parámetros 

Condición: 3𝑃 ≤ 𝐹 ≤ 5𝑃 

𝑃 = 𝜋𝑚 

𝑃 = 𝜋(2.5 𝑚𝑚) 

𝑃 = 7.8539 𝑚𝑚 

3𝑃 ≤ 𝐹 ≤ 5𝑃  

3𝑃 = 23.5619 𝑚𝑚 

5𝑃 = 39.2699 𝑚𝑚 

23.5619 ≤ 𝐹 ≤ 39.2699 

Si le redondeamos el valor calculado, el ancho de cara para nuestro diente es de 𝐹 = 25 𝑚𝑚 

Fatiga por flexión en el piñón helicoidal  

Nos basamos en las condiciones iniciales y los valores calculados anteriormente por lo que se 

tiene:  
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𝑃𝑖ñ𝑜𝑛 ℎ𝑒𝑙𝑖𝑐𝑜𝑖𝑑𝑎𝑙 =

{
 
 
 

 
 
 

 
𝑁𝑝 = 23 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠

𝑛 = 2293.33 𝑟𝑝𝑚
𝐹 = 25 𝑚𝑚

Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑖𝑜𝑛, 𝜃 = 20°

Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 ℎé𝑙𝑖𝑐𝑒 = 20°
𝑊𝑡 = 102.0737 𝑁
𝑉 = 7.3476 𝑚/𝑠

 

Esfuerzo de flexión 𝜎 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

            

A continuación, se obtiene el valor de cada factor: 

Los factores se obtienen de la misma manera que se explicó en engranes rectos a excepción del 

factor geométrico J.  

Factor de sobrecarga 𝐾𝑜 

En la tabla 3-2 se obtiene el factor de sobrecarga: 

𝐾𝑜 = 1.25 

Factor dinámico 𝐾𝑣 

Se tiene un índice de calidad 𝑄𝑣 = 7 (calidad comercial) 

𝐵 = 0.731 

𝐴 = 65.064 

𝐾𝑣 =

(

 
65.064 + √200(7.3476

𝑚
𝑠 )

65.064

)

 

0.731

 

𝐾𝑣 = 1.4030 

Factor de tamaño 𝐾𝑠 

𝐾𝑠 = 1.192(
𝐹√𝑌

𝑃
)

0.0535

 

𝐾𝑠 = 1.192(
25 𝑚𝑚√0.334

7.8539 𝑚𝑚
)

0.0535

 

Recordando que  𝑌 = 0.334 

𝐾𝑠 = 1.2315 
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Factor de distribución de carga 𝐾𝑚 

𝐾𝑚 = 𝐶𝑚𝑓 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒)       

Dónde: 

𝐶𝑚𝑐 = 1 (dientes coronados) Ec. (30) 

𝐶𝑝𝑓 = 0.01585 

𝐶𝑝𝑚 = 1 

𝐶𝑚𝑎 = 𝐴 + 𝐵𝐹 + 𝐶𝐹
2 

Con la condición de la curva 2: engranajes cerrados de calidad comercial se tiene: A = 1.27𝑥10−1  

𝐵 = 0.622𝑥10−3; C = −1.69𝑥10−7 

𝐶𝑚𝑎 = 1.27𝑥10
−1 + 0.622𝑥10−3(25 𝑚𝑚) + (−1.69𝑥10−7)(25𝑚𝑚)2 

𝐶𝑚𝑎 = 0.1424 

En base a la ecuación (34) se tiene: 

Ce = 1 

Ahora se reemplaza todos los valores calculados en la ecuación Km: 

𝐾𝑚 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒)       

𝐾𝑚 = 1 + 1((0.01585)(1) + (0.1424)(1))       

Km = 1.1583 

Factor de espesor del aro 𝐾𝐵 

Según la ecuación (36) se tiene:  

KB = 1 

Factor geométrico J de resistencia a la flexión 

Este valor se lo obtiene realizando la multiplicación de 𝐽 = 𝐽′(𝑓𝑚). En la gráfica 9-2, se ingresa 

con el ángulo de hélice en la horizontal, en este caso 20° y en la parte derecha con el número de 

dientes de nuestro engrane, que sería 23. 

Y se obtiene:  

𝐽′ = 0.52 

En la gráfica 10-2, ingresamos de la misma forma y se obtiene: 

𝑓𝑚 = 0.938 
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𝐽 = 𝐽′(𝑓𝑚) 

𝐽 = (0.52)(0.938) 

𝐽𝑝 = 0.4878 

Con todos los factores calculados reemplazamos en la Ec. 24 y obtenemos el esfuerzo de flexión 

para el piñón helicoidal: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

       

𝑚𝑡 =
𝑚𝑛

cos𝜙
=
2.5 𝑚𝑚

cos 20°
= 2.6604 𝑚𝑚 

𝜎 = (102.0737𝑁)(1.25)(1.4030)(1.2315)
1

(25𝑚𝑚)(2.6604𝑚𝑚)

(1.1583)(1)

(0.4878)
       

𝜎 = 7.8712 𝑀𝑃𝑎 

Esfuerzo de flexión permisible 

𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 =
𝑆𝑡
𝑆𝐹

𝑌𝑁
𝑌𝜃𝑌𝑍

   

𝑆𝑡, es el esfuerzo de flexión permisible, 𝑁/𝑚𝑚2 

Este valor es el que ya se calculó anteriormente: 

Acero completamente endurecido, Grado 1 

𝑆𝑡 = 0.533𝐻𝐵 + 88.3 𝑀𝑃𝑎 

  𝑆𝑡 = 413.43 𝑀𝑃𝑎 

Factor de ciclos de esfuerzo a flexión, 𝑌𝑁 

Este factor se obtiene en base a la gráfica 5-2, con un 𝑁 = 107 

𝑌𝑁 = 1.6831 𝑁
−0.0323  

𝑌𝑁 = 1.6831 (10000000)
−0.0323 

𝑌𝑁 = 1 

Factor de temperatura 𝑌𝜃 

Cuando se tiene una temperatura de operación del aceite de hasta 250°F (120°C), se toma el 

siguiente factor:  

𝑌𝜃 = 1 
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Factor de confiabilidad 𝑌𝑍 

El factor de confiabilidad se lo obtiene de la tabla 5-2, en nuestro caso se tiene una confiabilidad 

de 0.99 o 99% por lo que:  

𝑌𝑍 = 1 

Factor de seguridad 𝑆𝐹 

Para obtener el valor 𝑆𝐹 se reemplaza los valores anteriormente calculados en la ecuación 

siguiente (ecuación 48):  

𝑆𝐹 = 
𝑆𝑡𝑌𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎
 

𝑆𝐹 =
(413.43 𝑀𝑃𝑎)(1)

(1)(1)(7.8712 𝑀𝑃𝑎)
 

𝑆𝐹 = 52.5254 

Fatiga por flexión en la corona helicoidal  

Nos basamos en las condiciones iniciales y los valores calculados anteriormente por lo que se 

tiene:  

𝐶𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎 ℎ𝑒𝑙𝑖𝑐𝑜𝑖𝑑𝑎𝑙 =

{
 
 
 

 
 
 

 
𝑁𝐺 = 46 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠
𝑛 = 2293.33 𝑟𝑝𝑚
𝐹 = 25 𝑚𝑚

Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑖𝑜𝑛, 𝜃 = 20°

Á𝑛𝑔𝑢𝑙𝑜 𝑑𝑒 ℎé𝑙𝑖𝑐𝑒 = 20°
𝑊𝑡 = 102.0737 𝑁
𝑉 = 7.3476 𝑚/𝑠

 

Esfuerzo de flexión 𝜎 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
1

𝐹𝑚𝑡

𝐾𝑚𝐾𝐵
𝐽

            

A continuación, se obtiene el valor de cada factor: 

Los factores se obtienen de la misma manera que se explicó en el cálculo del piñón helicoidal. 

Factor de sobrecarga 𝐾𝑜 

𝐾𝑜 = 1.25 

Factor dinámico 𝐾𝑣 

Se tiene un índice de calidad 𝑄𝑣 = 7 (calidad comercial) 

𝐾𝑣 = 1.4875 
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Factor de tamaño 𝐾𝑠 

𝐾𝑠 = 1.192(
𝐹√𝑌

𝑃
)

0.0535

 

Recordando que  𝑌 = 0.4021 ya que la corona helicoidal tiene 46 dientes 

𝐾𝑠 = 1.192(
25 𝑚𝑚√0.4021

7.8539 𝑚𝑚
)

0,0535

 

𝐾𝑠 = 1.2376 

Factor de distribución de carga 𝐾𝑚 

𝐾𝑚 = 𝐶𝑚𝑓 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒)       

Dónde: 

𝐶𝑚𝑐 = 1 ( 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 𝑛𝑜 𝑐𝑜𝑟𝑎𝑛𝑎𝑑𝑜𝑠)  Ec. (30) 

𝐶𝑝𝑓 = 0.01585 

𝐶𝑝𝑚 = 1 

𝐶𝑚𝑎 = 𝐴 + 𝐵𝐹 + 𝐶𝐹
2 

Con la condición de la curva 2: engranajes cerrados de calidad comercial se tiene: 

A = 1.27𝑥10−1  

𝐵 = 0.622𝑥10−3; C = −1.69𝑥10−7 

𝐶𝑚𝑎 = 1.27𝑥10
−1 + 0.622𝑥10−3(25 𝑚𝑚) + (−1.69𝑥10−7)(25𝑚𝑚)2 

𝐶𝑚𝑎 = 0.1424 

En base a la ecuación (37) se tiene: 

Ce = 1 

Ahora se reemplaza todos los valores calculados en la ecuación Km: 

𝐾𝑚 = 1 + 1((0.0166)(1) + (0.1424)(1))       

Km = 1.1583 

Factor de espesor del aro 𝐾𝐵 

Según la ecuación (34) se tiene:  

KB = 1 
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Factor geométrico J de resistencia a la flexión 

Este valor se lo obtiene realizando la multiplicación de 𝐽 = 𝐽′(𝑓𝑚). En la gráfica 9-2, se ingresa 

con el ángulo de hélice en la horizontal, en este caso 20° y en la parte derecha con el número de 

dientes del engrane, que sería 46. 

