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PRESENTACIÓN 

 

En el presente trabajo de investigación titulado: “ESTUDIO DE ESFUERZOS DE 

TRANSMISIÓN DE ENGRANAJES EN UN TORNO MEDIANTE MÉTODO DE 

ELEMENTOS FINITOS PARA INCREMENTAR SU RESISTENCIA EN SENATI-

CHICLAYO”, se desarrolla con el interés de potenciar el perfeccionamiento de la 

evaluación de los esfuerzos en los dientes de ruedas dentadas que permitan 

valorar de la capacidad de carga de los engranajes cilíndricos. 

 

En el primer capítulo, se presenta la realidad problemática considerando la 

transferencia de fuerza en el sistema a través de ruedas dentadas que hasta 

ahora es de gran importancia a nivel industrial, se hace un resumen de los 

principales trabajos previos y se menciona las teorías relacionadas a los 

engranajes, sus esfuerzos y resistencias. Luego se plantea el problema, 

posteriormente justificar el trabajo de investigación realizado y presentar la 

hipótesis, con los objetivos de la investigación. 

 

En el segundo capítulo, se presenta el diseño de la investigación, describiendo las 

variables y su operacionalización, así como la población y muestra, además de 

las técnicas e instrumentos de recolección de datos utilizados en la investigación, 

así como los métodos de análisis de datos. 

 

En el tercer capítulo, se presenta los resultados obtenidos de acuerdo con los 

objetivos generales y específicos definidos. 

 

En el cuarto capítulo, se realiza la discusión de los resultados obtenidos. En el 

quinto y sexto capítulo, se presenta las conclusiones y recomendaciones, 

respectivamente.  

 

En el séptimo capítulo, se muestran las referencias bibliográficas obtenidas para 

la investigación de la presente tesis. 
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RESUMEN 
 

Desde sus inicios el inconveniente del desplazamiento de fuerza transmitida en 

los engranes fue direccionado para evadir la fractura en el fondo del diente por 

efecto de su flexionamiento, pero luego se pudo evadir por consiguiente el “pitting” 

o picadura en progreso en los extremos de cada diente. En el diagnóstico se 

determinó la resistencia actual de los engranes de un torno en SENATI - Chiclayo. 

El objetivo de la investigación fue elaborar un estudio de esfuerzos de transmisión 

de engranajes en un torno mediante el método de elementos finitos y lograr 

determinar su resistencia. En esta investigación nuestra población comprende a 

los dientes de los engranajes de todas las máquinas y/o equipos que se 

encuentran en los talleres de SENATI – Chiclayo, la muestra la constituyen los 

dientes de los engranajes del torno Storebro Bruk del taller de mecánica general 

en SENATI, además se recogieron datos de otros tornos del ámbito comercial de 

producción mediante unas fichas técnicas.  

En este estudio se logró definir los esfuerzos que actúan en la transmisión de los 

engranes mediante el contacto en sus flancos. Es importante aclarar que para 

esta investigación se han considerado los factores que han sido motivo de estudio 

de muchos investigadores y que en sus publicaciones han demostrado 

teóricamente sus bondades de aplicación.  

Además, fue importante realizar las mediciones físicas de la muestra para definir 

la geometría real del diente y los datos básicos de comprobación del diseño del 

engrane, puesto que ha permitido calcular con el método de los elementos finitos 

y demostrar la simulación del engranaje en un software CAE la obtención de los 

parámetros geométricos en su funcionamiento. 

 

 

 

Palabras Claves: Engranaje, esfuerzos, transmisión de engranajes, método de 

elementos finitos 
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ABSTRACT 
 

From its beginnings the inconvenience of the displacement of the force transmitted 

in the gears directed to evade the fracture in the bottom of the tooth by the effect 

of its flexion, but also after avoiding the "pitting" or sting in the progress in the 

flanks of teeth. In the diagnosis the current resistance of the gears of a lathe in 

SENATI - Chiclayo was determined. The objective of the research was to 

elaborate a study of gear transmission efforts in a field using the finite element 

method and to determine its resistance. In this research, our population comprises 

the gear teeth of all the machines and / or equipment found in the SENATI - 

Chiclayo workshops, the sample is the teeth of the gears of the Storebro Bruk 

lathe of the SENATI workshop, in addition the data of other lathes of the 

commercial field of production were recognized by means of technical data sheets. 

In this study it was possible to define the stresses that act on the transmission of 

the gears by the contact in its flanks. It is important to clarify that for this research 

have considered the factors that have been the subject of study of many 

researchers and that in their publications have theoretically demonstrated their 

application safeguards. 