Y se obtiene:  

𝐽′ = 0.581 

En la gráfica 10-2, ingresamos de la misma forma y se obtiene: 

𝑓𝑚 = 0.97 

𝐽 = 𝐽′(𝑓𝑚) 

𝐽 = (0.581)(0.97) 

𝐽𝐺 = 0.5636 

Con todos los factores calculados reemplazamos en la Ec. 24 y obtenemos el esfuerzo de flexión 

para la corona helicoidal:   

𝜎 = (102.0737 𝑁)(1.25)(1.4030)(1.2376)
1

(25𝑚𝑚)(2.6604𝑚𝑚)

(1.1583)(1)

(0.5636)
       

𝜎 = 6.8463 𝑀𝑃𝑎 

Esfuerzo de flexión permisible 

𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 =
𝑆𝑡
𝑆𝐹

𝑌𝑁
𝑌𝜃𝑌𝑍

   

𝑆𝑡, es el esfuerzo de flexión permisible, 𝑁/𝑚𝑚2 

Este valor es el que ya se calculó anteriormente: Acero completamente endurecido, Grado 1 

 𝑆𝑡 = 413.43 𝑀𝑃𝑎 

Factor de ciclos de esfuerzo a flexión, 𝑌𝑁 

Este factor se obtiene en base a la gráfica 5-2, con un 𝑁 = 107 

𝑌𝑁 = 1.6831 𝑁
−0.0323  

𝑌𝑁 = 1 

Factor de temperatura 𝑌𝜃 

Cuando se tiene una temperatura de operación del aceite de hasta 250°F (120°C), se toma el 

siguiente factor:  
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𝑌𝜃 = 1 

Factor de confiabilidad 𝑌𝑍 

El factor de confiabilidad se lo obtiene de la tabla 5-2, en nuestro caso se tiene una confiabilidad 

de 0.99 o 99% por lo que:  

𝑌𝑍 = 1 

Factor de seguridad 𝑆𝐹 

Para obtener el valor 𝑆𝐹 se reemplaza los valores anteriormente calculados en la ecuación 

siguiente (ecuación 48):  

𝑆𝐹 = 
𝑆𝑡𝑌𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎
 

𝑆𝐹 =
(413.43 𝑀𝑃𝑎)(1)

(1)(1)(6.8463 𝑀𝑃𝑎)
 

𝑆𝐹 = 60.3871 

Desgaste superficial en el piñón helicoidal 

𝜎𝐶 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
   

Todos los factores (𝐶𝑝, 𝑊𝑡, 𝐾𝑜, 𝐾𝑣, 𝐾𝑠, 𝐾𝑚, F, 𝐶𝑓, 𝑑𝑝) son similares al análisis anterior en flexión 

se debe tener en consideración que el cálculo del factor de geometría para la resistencia a la 

picadura I conlleva un procedimiento diferente. 

Factor geométrico de resistencia superficial, I 

De la ecuación (51) elegimos la opción de engranes externos y calculamos: 

𝐼 =
cos∅𝑡 sin∅𝑡

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 + 1
 

𝑚𝐺 =
𝑁𝐺
𝑁𝑝

=
𝑑𝐺
𝑑𝑝

=
61.1902

12.3804
= 2  

La relación de repartición de carga es igual a:  

𝑚𝑁 =
𝑝𝑁
0.95𝑍

  

𝑝𝑁 = 𝑝𝑛 cos𝜙𝑛  

𝑝𝑛 = 𝜋 ∗ 2.5 𝑚𝑚 

𝑝𝑛 = 7.854 
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𝑝𝑁 = 7.854 ∗ cos20° 

𝑝𝑁 = 7.38 

𝑍 = [(𝑟𝑝 + 𝑎)
2 − 𝑟𝑏𝑝

2 ]
1/2

+ [(𝑟𝐺 + 𝑎)
2 − 𝑟𝑏𝐺

2 ]
1/2

− (𝑟𝑝 + 𝑟𝐺)𝑠𝑒𝑛𝜙𝑡                       

Para el cálculo de 𝑟𝑝, 𝑟𝐺, 𝑟𝑏𝑝 y 𝑟𝑏𝐺 se tiene lo siguiente: 

𝑟𝑏 = 𝑟 cos𝜙𝑡     

𝜙𝑡 = tan
−1
tan 𝜃

cos𝜙
 

𝜙𝑡 = 21.1728° 

𝑟𝑏𝑝 = 30.595 ∗ cos 21.1728   

𝑟𝑏𝑝 = 28.5298 

𝑟𝑏𝐺 = 61.190 ∗ cos 21.1728 

𝑟𝑏𝐺 = 57.06 

𝑎 = 2.5 

Se sustituye todos los valores para obtener Z: 

𝑍 = 11.9176 

Ahora se reemplaza Z en la ecuación siguiente: 

𝑚𝑁 =
𝑝𝑁
0.95𝑍

  

𝑚𝑁 =
7.38

0.95 ∗ 11.9176
= 0.6519 

Se reemplaza todos los valores calculados para obtener I: 

𝐼 =
cos(21.1728) ∗ sin(21.1728)

2 ∗ (0.6519)
∗

2

2 + 1
 

𝐼 = 0.1722 

Factor de ciclos de esfuerzos de resistencia a la picadura, 𝑍𝑁 

De la gráfica 6-2. Se elige la ecuación: 

𝑍𝑁 = 2.466𝑁
−0.056 

𝑍𝑁 = 2.466. (2 ∗ 10
7)−0.056 

𝑍𝑁 = 0.9619 
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Finalmente se obtiene el esfuerzo de contacto 𝜎𝐶 

𝜎𝐶 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
   

𝜎𝐶 =  191√𝑀𝑃𝑎√(102.0737)(1.25)(1.4030)(1.2315)
(1.1583)

(61.1902𝑚𝑚)(25𝑚𝑚)

1

(0.1722)
   

𝜎𝐶 = 188.0398 𝑀𝑃𝑎 

Factor de seguridad piñón helicoidal 

𝑆𝐻 = 
𝑆𝐶𝑍𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎𝐶
 

𝑆𝐻 = 
(1554.2𝑀𝑃𝑎) ∗ (0.9619)/(1)(1)

188.0398
 

𝑆𝐻 = 7.9505 

Desgaste superficial en la corona helicoidal 

𝜎𝐶 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝐺𝐹

𝐶𝑓

𝐼
   

Todos los factores (𝐶𝑝, 𝑊𝑡, 𝐾𝑜, 𝐾𝑣, 𝐾𝑠, 𝐾𝑚, F, 𝐶𝑓, 𝑑𝑝) se hallan de forma similar al análisis 

anterior de flexión, se debe tomar en cuenta que el cálculo del factor de geometría para la 

resistencia a la picadura I ya se analizó en el desgaste superficial del piñón helicoidal 

𝜎𝐶 =  191√𝑀𝑃𝑎√(102.0737)(1.25)(1.4030)(1.2376)
(1.1583)

(122.3804 𝑚𝑚)(25𝑚𝑚)

1

(0.1722)
  

𝜎𝐶 = 133.2948 𝑀𝑃𝑎 

Factor de seguridad corona helicoidal 

𝑆𝐻 = 
𝑆𝐶𝑍𝑁/(𝑌𝜃𝑌𝑍)

𝜎𝐶
 

𝑆𝐻 = 
(1554.2𝑀𝑃𝑎) ∗ (0.9619)/(1)(1)

133.2948 𝑀𝑃𝑎
 

𝑆𝐻 = 11.2158 
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3.3.2 Diseño de árboles de transmisión  

Para el diseño de los árboles de transmisión haremos uso del criterio propuesto por la ASME 

B106.1 M, analizando su comportamiento mecánico, lo que comprende resistencia, rigidez y 

resonancia. 

Se considera un coeficiente de seguridad mínimo de 5 así como el material AISI 4340, cuyas 

propiedades mecánicas se presentan a continuación.  

Tabla 20-3: Propiedades mecánicas del acero AISI 4340. 

AISI 4340 

 𝑆𝑦 900 MPa 

𝑆𝑢𝑡  1200 MPa 

Fuente: (Bohler, 2011) 

3.3.2.1  Árbol de transmisión 1 

En este árbol de transmisión se encuentra montado los piñones helicoidales, donde tenemos los 

siguientes datos: 

Tabla 21-3: Datos del piñón del engrane helicoidal 

𝑊𝑡 𝜓 ∅𝑛 𝑑𝑝 𝐹 𝐴𝑛𝑐ℎ𝑜𝑚𝑎𝑛𝑧 

𝑁 ° ° mm mm mm 

102.074 20 20 61.19 25 20 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Cálculo del torque, fuerza radial y fuerza axial 

 Torque  

𝑇 = 𝑊𝑡 (
𝑑𝑝
2
) 

𝑇 = 102.074(
61.19

2
)            →     𝑇 = 3 122.954 𝑁.𝑚𝑚 

 Fuerza radial  

𝑊𝑟 = 𝑊𝑡 . 𝑇𝑔 (∅𝑛)/ 𝐶𝑜𝑠(𝜓) 

𝑊𝑟 =
102.074 tan(20)

𝐶𝑜𝑠(20)
              →         𝑊𝑟 = 39.536 𝑁   

 Fuerza tangencial 

𝑊𝑎 = 𝑊𝑡 . 𝑇𝑔(𝜓) 

𝑊𝑎 = 102.074 tan(20)               →         𝑊𝑎 = 37.150 𝑁   
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 Momento producido por la carga axial 

𝑀𝑎 =  𝑊𝑎 (
𝑑𝑝
2
) 

𝑀𝑎 =  37.150 (
61.19

2
) = 1 136.617 𝑁.𝑚𝑚 

Diagrama de cuerpo libre  

 

Figura 5-3. Dimensionamiento árbol de transmisión 1 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

 

Figura 6-3. Diagrama de cuerpo libre 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Reacciones 

 

Figura 7-3. Reacciones en los apoyos 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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Diagramas de momento flector 

 

Figura: 8-3. Diagrama de momento flector respecto eje y. 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

 

Figura 9-3. Diagrama de momento flector respecto eje z. 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Se tiene el punto crítico D, para hallar se resultante se utiliza el teorema de Pitágoras, como se 

muestra a continuación: 

𝑀𝑓 = √𝑀3−3
2 + 𝑀2−2

2 

𝑀𝑓 = √(0 )
2 + (28 033.27)2 = 28 033.27 𝑁.𝑚𝑚 

Cálculo del diámetro mediante la ecuación del ASME B106.1M 

𝑑 =  {
16 𝑛

ᴨ
 [4(

𝑘𝑓 . 𝑀𝑎

𝑆𝑒
)

2

+  3 (
𝑘𝑓𝑠. 𝑇𝑎

𝑆𝑒
)

2

+  4(
𝑘𝑓 . 𝑀𝑚

𝑆𝑦
)

2

+  3(
𝑘𝑓𝑠. 𝑇𝑚

𝑆𝑦
)

2

]

1
2⁄

}

1
3⁄

 

Para la primera iteración se asume un valor de 𝑘𝑓𝑓 = 1,6, 𝑘𝑓𝑠 = 1,4 y 𝑘 = 0.6 

Tabla 22-3: Valores de momentos flectores y torsores 

𝑀𝑎[𝑁.𝑚𝑚] 28 033.27 

𝑀𝑚[𝑁.𝑚𝑚] 0 

𝑇𝑎[𝑁.𝑚𝑚] 0 

𝑇𝑚[𝑁.𝑚𝑚] 3 122.954  

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Cálculo de límite de fatiga 

𝑆𝑒 = 𝑘𝑎. 𝑘𝑏 . 𝑘𝑐 . 𝑘𝑑 . 𝑘𝑔. 𝑆𝑒′ 

𝑆𝑒′ = 0.5 𝑆𝑢𝑡 

𝑆𝑒
′ = 0.5 (1200 𝑀𝑃𝑎)     →     𝑆𝑒

′ = 600 𝑀𝑃𝑎 

A 
B C 

D 

A 
B C D 

𝑀3−3 = −7126.72 𝑁.𝑚𝑚 

𝑀2−2 = −28 033.27  𝑁.𝑚𝑚 

E 

E 



97 

 

 

Se asume:    𝑘 = 𝑘𝑎. 𝑘𝑏 . 𝑘𝑐 . 𝑘𝑑 . 𝑘𝑔        →    𝑘 = 0.6 

Finalmente se tiene: 

𝑆𝑒 = 𝑘. 𝑆𝑒
′  

𝑆𝑒 = 0.6(600 𝑀𝑃𝑎)   →     𝑆𝑒 = 360 𝑀𝑝𝑎 

Reduciendo la ecuación de la ASME B106 M, y reemplazando datos se tiene: 

𝑑 =  {
16(5)

𝜋
 [4(

1.6(28 033.27)

360
)

2

+  3(
1.4(3 122.954)

900
)

2

]

1
2⁄

}

1
3⁄

 

𝑑 =  18.51 𝑚𝑚 

Tomando 𝑑 =  25 𝑚𝑚, se tiene un factor de seguridad de 𝑛 = 12.30 

Recálculo de los valores asumidos 

Cálculo del límite de fatiga 

 𝑘𝑎 → Factor de modificación de la condición superficial. 

Acabado tipo rectificado fino: 

𝑘𝑎 = 𝑎.  𝑆𝑢𝑡
𝑏               ;     {

𝑎 = 1.58
𝑏 = −0.085

} 

𝑘𝑎 = 1.58 (380)
−0.085        →      𝑘𝑎 = 0.9536 

 𝑘𝑏 → Factor de modificación del tamaño. 

𝑘𝑏 = 1.24 𝑑
−0.107 

𝑘𝑏 = 1.24 (26)
−0.107        →     𝑘𝑏 = 0.875  

 𝑘𝑐 → Factor de confiabilidad. 

Para una confiabilidad de 99 %, se tiene: 𝑘𝑐 = 0.814 

 𝑘𝑑 → Factor de modificación de la temperatura. 

A temperatura ambiente: 𝑘𝑑 = 1 

 𝑘𝑔 → Factor de modificación de efectos varios. 

En ausencia de factores efectos varios: 𝑘𝑔 = 1 

Entonces, se tiene: 

𝑘 = 𝑘𝑎 . 𝑘𝑏 . 𝑘𝑐 . 𝑘𝑑 . 𝑘𝑔   

𝑘 = (0.9536)(0.875)(0.814)(1)(1)          →  𝑘 = 0.678 
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Finalmente se debe reemplazar en la ecuación de la ASME B106 M, para validar su resultado, 

caso contrario de debe realizar iteraciones de modo que cumpla el factor mínimo de seguridad. 

1

𝜂
=  

16

𝜋 . 𝑑3
 [4 (

𝑘𝑓 .𝑀𝑎

𝑆𝑒
)

2

+  3(
𝑘𝑓𝑠. 𝑇𝑚

𝑆𝑦
)

2

]

1
2⁄

 

1

𝜂
=  

16

𝜋 (25)3
 [4 (

1.6(28 033.27)

0.678(600)
)

2

+  3(
1.4(3 122.954)

900
)

2

]

1
2⁄

        →      𝜂 = 13.9 

Por lo tanto, el diseño del eje de transmisión es adecuado. 

Análisis de rigidez 

Para la deflexión máxima en árboles que soportan ruedas dentadas se tiene una resistencia 

permisible de [𝑦] = (0.0002 − 0.0003)𝐿, donde L es la distancia entre apoyos.  

Siendo conservador, para el análisis se toma [𝑦] = (0.0003)𝐿.  

[𝑦] = 0.0003 (262)       →         [𝑦] = 0.065 𝑚𝑚 

Para hallar la deflexión máxima en el árbol se hace uso del software SAP 2000, y se tiene: 

Tabla 23-3: Deflexión máxima del árbol 1 

Deflexión del árbol 1 

En el punto 

C 

XZ (mm) 0.0081 Deflexión total 

(𝝆) 
0.0232 

XY (mm) 0.0217 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

[𝒚] > 𝝆 

Entonces se concluye que el diseño cumple por rigidez. 

Análisis de resonancia 

Para el análisis del comportamiento vibracional se hace uso del criterio de Rayleight-Rithz y 

Dunkerley, donde para asegurar que el sistema no sufra fenómenos de resonancia el mismo debe 

tener una velocidad de rotación fuera del rango que se obtiene mediante los dichos criterios. 
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Figura 10-3. Ubicación de masas en el árbol de transmisión 1. 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

 Rayleight-Ritz 

𝑛𝑐𝑟 = 
30

𝜋
 √
𝑔 (𝑤1. 𝛿1 +𝑤2. 𝛿2 +⋯+ 𝑤𝑛. 𝛿𝑛)

𝑤1. 𝛿1
2 +𝑤2. 𝛿2

2 +⋯+ 𝑤𝑛. 𝛿𝑛
2  

Para el piñón sin falla inducida se tiene: 𝛿1 = 0.000047 𝑚𝑚 y un peso puntual de 𝑤1 = 6.759 𝑁 

Para el piñón sin falla inducida se tiene: 𝛿2 = 0.00033 𝑚𝑚 y un peso puntual de 𝑤2 = 6.759 𝑁 

Para la polea se tiene: 𝛿3 = 0.00614 𝑚𝑚 y un peso puntual de 𝑤3 = 17.75 𝑁 

Considerando el peso propio del elemento como una carga uniformemente distribuida, se tiene 

una deflexión de: 𝛿4 = 0.000601 𝑚𝑚 y un peso puntal de 𝑤4 = 14.636𝑁 

Reemplazando los valores, se tiene: 

𝑛𝑐𝑟 = 
30

𝜋
 √
9810 [6.759(0.000047) + 6.759 (0.00033) + 17.75(0.00614) + 14.636(0.000601)]

6.759(0.000047)2 + 6.759(0.00033)2 + 17.75(0.00614)2 + 14.636(0.000601)2
   

𝑛𝑐𝑟 = 12 626.406 𝑅𝑃𝑀 

 Dunkerley 

1

𝑛𝑐𝑑
2
= 

1

𝑛1
2 + 

1

𝑛2
2 +⋯+ 

1

𝑛𝑛
2 

Debido al peso propio del árbol: 𝑛1 =
30

𝜋
√

9810

0.000244
        →     𝑛1 = 60 549.557 𝑅𝑃𝑀 

Debido al peso del piñón sin falla inducida se tiene: 

  𝑛2 =
30

𝜋
√

9810

0.000545 
        →     𝑛2 = 40 514.234 𝑅𝑃𝑀 

Debido al peso del piñón con falla inducida se tiene: 

  𝑛3 =
30

𝜋
√

9810

0.00514
        →     𝑛3 = 13 192.416 𝑅𝑃𝑀 

𝑃𝑜 

𝑊1 

𝑃2 
𝑃1 

𝑊2 𝑊𝑒𝑗  
𝑊3 
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Debido a la polea se tiene: 

  𝑛4 =
30

𝜋
√

9810

0.00028
        →     𝑛4 = 56 523.217 𝑅𝑃𝑀 

Reemplazando los valores, se tiene:  

1

𝑛𝑐𝑑
2
=  

1

(51 143.781)2 
+ 

1

(34 218.361)2 
+

1

(13 192.416)2 
+

1

(56 523.217)2 
 

𝑛𝑐𝑑 = 12 003.145 𝑅𝑃𝑀 

 

 

 

 

Figura 11-3. Rango susceptible a resonancia. 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

El árbol de transmisión no sufrirá efectos de resonancia, ya que su velocidad de trabajo está muy 

alejada al rango donde se produce resonancia. 

3.3.2.2 Árbol de transmisión 2 

En este árbol de transmisión se encuentra montado las coronas recta y helicoidal. El análisis se 

realiza para el ensayo de funcionamiento de la corona helicoidal, ya que produce condiciones más 

críticas debida a la carga axial que se presenta en este tipo de engranaje, donde tenemos los 

siguientes datos: 

Tabla 24-3: Datos de la corona helicoidal 

𝑾𝒕 𝝍 ∅𝒏 𝒅𝒑 𝑭 𝑨𝒏𝒄𝒉𝒐𝒎𝒂𝒏𝒛 

N ° ° mm mm mm 

102.074 20 20 122.38 25 18 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Presentación de resultados 

Tabla 25-3: Presentación de resultados 

𝑇 6 245.908 𝑁.𝑚𝑚 

𝑊𝑟  39.536 𝑁 

𝑊𝑎 37.150 𝑁 

𝑀𝑎 2 273.208 𝑁.𝑚𝑚 

Coef. Diseño 5 

𝐾𝑓 1,6 

12 003.145  𝑅𝑃𝑀 

12 626.406 𝑅𝑃𝑀 

2293.333 𝑅𝑃𝑀 
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(Continuación tabla 25-3) 

𝐾𝑓𝑠 1.4 

𝑆𝑢𝑡 1200 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑦 900 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑒 360 𝑀𝑃𝑎 

𝑀𝑎 10 640.21 𝑁.𝑚𝑚 

𝑀𝑚 0 𝑁.𝑚𝑚 

𝑇𝑎 0 𝑁.𝑚𝑚 

𝑇 6 245.908 𝑁.𝑚𝑚 

𝑊𝑟 39.536 𝑁 

𝑊𝑎 37.150 𝑁 

𝑀𝑎 2 273.208 𝑁.𝑚𝑚 

Coef. Diseño 5 

𝐾𝑓 1,6 

𝐾𝑓𝑠 1,4 

𝑆𝑢𝑡 1200 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑦 900 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑒 360 𝑀𝑃𝑎 

𝑀𝑎 10 640.21 𝑁.𝑚𝑚 

𝑀𝑚 0 𝑁.𝑚𝑚 

𝑇𝑎 0 𝑁.𝑚𝑚 

𝑇𝑚 6 245.908 𝑁.𝑚𝑚 

𝐷𝑐𝑎𝑙𝑐 13.47 𝑚𝑚 

Valores corregidos 

𝑆𝑒 406.8 MPa 

𝐷 26 𝑚𝑚 

ƞ 40.42 

Análisis de rigidez 

[𝑦] 0.065 𝑚𝑚 

𝜌 0.0131 𝑚𝑚 

[𝑦]  >  𝜌 Cumple 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Análisis de resonancia 

 
Figura 12-3. Ubicación de masas en el árbol de transmisión 2. 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

𝑊1 

𝑃2 𝑃1 

𝑊2 

𝑊𝑒𝑗  
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Tabla 26-3: Presentación de resultados de resonancia 

Rayleight-Ritz 

𝛿1 0.0044 𝑚𝑚 

𝛿2 0.00375 𝑚𝑚 

𝛿3 0.00431 𝑚𝑚 

𝑤1 26.487 𝑁 

𝑤2 27.173 𝑁 

𝑤3 19.992 𝑁 

𝑛𝑐𝑟 14 669.343 𝑟𝑝𝑚 

Dunkerley 

𝛿1 0.00226 𝑚𝑚 

𝛿2 0.00153 𝑚𝑚 

𝛿3 0.000523 𝑚𝑚 

𝑛1 19 895.354 𝑟𝑝𝑚 

𝑛2 24 180.216 𝑟𝑝𝑚 

𝑛3 41 357.573 𝑟𝑝𝑚 

𝑛𝑐𝑑 14 401.779 𝑟𝑝𝑚 

No existe resonancia 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

3.3.2.3  Árbol de transmisión 3 

En este árbol de transmisión se encuentra montado los piñones rectos, donde se tiene los 

siguientes datos: 

Tabla 27-3: Datos del piñón del recto 

𝑾𝒕 𝒅𝒑 𝑭 𝑨𝒏𝒄𝒉𝒐𝒎𝒂𝒏𝒛 

 
𝑁 mm mm mm 

99.934 62.5 25 20 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Presentación de resultados 

Para el análisis de resonancia se considera las mismas ubicaciones de masas que en la figura 10-

3. 

Tabla 28-3: Presentación de resultados 

𝑇 3 122.938 𝑁.𝑚𝑚 

𝑊𝑟 36.373 𝑁 

Coef. Diseño 5 

𝐾𝑓 1.6 

𝐾𝑓𝑠 1.4 

𝑆𝑢𝑡 1200 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑦 900 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑒 360 𝑀𝑃𝑎 
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(Continuación tabla 28-3) 

𝑀𝑎 28 033.27 𝑁.𝑚𝑚 

𝑀𝑚 0 𝑁.𝑚𝑚 

𝑇𝑎 0 𝑁.𝑚𝑚 

𝑇𝑚 3 122.938 𝑁.𝑚𝑚 

𝐷𝑐𝑎𝑙𝑐  18.517 𝑚𝑚 

Valores corregidos 

𝑆𝑒 406.8 𝑀𝑃𝑎 

𝐷 25 𝑚𝑚 

ƞ 12.304 

Análisis de rigidez 

[𝑦] 0.065 𝑚𝑚 

𝜌 0.0235 𝑚𝑚 

[𝑦]  >  𝜌 Cumple 

Análisis de resonancia 

Rayleight-Ritz 

𝛿1 0.0000522 𝑚𝑚 

𝛿2 0.000337 𝑚𝑚 

𝛿3 0.00611 𝑚𝑚 

𝛿𝑒𝑗 0.000606 𝑚𝑚 

𝑤1 6.704 𝑁 

𝑤2 6.704 𝑁 

𝑤3 17.75 𝑁 

𝑤4 14.636 𝑁 

𝑛𝑐𝑟 12 665.546 𝑟𝑝𝑚 

Dunkerley 

𝛿1 0.000242 mm 

𝛿2 0.000540 mm 

𝛿3 0.00514 mm 
𝛿𝑒𝑗 0.00028 mm 

𝑛1 60 799.247 rpm 

𝑛2 40 678.775 rpm 

𝑛3 13 192.416 rpm 

𝑛𝑒𝑗 56 523.217 rpm 

𝑛𝑐𝑑 12 009.336 rpm 

No existe resonancia 
Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

3.3.3 Selección de rodamientos 

Para la selección de los rodamientos se parte del árbol de transmisión crítico, es decir aquel eje 

que soporta mayores cargas de modo que se analizará el árbol de transmisión 1 considerando la 

operación con el piñón helicoidal ya que este produce cargas axiales. 

En el eje se tiene un diámetro de 25 mm en los puntos de montaje de los rodamientos. 
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Tabla 29-3: Cargas en el apoyo crítico  

Carga axial 𝑅𝑐𝑥 37.15 N 

Carga radial 
𝑅𝑐𝑦 404.5 N 

𝑅𝑐𝑧 9.41 N 

Realizado por: Cerón, H García, G.2021 

𝐹𝑟 = √(404.5)
2 + (9.41)2 = 404.609 𝑁 

𝐶𝑟 = 0.4046 𝑘𝑁 

𝐶𝑎 = 0.037 𝑘𝑁 

Tabla 30-3: Consideraciones de selección de rodamientos  

Marca comercial FAG 

Tipo de rodamiento Rígido de bolas 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Teniendo una clasificación de servicio de utilización durante periodos cortos e intermitentes, pero 

con requerimientos de alta confiabilidad se tiene: 𝐿10 = 12 000 ℎ. 

𝑓𝐿 = √
𝐿ℎ
500

𝑝

 

Siendo 𝑝 = 3 para rodamientos de bolas. 

𝑓𝐿 = √
12 000

500

3

= 2.884  

𝑓𝑛 =
√
33(1 3⁄ )

𝑛

𝑝

= √
33(1 3⁄ )

2293.333

3

= 0.1686  

Primera Iteración: 

𝑒 = {
𝑋 = 1
𝑌 = 0

} 

𝑃 = 𝑋. 𝐹𝑟 + 𝑌. 𝐹𝑎 

𝑃 = 𝐶𝑟 = 0.4046  𝑘𝑁 

𝑓𝐿 =
𝐶

𝑃
. 𝑓𝑛 

𝐶 =
𝑓𝐿. 𝑃

𝑓𝑛
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𝐶′ =
(2.884)(0.4046)

0.1686
= 6.921 𝑘𝑁 

 

𝐷25 6005 = {

𝐶 = 10 𝐾𝑁
𝐶𝑜 = 5.85 𝐾𝑁
𝑓𝑜 = 15.85

 

𝐶 >  𝐶′  → 𝑆𝑖 𝐶𝑢𝑚𝑝𝑙𝑒 

𝐷25 6005 = {

𝑑 = 25 𝑚𝑚
𝐷 = 47 𝑚𝑚
𝐵 = 12 𝑚𝑚
𝑟𝑠 = 0.6 𝑚𝑚

 

Comprobación  

𝑓𝑜. 𝐹𝑎
𝐶𝑜

=
(15.85)(0.037 )

5.85
= 0.1 

𝐹𝑎
𝐹𝑟
=

0.037

0.4046 
= 0.0914 

𝐹𝑎
𝐹𝑟
<
𝑓𝑜. 𝐹𝑎
𝐶𝑜

 → {
𝑋 = 1
𝑌 = 0

} 

𝑃 = 𝑋. 𝐹𝑟 + 𝑌. 𝐹𝑎 

𝑃 = 1(0.4046) + 0(0.037) = 0.4046 𝑘𝑁 

Cálculo de las horas de servicio 

𝑓𝐿 =
10

0.4046   
(0.1686) = 4.167  

𝐿ℎ = 500. 𝑓𝐿
3
 

𝐿ℎ = 500(4.167)
3 = 36 179.709 ℎ𝑜𝑟𝑎𝑠 

Chequeo estático 

𝑓𝑠 = 1…1.5 para exigencias normales 

𝑃𝑜 = 0.6 𝐹𝑟 + 0.5 𝐹𝑎 

𝑃𝑜 = 0.6 (0.4046) + 0.5 (0.037) = 0.2612 𝑘𝑁 

𝑓𝑠 =
𝐶𝑜
𝑃𝑜

 

𝐶𝑜
′ = 𝑓𝑠. 𝑃𝑜 

𝐶𝑜
′ = 1.4(0.2612  𝑘𝑁) = 0.365 𝑘𝑁 

𝐶𝑜
′ < 𝐶 → 𝑆𝑖 𝐶𝑢𝑚𝑝𝑙𝑒 
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3.4 Construcción 

Después de haber concluido con los cálculos, diseño mecánico, análisis funcional dónde se 

encontró la mejor alternativa y un diseño eficiente, se procedió a desarrollar los planos por lo que 

se continuó con la construcción, para ello se ha buscado un taller calificado de tal manera que nos 

permita obtener un trabajo final garantizado y de excelencia. 

A continuación, se detalla de una manera general los procesos empleados en la construcción de 

un banco de pruebas para el diagnóstico de fallas en sistemas de transmisión por engranes de tipo 

recto y helicoidal mediante análisis comparativo de espectros vibracionales. 

 Cortar lingote de acero 4340 (diámetro 30 mm) para ejes 

 Trasladar al área de mecanizado 

 Cilindrar y refrentar a medidas finales los ejes 

 Estriar el eje dos (eje porta-coronas) 

 Verificar parámetros geométricos de los ejes 

 Maquinar los chaveteros en los ejes 

 
Cortar lingote de acero E410 (diámetro 80 mm) para 

piñones 

 
Cortar lingote de acero E410 (diámetro 130 mm) para 

coronas 

 Trasladar al área de mecanizado 

 Cilindrar y refrentar a medidas finales los engranes 

 Mecanizar los piñones rectos de 25 dientes 

 Mecanizar la corona recta de 50 dientes 

 Mecanizar los piñones helicoidales de 23 dientes 

 Mecanizar la corona helicoidal de 46 dientes 

 Maquinar los chaveteros en los piñones 

 Verificar parámetros geométricos de los engranes 

 Pulir engranes 

 

 

Enviar engranes a tratamiento térmico 
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Cortar lingote de acero A36 (diámetro 30 mm) para 

tensores 

 Trasladar al área de mecanizado 

 Cilindrar y refrentar a medidas finales los tensores 

 Tornear la conicidad de los tensores 

 Roscar los extremos de los tensores (M12) 

 Verificar parámetros geométricos de los tensores 

 

 

 

 

Pulir los tensores 

 
Cortar lingote de duraluminio (diámetro de 90 mm) para 

bridas 

 
 

Trasladar al área de mecanizado 

 Cilindrar y refrentar a medidas finales las bridas 

 Perforar las bridas huecas (diámetro 47 mm) 

 Perforar las bridas ciegas con una profundidad de 28 mm 

 Taladrar las bridas en la cara frontal para ubicar pernos 

 Pulir bridas 

 Cortar la plancha de acero A36 (forma trapezoidal) 

 Trasladar al área de mecanizado 

 

 

Dimensionar y rectificar las planchas para la estructura de 

la caja 

 Perforar las caras laterales para sujetar las bridas 

 Taladrar y avellanar cuatro agujeros en las caras laterales 

 Sujetar las caras laterales con los tensores para alinear 

 Soldar la estructura de la caja 

 Empernar las agarraderas en las caras transversales 

 

 

 

Adquirir la tapa de acrílico 
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 Transporte de los componentes al área de montaje 

 
Armar las bridas con su respectivo rodamiento, seguro y 

anillo de retención 

 Ensamblar ejes y engañes 

 Ingresar 5,5 litros de aceite ISO 320 

 Ubicar la tapa 

 

Figura 13-3. Flujograma de procesos de construcción 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

3.4.1 Construcción a detalle por elementos 

3.4.1.1 Engranes 

Para la elaboración de engranes se adquirió lingotes de acero E410 (AISI 5115) de 80 mm de 

diámetro para los cuatro piñones (dos rectos y dos helicoidales) y de 130 mm de diámetro para 

las dos coronas (una recta y una helicoidal), se procedió a cortar el material para obtener una 

longitud de 45 mm, 25 mm corresponden al ancho de la cara del diente y 20 mm a la manzana, 

luego se refrentó y cilindró para dar medidas finales a los engranes y poder pasar al área de 

mecanizado. A continuación, se realizó el proceso de maquinado de los dientes en la fresadora, 

para el mecanizado de los 25 dientes rectos en cada piñón se empleó una fresa modular N°8, para 

el mecanizado de los 23 dientes helicoidales en cada piñón se empleó una fresa modular N°7, 

luego se mecanizó los 50 dientes de la corona recta con una fresa modular N° 7,5 y finalmente se 

mecanizó los 46 dientes de la corona helicoidal con una fresa modular N° 7,5. Recordando que 

en todos los engranes se tiene un módulo de 2,5 mm. 

Cómo se ha mencionado anteriormente se elaboró dos piñones rectos y dos piñones helicoidales, 

pero uno de ellos debe tener una falla inducida la cual se realizó en la fresadora, en el piñón recto 

se le realizó un desbaste del 20% a dos dientes, y en el piñón helicoidal se provocó un desgaste 

del 80% a un solo diente. 

Las coronas se deben deslizar en el eje dos, para facilitar este movimiento se realizó un estriado 

interno tanto a la corona recta como a la corona helicoidal. 

A todos los piñones se les mecanizó un chavetero de 8x8 mm. 

Se verificó todos los parámetros geométricos de los engranes, a continuación, se pulió los dientes 

de los engranes para suavizar el contacto piñón-corona y finalmente se les realizó un tratamiento 

térmico de cementación que nos proporcionó una dureza de 610 HB. 
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3.4.1.2 Ejes 

En el banco de pruebas se llevó a cabo la fabricación de 3 ejes, de los cuáles dos ejes son iguales. 

Para la construcción del eje 1 y eje 3 se empleó el acero 4340 con un diámetro de 30 mm, se 

empezó cortando para obtener una longitud de 384 mm, a continuación, se procedió a cilindrar y 

refrentar a medidas finales, es decir una longitud total de 382 mm, luego en el área de mecanizado 

con la ayuda del torno se dio las medidas finales de los diámetros requeridos y en la fresadora se 

elaboró la chaveta de 8x8. En seguida se pulió y finalmente se verificó para obtener con exactitud 

todos los valores de los parámetros geométricos. 

  

Figura 14-3. Dimensiones del eje 1 y eje 2 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Para la construcción del eje 2 se empleó un lingote de acero 4340 con un diámetro de 32 mm, se 

inicia cortando una longitud de 490 mm, se procedió a cilindrar y refrentar para obtener una 

longitud final de 488 mm, luego en el área de mecanizado con la ayuda del torno se dio las 

medidas finales de los diámetros requeridos: 

 

Figura 15-3. Dimensiones del eje 2 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

En la fresadora se realizó un estriado para poder facilitar el deslizamiento de los elementos que 

se montan en este eje. 

 

Figura 16-3. Dimensiones del estriado correspondiente al eje 2 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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En seguida pulimos y finalmente se verificó las medidas para obtener con exactitud todos los 

valores de los parámetros geométricos. 

3.4.1.3 Tensores 

Se elaboró 4 tensores, los cuáles nos facilita la construcción de las planchas frontales de modo 

que estas sean idénticas así también ayuda en la alineación , además, minimiza la deformación de 

las planchas al momento de aplicar la soldadura, para la fabricación de estos elementos se empleó 

el acero A36 (diámetro 30 mm), se cortó cada tensor con una longitud de 270 mm, luego con la 

ayuda del torno se refrentó las caras y se cilindró a medidas finales (20 mm de diámetro), también 

se torneó una conicidad de 1:3.125 para tener mayor contacto con las caras interiores de la caja, 

luego se procedió a realizar el roscado (M12) en sus extremos. Se comprobó sus medidas finales 

y por último se procedió a pulir para tener un buen acabado. 

3.4.1.4 Coraza 

Para la construcción de la coraza se empleó como material el acero A36, se empezó con el 

procesamiento de las planchas frontales las mismas que se adquirió de un espesor de 20 mm se 

empezó rectificando las dos caras hasta obtener un espesor de 15 mm para luego cortar en forma 

trapezoidal de acuerdo con las dimensiones deseadas. 

 

Figura 17-3. Planchas frontales de la coraza 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

A continuación, se realizó cuatro perforaciones donde se ubicarían los tensores y allí se sujetó 

con pernos las dos planchas para así rectificar simultáneamente los laterales de este modo se 

asegura las mismas dimensiones en las dos planchas. Luego se realizó tres perforaciones con un 

diámetro de 55 mm a una altura de 124 mm a partir de la base con un espaciamiento de 93.80 mm 

y hacia el otro lado de 91.80 mm estas dimensiones son la distancia entre centros de los engranes 

rectos y helicoidales respectivamente. 
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Figura 18-3. Perforaciones para los ejes en las planchas de la coraza 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Finalmente, se realizó cuatro agujeros a una distancia radial de 34 mm a partir de los puntos de 

espaciamiento indicados anteriormente para luego roscar con machuelo a una medida de 8 mm 

con el objetivo de sujetar las distintas bridas. 

En las caras laterales se realizó mismo proceso de corte y rectificado. En una de las planchas se 

realizó una perforación de 11.5 mm a una altura de 33 mm para luego roscar con machuelo a una 

medida de 12 mm para ubicar el tapón de drenaje y en la otra plancha se realizó dos perforaciones 

a una altura de73 mm y de 134 mm para ubicar el medidor de nivel de aceite. 

Para conformar la coraza se inició colocando y ajustando los tensores en las planchas frontales de 

este modo se asegura una distancia de 206 mm de ancho en el interior de la coraza. 

 

Figura 19-3. Planchas frontales terminadas y tensores 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Se soldó una plancha lateral para luego soldar la plancha en la base ya que la misma tiene una 

inclinación para así asegurar el drenaje del aceite y por último se soldó la plancha del otro lateral. 

Finalmente se ha de pulir todo el equipo, utilizando lijas desde la 100 hasta la 600, y así 

eliminando los puntos internos quemados por la soldadura para continuar con el proceso de 

pintado. 
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Figura 20-3. Armado final y pintado de la coraza 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

3.4.1.5 Bridas 

Para la fabricación de las bridas se tomó como material el duraluminio a partir de un diámetro de 

suministro de 100 mm, se empezó cortando seis piezas del lingote con una longitud de 40 mm 

para luego cilindrar hasta un diámetro de 88 mm. 

Para las bridas huecas se realizó un agujero pasante en su centro para luego mecanizar a las 

siguientes dimensiones. 

 

Figura 21-3. Dimensiones de las bridas huecas 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

En el caso de las bridas ciegas se mecanizó su interior a las siguientes medidas: 

 

Figura 22-3. Dimensiones de las bridas ciegas 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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Luego se montó en la fresadora y se realizó cuatro perforaciones con la misma distribución de los 

agujeros en las planchas anteriormente mencionados ya que allí se sujetarán, además, en los 

mismos puntos de perforación, en la cara frontal se incrementó el diámetro de las perforaciones 

hasta 11 mm con una profundidad de 8.5 mm con el fin de ocultar la cabeza de los pernos allen. 

Por último, se realizó un destaje en las bridas que se ubican en el eje 2, con una profundidad de 

1.5 mm a partir del diámetro exterior y dos destajes en las bridas restantes con un espaciamiento 

de 90°. 

3.4.1.6 Ensamble 

Para realizar el ensamble de los componentes que conforman el banco de pruebas se inició 

colocando los rodamientos en las bridas mediante la utilización de una prensa hidráulica. 

 

Figura 23-3. Armado de los ejes con sus respectivos 

rodamientos y bridas. 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

A continuación, se colocó el eje en la coraza y la vez se insertó los piñones de acuerdo a la 

distancia entre centros con la corona y para terminar se colocó la respectiva brida y se ajustó 

simultáneamente con pernos allens para asegurar el óptimo deslizamiento del aro interior del 

rodamiento en el eje. 
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Figura 24-3. Montaje de los ejes con los engranes  

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Se realizó el mismo proceso para el ensamble de los ejes restantes considerando la ubicación de 

los engranes y se colocó dos prisioneros espaciados 90° en los piñones y en las coronas se realizó 

un sistema con una esfera de 8 mm, resorte y prisionero para que al deslizarse se ubiquen en los 

puntos exactos haciendo contacto de toda la cara entre el piñón y la corona. 

 

Figura 25-3. Ensamble de engranes, ejes y bridas 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Finalmente, se colocó el visor de nivel, agarraderas, tapón de drenaje y la tapa de acrílico para así 

terminar el proceso de ensamble del banco de pruebas. 

 

Figura 26-3. Ensamble final 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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3.5 Evaluación de costos 

3.5.1 Costos directos 

Son aquellos costos que se pueden identificar o cuantificar plenamente con los productos 

terminados, como, por ejemplo, los materiales directos y la mano de obra directa destinados a la 

fabricación del producto.  

Costo de materiales 

A continuación, en la tabla 31-3 se detalla los materiales que se empleó para la construcción de 

nuestra máquina con sus respectivos costos. 

Tabla 31-3: Costos de materiales 

Cantidad Unidad Descripción 
Valor 

Unitario ($) 

Valor Total 

($) 

6.4 kg 
Acero E-410 para piñones (diámetro: 70 

mm) 
4.5 28.8 

11.25 kg 
Acero E-410 para coronas (diámetro: 135 

mm) 
4.5 50.63 

7.5 kg Acero 705 para ejes (diámetro: 35 mm) 5.6 42 

4 kg Acero 1018 para tensores (25,4 mm) 2.4 9.6 

6 kg Duraluminio (diámetro: 90 mm) 16 96 

11 kg 
Plancha de acero A36 para caja (espesor 

20 mm) 
1.8 19.8 

4 kg 
Plancha de acero A36 para caja (espesor 

6 mm) 
1.6 6.4 

0.2 kg Plancha de acero inoxidable 4.6 0.92 

6 u Rodamientos FAG 6005 6.5 39 

1 u Tapa de acrílico 17.6 17.6 

6 u Retenedores 0.90 5.40 

8 u Chaveta 8x8x45 0.40 3.20 

1 u Visor 12 12 

4 u Seguros 2 8 

5.5 l Aceite 11 60.5 

24 u Pernos M8  0.8 19.2 

6 u Pernos allen 0.45 2.7 

10 kg Tratamiento térmico 6.50 65.00 

   Subtotal  $ 486.75 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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Costo de mano de obra, equipos y herramientas 

En costo de mano de obra se toma en cuenta sueldo para trabajadores que se desempeñan en el 

sector metal mecánica y mecánica industrial. 

Tabla 32-3: Costo de mano de obra. 

Cantidad Descripción Días/hombre Costo/día ($) Total ($) 

1 Técnico en metal mecánica 24 30 720 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Se considera el costo de los diferentes equipos y herramientas que se ha empleado en la 

construcción de cada elemento y en la armada total del banco de pruebas. 

Tabla 33-3: Costos de equipos y herramientas 

Horas Descripción Costo/hora ($) Total ($) 

60 Torno 8 480 

47 Fresadora 15 705 

5 Soldadora 4 20 

3 Amoladora 3 9 

3 Prensa 1 3 

5 Herramientas menores 0.5 2.5 

  Subtotal $ 1219.5 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Costos por transporte 

Se toma en cuenta el desplazamiento de materia prima hacia el lugar de trabajo. 

Tabla 34-3: Costos de transporte 

Descripción Valor ($) 

Transporte para materia prima  $ 50 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Costo directo total 

Para obtener el costo total directo se debe sumar los valores obtenidos anteriormente. 

Tabla 35-3: Costo directo total. 

Descripción Valor ($) 

Materiales 486.75 

Equipos y herramientas 1219.5 

Mano de obra 720.00 

Transporte 50.00 

Total costos directos $ 2476.25 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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3.4.2 Costos indirectos 

Son los costos que no se pueden identificar o cuantificar plenamente con los productos 

terminados. 

Tabla 36-3: Costos de indirectos 

Descripción Cantidad (% CD)  Valor Total ($) 

Ingenieriles 4% 99.05 

Imprevistos 1% 24.75 

 Total costos indirectos $ 123.08 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

3.4.3 Costo total  

Tabla 37-3: Costos totales 

Descripción Valor total ($) 

Costos directos  2476.25 

Costos indirectos  123.08 

TOTAL ($)  $ 2600 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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CAPÍTULO IV 

4.  RESULTADOS 

4.1.   Pruebas de funcionamiento 

Una vez finalizada la construcción y montaje del banco de pruebas se procede a realizar las 

pruebas de funcionamiento con engranes en buen estado y en engranes con falla inducida. 

4.1.1  Objetivo  

Obtener y comparar los espectros de respuesta vibracional en engranes rectos en buen estado y 

con falla inducida, lo mismo para engranes helicoidales. 

4.1.2  Alcance  

 Especificaciones del equipo de medición 

 Cálculo de frecuencia de engranes GMF 

 Toma de vibraciones  

 Conclusiones  

 Recomendaciones      

4.1.3  Especificaciones del equipo de medición  

 Equipo: SKF QuickCollect sensor 

 Modelo: CMDT 390-K-SL 

 Rango de temperatura de funcionamiento: –20 a +60 °C 

 Velocidad global: 10 Hz a 1 kHz hasta 55 mm / s RMS 

 Temperatura: Sensor de infrarrojos (IR) integrado. Capaz de medir fuera del rango de 

temperatura de funcionamiento, hasta 100 ° C durante períodos cortos (SKF, 2020). 

4.2 Cálculo de frecuencia de engranes GMF 

Para el análisis vibracional en engranes se debe enfocar en la frecuencia de engrane, ya que a esta 

frecuencia o múltiplos de ella se presenta las fallas de los engranes. En general tenemos que: 

𝐺𝑀𝐹 =
𝑍.𝑁

60
 (𝐻𝑧) 

Siendo: 

Z: Número de dientes del engrane 

N: Velocidad de giro (rpm) 
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Tabla 1-4: Velocidad de operación  

 Tipo de engrane 

 Recto (Z=25) Helicoidal (Z=23) 

N(rpm) 750 820 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

4.2.1 Cálculo de frecuencia del piñón recto 

 Con N=750 rpm 

𝐺𝑀𝐹 =
25(750)

60
= 312.5 𝐻𝑧 

Entonces, se tiene: 

1𝑥𝐺𝑀𝐹 = 312.5 2𝑥𝐺𝑀𝐹 = 625 3𝑥𝐺𝑀𝐹 = 937,5 

4.2.2 Cálculo de frecuencia del piñón helicoidal 

 Con N=820 rpm 

𝐺𝑀𝐹 =
23(820)

60
= 314.333 𝐻𝑧 

Entonces, se tiene: 

1𝑥𝐺𝑀𝐹 = 314.333 2𝑥𝐺𝑀𝐹 = 628.667 3𝑥𝐺𝑀𝐹 = 943 

4.3 Toma de vibraciones 

La toma y recolección de datos se lo realiza en las cajas de rodamientos. La figura 1-4 indica los 

puntos de medición para la toma de datos, teniendo en cuenta las siguientes direcciones: Vertical 

(V), Horizontal (H) y Axial (A). 

 

Figura 1-4. Puntos de ubicación del recolector de datos 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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4.3.1 Condiciones de operación 

Para la realización de los ensayos se ha considerado dos velocidades para cada tipo de engrane de 

modo que sea posible caracterizar el espectro a 3xGMF y entre en el rango de lectura del colector 

de datos es decir hasta 1000 Hz. 

Velocidad teórica: Calculada en base a la ecuación: 

𝑓 =
3 𝑁

172
 

Siendo: 

N: Velocidad que experimenta el rotor a la frecuencia 𝑓 [rpm] 

 Velocidad experimental: tomada con el tacómetro 

Tabla 2-4: Condiciones de operación  

 

Tipo de 

engrane 

Frecuencia 

(Hz) 

Frecuencia 

aproximada 

(Hz) 

Velocidad 

teórica 

(rpm) 

Velocidad 

experimental (rpm) 

Velocidad 

experimental 

promedio 

(rpm) 

No.  Para analizar 3xGFM 

1 Recto 20.058 20.3  1163.867 1158 1145  1147 1150  

2 Helicoidal 21.8 21.9 1255.6  1254  1251  1248  1251 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

4.3.2 Severidad de las vibraciones 

La norma ISO 2372 especifica los diferentes límites en la condición mecánica de la máquina de 

acuerdo con la potencia de esta y el tipo de soporte. Estos indicadores contemplan la medición 

del nivel total de velocidad RMS dentro de un rango de frecuencias de entre 10 Hz y 1000 Hz 

(Palomino Marín, 2007). 

Como guía general, se pueda emplear la estrategia mostrada en la tabla 3-4, relacionando los 

espectros medidos con el espectro de referencia. 
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Tabla 3-4:  Criterio de severidad de las vibraciones acorde con las normas ISO 2372, VDI 2056 

y BS 4675. 

45.00 

No permisible 

No permisible 

No permisible 

No permisible 28.00 

18.00 

11.20 

Límite 

7.10 

Límite 

4.50 

Límite Admisible 

2.80 

Límite Admisible 

1.80 

Admisible 

Normal 

1.12 

Admisible 

Normal 

0.71 

Normal 

0.45 

Normal 0.28 

0.18 

Vel. [mm/s] 

Máquinas 

pequeñas 

(<15kw) 

Máquinas medianas 

(15-75 kW) (300 kW, 

soporte especial) 

Máquinas 

grandes (base 

rígida) (>75kW) 

Máquinas 

grandes (alta 

velocidad) (>75 

kW) 

Fuente: (Palomino Marín, 2007) 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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4.3.3 Cartas de Charlotte 

El diagnóstico de fallas en sistemas de transmisión por engranes se basa en el análisis e 

interpretación de patrones que muestran las frecuencias características en las cuales los engranes 

presentan fallas. Por ello mediante las cartas de Charlotte (tabla 4-4) es posible caracterizar estos 

patrones que muestra la condición y tipo de falla en los engranes.  

Tabla 4-4: Lista ilustrada de diagnóstico de vibraciones 

 

Fuente:(Charlotte, 1996) 
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4.3.4 Características del lubricante ISO 320 

El lubricante ISO 320 tiene características especiales para engranes industriales que estén 

sometidos a condiciones críticas de funcionamiento, teniendo especial cuidado en su diseño ante 

altas velocidades, sobrecargas variables y de impacto (Xenturion IT, 2013). 

Tabla 5-4: Caracteristicas del lubricante ISO 320 

Características típicas Grado de viscosidad ISO 320 

Viscosidad @100°C, cSt 24 

Viscosidad @40°C, cSt 327 

Índice de viscosidad 95 

Punto de fluidez, °C  -15 

Fuente: (Valvoline, 2021) 

4.3.5 Método de salpicadura 

Este método tiene gran aplicación cuando las velocidades de operación de los engranajes no son 

altas, debido a que el aceite se agitaría con exceso o cuando haya perdidas innecesarias de potencia 

y esto generaría mayor temperatura del aceite. El método de salpicadura consiste en sumergir 

totalmente los dientes del engrane de menor tamaño de este modo el aceite será distribuido hacia 

todo el sistema de engranajes. A su vez, este método presenta ciertas desventajas en la 

transmisión, los engranes tienden a calentarse y por ende requiere de aceites con una viscosidad 

superior (Brettis, 2017, p. 19).  

 

Figura 2-4. Lubricación por salpicadura 

Fuente: (Chávez, 2018) 
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4.4  Análisis e interpretación de espectros de respuesta vibracional 

4.4.1  Engranes rectos 

4.4.1.1  Piñon recto en buen estado 

 

Gráfica 1-4. Espectros de respuesta del piñón recto en buen estado 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

La gráfica 1-4 muestra el comportamiento vibracional del engrane recto en buen estado cuyas 

armónicas presentan similitud con la gráfica proporcionada por carta de Charlotte en el tipo A de 

la tabla 4-4, teniendo una tendencia decreciente en sus armónicas 1xGMF, 2xGMF y 3xGMF. De 

igual forma tiene un valor RMS máximo de 1.05 mm/s en la posición radial, el mismo que al 

comparar con el criterio de severidad de la tabla 3-4 en máquinas pequeñas (<15kw) se encuentra 

en una condición normal. En este ensayo, se alcanzó una temperatura máxima de operación de 

22.3 ℃ la misma que no es crítica para el funcionamiento del equipo. 
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4.4.1.2  Piñon recto con falla inducida 

 

Grafica 2-4. Espectros de respuesta del piñón recto con falla inducida 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

La gráfica 2-4 muestra el comportamiento vibracional del engrane recto con falla inducida la 

misma que consiste en el desbaste de un 20% en altura de diente a un número de engranes que 

cubre 30 grados de su periferia lo que equivale a dos dientes. Al comparar con las cartas de 

Charlotte (tabla 4-4) se observa que la tendencia de las gráficas es similar al tipo B 

correspondiente a desgaste del diente, el cual tiene como característica la presencia de bandas 

laterales en las armónicas.  

Al analizar la severidad de la falla en el engrane, se tiene un valor RMS de 1.1 mm/s, respecto a 

la tabla 3-4 en máquinas pequeñas (<15kw) se encuentra en una condición normal lo que indica 

que el tipo de falla inducida no es perjudicial a la transmisión.  
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4.4.1.3  Comparación entre el piñón recto en buen estado y el piñón con falla inducida 

Tabla 6-4: Magnitudes de espectros de respuesta para la primera armónica 1xGMF en el piñón 

recto en buen estado y con falla inducida 

   Piñón en buen estado Piñón con falla  

   1xGMF 

   Radial Tangencial  Radial Tangencial  

Frecuencia de 

engrane GMF 

Frecuencia (Hz)  315 315   312.5  317.5 

Amplitud (mm/s)  0.2932 0.3080   0.2927  0.4126 

Banda lateral 

izquierda 

Frecuencia (Hz)  300 297.5   307.5 290 

Amplitud (mm/s)  0.1081  0.0951  0.1555 0.0619 

Banda lateral 

derecha 

Frecuencia (Hz) 320   327.5 320  330  

Amplitud (mm/s)  0.0844  0.1721  0.1575  0.1271 

   2xGMF  

   Radial Tangencial  Radial Tangencial  

Frecuencia de 

engrane GMF 

Frecuencia (Hz) 625 627.5 625  625 

Amplitud (mm/s) 0.1265 0.0796  0.1202  0.0492 

Banda lateral 

izquierda 

Frecuencia (Hz) 610 615  615  610 

Amplitud (mm/s) 0.0342 0.0479  0.0624  0.0299 

Banda lateral 

derecha 

Frecuencia (Hz) 635 N/A 635  635  

Amplitud (mm/s) 0.0444 N/A  0.0646  0.0395 

   3xGMF  

   Radial Tangencial  Radial Tangencial  

Frecuencia de 

engrane GMF 

Frecuencia (Hz) 937.5 937.5  937.5 937.5 

Amplitud (mm/s) 0.0388 0.0389  0.2111 0.0682 

Banda lateral 

izquierda 

Frecuencia (Hz) 927.5 930  925 930 

Amplitud (mm/s) 0.0163 0.0089  0.088 0.0300 

Banda lateral 

derecha 

Frecuencia (Hz) 960 N/A  942.5 942.5 

Amplitud (mm/s) 0.0103 N/A  0.0726 0.0311 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

En la tabla 6-4 se comparan los espectros de respuesta para las armónicas 1xGMF, 2xGMF, 

3XGMF en el piñón recto en buen estado y en el piñon recto con falla inducida respecto a las 

posiciones axial, radial, tangencial, si se analiza los valores en estas frecuencia de engrane se 

puede observar que la frecuencia es muy similar en los dos ensayos pero la amplitud cambia 

considerablemente en el piñón con falla, los valores aumentan. Al analizar los valores de las 

bandas laterales en el piñon con falla inducida se tiene que las posiciones observadas presentan 

bandas laterales caracteristicas que de acuerdo a las cartas de Charlotte el espectro corresponde 

al tipo de falla por desgaste del diente y coincide ya que en nuestro caso el piñón en análisis tiene 

un desbaste del 20 % en dos de sus dientes.  
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4.4.2  Engranes helicoidales 

4.4.2.1  Piñon helicoidal en buen estado 

 

Grafica 3-4. Espectros de respuesta del piñón helicoidal en buen estado 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

La gráfica 3-4 muestra el comportamiento vibracional del engrane helicoidal en buen estado cuyas 

armónicas presentan similitud con la gráfica proporcionada por carta de Charlotte en el tipo A de 

la tabla 4-4, teniendo una tendencia decreciente en sus armónicas 1xGMF, 2xGMF y 3xGMF. De 

igual forma tiene un valor RMS máximo de 0.97 en la posición axial, el mismo que al comparar 

con el criterio de severidad de la tabla 3-4 en máquinas pequeñas (<15kw) se encuentra en una 

condición normal. En este ensayo, se alcanzó una temperatura máxima de operación de 24.2℃ la 

misma que no es crítica para el funcionamiento del equipo. 
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4.4.2.2 Piñon helicoidal con falla inducida 

 

Grafica 4-4. Espectros de respuesta del piñón helicoidal en buen estado 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

La gráfica 4-4 muestra el comportamiento vibracional del engrane recto con falla inducida la 

misma que consiste en el desbaste de un 80% en altura a un diente. Al comparar con las cartas de 

Charlotte se observa que la tendencia de las gráficas es similar al tipo F correspondiente a dientes 

estrellado o roto, el cual tiene como característica la presencia de bandas laterales en las 

armónicas.  

Al analizar la severidad de la falla en el engrane, se tiene un valor RMS de 2.55 mm/s, respecto a 

la tabla 3-4 en máquinas pequeñas (<15kw) se encuentra en una condición límite lo que indica 

que el tipo de falla inducida es perjudicial a la transmisión.  
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4.4.2.3  Comparación entre el piñón helicoidal en buen estado y el piñón con falla inducida 

Tabla 7-4. Magnitudes de espectros de respuesta para las armónicas 1xGMF, 2xGMF, 3xGMF 

en el piñón helicoidal en buen estado y con falla inducida. 

   Piñón en buen estado Piñón con falla  

   1xGMF 

   Axial Radial Tangencial  Axial Radial Tangencial  

Frecuencia de 

engrane GMF 

Frecuencia (Hz) 315  313.5 314 315 314.5 314 

Amplitud 

(mm/s) 
0.2572  0.2930 0.2486 

0.305

3 
0.7528 0.4215 

Banda lateral 

izquierda 

Frecuencia (Hz) 300  305 302.5 307.5 307.5 305 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0944  0.0894  0.0601 

0.062

1 
0.4459 0.2349 

Banda lateral 

derecha 

Frecuencia (Hz) 327.5 320  N/A 332.5 322.5 322.5 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0670  0.1199 N/A 

0.130

0 
0.3171 0.0965 

   2xGMF  

   Axial Radial Tangencial  Axial Radial Tangencial  

Frecuencia de 

engrane GMF 

Frecuencia (Hz) 630.5 629 628.5 628.5 627 629 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0559 0.1073 0.0766 

0.253

3 
0.4842 0.1892 

Banda lateral 

izquierda 

Frecuencia (Hz) 615 622.5 N/A 612.5 615 620 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0458 0.0584 N/A 

0,119

9 
0.2674 0.07898 

Banda lateral 

derecha 

Frecuencia (Hz) 637.5 642.5 N/A 632.5 635 635 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0356 0.0104 N/A 

0.148

8 
0.2572 0.0574 

   3xGMF  

   Axial Radial Tangencial  Axial Radial Tangencial  

Frecuencia de 

engrane GMF 

Frecuencia (Hz) 942.5 939.5 942 941.5 942.5 944 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0418 0.043 0.0329 

0.336

1 
0.5704 0.2146 

Banda lateral 

izquierda 

Frecuencia (Hz) 932.5 N/A N/A 930 935 937.5 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0177 N/A N/A 

0.254

1 
0.1888 0.1097 

Banda lateral 

derecha 

Frecuencia (Hz) 957,5 N/A N/A N/A N/A 957.5 

Amplitud 

(mm/s) 
0.0091 N/A N/A N/A N/A 0.0094 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

En la tabla 7-4 se comparan los espectros de respuesta para las armónicas 1xGMF, 2xGMF, 

3XGMF en el piñón helicoidal en buen estado y en el piñon helicoidal con falla inducida respecto 

a las posiciones axial, radial, tangencial, si se analiza los valores en estas frecuencia de engrane 

se puede observar que la frecuencia es muy similar en los dos ensayos pero la amplitud cambia 

considerablemente en el piñón con falla, los valores aumentan. Al analizar los valores de las 

bandas laterales en el piñon en buen estado se tiene que en ciertas posiciones no existen bandas 

laterales y en las demás posiciones los valores de amplitud son muy pequeños, pero en el piñón 

con falla inducida se presencia bandas laterales en todas las posiciones y los valores de amplitud 
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ya son mas importantes, esto se compara con las cartas de Charllote donde nos indica que este 

fenómeno es caracteristico en engranes con dientes rotos o dientes estrellados y es asertivo ya que 

en nuestro caso el piñón en análisis tiene un desbaste del 80 % en uno de sus dientes. 

4.4.3 Análisis de la influencia del lubricante 

4.4.3.1 Ensayo sin lubricación 

 

Gráfica 5-4. Espectros de respuesta para el ensayo sin lubricación  

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 
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4.4.3.2 Ensayo con lubricación por salpicadura 

 

Gráfica 6-4. Espectros de respuesta para el ensayo con lubricación por salpicadura 

Realizado por: Cerón, H; García, G.2021 

Los ensayos se realizaron en engranes helicoidales con el piñón en buen estado, con una velocidad 

de entrada de 820 rpm donde se aplicó una carga mediante un freno magnético en un 40 % de su 

valor nominal dando así 2.7 N m. De la gráfica 5-4 y 6-4 se tiene el mayor valor eficaz RMS en 

la posición radial de 1.25 y 1.16 mm/s respectivamente, al analizar la severidad respecto a la tabla 

3-4 corresponde a un estado admisible de operación en máquinas pequeñas (<15kw) 

 Las gráficas muestran un comportamiento similar teniendo la misma tendencia decreciente en 

sus armónicas de frecuencia. Debido a que el tiempo de operación ha sido corto, no se puede 

evidenciar la influencia del lubricante en el comportamiento vibracional al realizar los ensayos 

sin lubricación y con lubricación por salpicadura también considerando que la potencia de trabajo 

y la carga aplicada fueron pequeñas no permiten caracterizar el fenómeno. 

4.5  Conclusiones 

 El tipo de falla inducida en el piñón recto no resulta perjudicial para la transmisión ya que 

no existe alguna diferencia considerable en los gráficos de los espectros vibracionales 

respecto del engrane recto en buen estado al igual que la temperatura de operación. 

 La falla inducida en el piñón helicoidal de acuerdo a su tendencia al comparar con las cartas 

de Charlotte se aproxima a una falla de tipo diente estrellado o roto lo cual guarda coherencia 

1xGMF 

2xGMF 
3xGMF 

1xGMF 
2xGMF 

3xGMF 

1xGMF 

2xGMF 
3xGMF 
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y de aceptación ya que la falla inducida correspondería a diente roto en vista que el desbaste 

del diente es de 80%. 

 En las gráficas de vibraciones tanto en engranes rectos como en engranes helicoidales se 

puede observar que los valores globales obtenidos se encuentran dentro de los límites 

aceptables de acuerdo al criterio de severidad de las vibraciones acorde con las normas ISO 

2372, VDI 2056 y BS 4675 ya que entra en el grupo de máquinas pequeñas (<15kw). 

 Las gráficas que se obtuvieron con los piñones de falla inducida muestran claramente las 

bandas laterales a 1xGMF, 2xGMF, 3xGMF, las cuáles son caracteristicas importantes para 

identificar la presencia de daño en los engranes.  

4.6  Recomendaciones 

 Para obtener valores con la mayor exactitud posible es necesario usar de manera correcta el 

instrumento, es decir, se debe tener cuidado al momento de posicionarlo en las bridas para 

que este no toque las paredes de la coraza (caja). 

 Alinear los componentes que se vinculan a la caja como lo es la polea y el freno magnético 

de modo que no genere algún fenómeno que altere en la recoleccion de datos  

 La caja es versátil, es decir se puede obtener los espectros de vibraciones con los dos tipos 

de engranes, rectos y helicoidales, para esto se debe dar un giro a la caja de 180° por lo que 

se recomienda ajustar correctamente los pernos de la base con la mesa para que cuando al 

poner en funcionamiento esta no se mueva ni se resbale, por tanto se evita desalineaciones. 

 Previamente a los ensayos se deberá calcular la frecuencia de engrane para cada tipo, 

considerando las armónicas 1xGMF, 2xGMF y 3xGMF ya que allí se presentará las fallas en 

los engranes. Así mismo considerar el rango de frecuencia de lectura para variar la velocidad 

de entrada con el objetivo de analizar las 3 armónicas mencionadas anteriormente. 

 Registrar al menos tres lecturas en cada posición de las bridas correspondientes, de modo 

que se pueda visualizar la diferencia al obtener los datos en las bridas donde esta montado el 

eje de entrada con el de salida.  
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CONCLUSIONES 

 

 

 Mediante la revisión bibliográfica, ha sido posible caracterizar los parámetros necesarios 

para conocer y diagnosticar las fallas que se presentan en los engranes. Estos fueron; revisión 

bibliográfica sobre los tipos de fallas y métodos de diagnóstico mediante análisis vibracional 

y desarrollo de bancos de vibraciones, tipos de ensayos que se desarrollan para así comparar 

con manuales característicos que permiten interpretar y determinar al tipo de falla que 

pertenece el espectro.  

 

 Se logró diseñar y construir un banco de pruebas para el diagnóstico de fallas en sistemas de 

transmisión por engranes que permita analizar engranes de tipo recto y helicoidal mediante 

la implementación de tres ejes con la facilidad de girar 180° para el funcionamiento de cada 

tipo de engrane mencionado, de manipulación sencilla y didáctico, con la posibilidad de que 

para cada tipo de engrane se tenga un piñón con falla inducida para así experimentar el 

fenómeno vibracional que provoca.  

 

 Por medio del análisis comparativo de espectros vibracionales entre el piñón en buen estado 

y con falla inducida, se estableció tablas que muestran las variaciones en la amplitud y 

frecuencia en los espectros para así evidenciar los cambios que se presentan en la frecuencia 

de engrane GMF y sus respectivas bandas laterales para luego comparar con las fallas 

características que presenta las cartas de Charlotte y determinar a la falla que corresponde.  

 

 Se estableció una guía de prácticas para el diagnóstico de fallas en sistemas de transmisión 

por engranes rectos y helicoidales, con el propósito de desarrollar habilidades en los 

estudiantes que permita complementar los conocimientos teóricos con la práctica para así 

fortalecer su formación. 
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RECOMENDACIONES 

 

 

 Al engranar la corona con el piñón con falla inducida, independientemente del tipo de 

engrane se recomienda realizarlo girando el eje aleatoriamente de modo que no haya el 

contacto del diente afectado del piñón con el mismo diente de la corona. 

 

 Para realizar el diseño de cada uno de los componentes es necesario hacer un estudio teórico 

y emplear las normas adecuadas para validar los resultados. 

 

 Para una futura investigación se podría rediseñar este equipo implementando un sistema 

automático que permita tener el control de los piñones a ensayar. 

 

 Registrar al menos tres lecturas en cada posición de las bridas correspondientes, de modo 

que se pueda visualizar la diferencia al obtener los datos en las bridas donde está montado el 

eje de entrada con el de salida y utilizar el EPP para desarrollar las prácticas. 
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