In addition, it was important to perform the physical measurements of the sample 

to define the actual tooth geometry and the basic data of the design of the gear, 

since it has the valorization of the ability with the method of the finite elements and 

to demonstrate the Simulation of the gear in a software CAE obtaining the 

geometric parameters in its operation. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Keywords: Gear, efforts, transmission of gears, finite element method 
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I. INTRODUCCIÓN 

 

Para realizar el estudio de esfuerzos en los dientes de un engrane recto se 

desarrolló con una metodología que combina las fórmulas de Lewis y Hertz 

con el uso de ingeniería acudida por ordenador, se inicia el estudio con un 

engrane sometido a carga analizado bajo la norma ANSI/AGMA 2001-D04, 

posteriormente se determinan los factores de Lewis y Hertz, calculando el 

esfuerzo de flexión y el área de contacto en el punto de paso, se modela el 

engrane en 3D y se realizan simulaciones utilizando CAE de alto nivel por 

medio de Inventor Profesional, se analiza la muestra de este estudio 

aplicándola respectiva carga, obteniendo los resultados por la norma 

anteriormente referida. 

1.1. Realidad problemática 

A nivel internacional el problema de las fallas que se generan en la 

transmisión de engranajes de las máquinas ha conllevado diversos estudios 

siendo uno de los primeros el método propuesto por Lewis en 1892, Infanzón 

sostiene al respecto: 

La transferencia de potencia mecánica a través de engranajes hace 

varios años es muy utilizada e importante en las industrias. Esto ha 

generado diversos estudios sobre engranajes. Estos estudios y por la 

importancia de los engranajes en las maquinas han conllevado a 

organizaciones internacionales, tales como DIN, ISO, AGMA, GOST, a 

normalizarlos, no solamente a través de su geometría además de esto 

teniendo en cuenta los métodos para calcular su capacidad de carga. 

Desde sus inicios el inconveniente del desplazamiento de fuerza 

transmitida en los engranes fue direccionado para evadir la fractura en 

el fondo del diente por efecto de su flexionamiento, pero luego se pudo 

evadir por consiguiente el “pitting” o picadura en progreso en los 

extremos de cada diente, siendo originada por la enorme fuerza dada 

en los extremos de cada diente en el roce en el momento de la 

transferencia de potencia. Hoy establecer el trabajo de fricción es tan 
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trascendente como establecer el esfuerzo de flexionamiento en el 

diente. (2010, p. 15). 

Gonzáles, Frechilla y García sostienen al respecto: 

El avance de la ingeniería de engranajes conlleva a mejorar los modelos 

para analizar la capacidad de trabajo de las ruedas dentadas.  

A partir de los primeros estudios de Hertz, Lewis y Block, cimientos de 

las ideas referenciales de hoy en día de verificación de la resistencia de 

los dientes a la picadura, a la rotura y al roce adherente, los progresos 

de las rutinas de cálculo y los modelos de análisis fueron el principal 

propósito de varios estudios. 

A partir de su aparición, el desarrollo de los ordenadores ha repercutido 

mayormente en las operaciones de cálculo utilizadas en los engranajes.  

La aparición de los ordenadores, ha predispuesto que muchos 

programas informáticos basados    en    algoritmos de operaciones y 

normas, reemplacen las tablas y normas de cálculo utilizadas en diseñar 

engranajes, consintiendo un significativo incremento de la velocidad y 

exactitud de los cálculos. (2005, p.35). 

 

En SENATI de Chiclayo, una de las principales fallas que se generan en la 

transmisión de engranajes de las máquinas, es la fragmentación de los 

dientes en engranes, defecto que cuando se detecta es fácil de escuchar, 

hay que tener en cuenta que con el uso y debido al contacto entre dientes es 

generado por un desgaste. Esto ocasiona contratiempos y obliga a detener 

la máquina para su mantenimiento generando costos. 

Existe falta de equipamiento de prueba para ensayar con un prototipo real y 

así realizar experimentos con diferentes diseños en su geometría de los 

dientes de los engranes. En consecuencia, el estudio por medio del Método 

de Elementos Finitos y el software que simula la muestra son opciones 

válidas para realizar experimentos corroborando la teoría. 
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1.2. Trabajos previos 

Saucedo, Juan (2014), en su investigación titulada “Análisis del desgaste en 

engranes aplicando el Método de Elementos Finitos” presento los análisis 

del desgaste en engranes empleando el Método de Elementos Finitos (Finite 

Element Method, FEM), para hacer este estudio se tuvo en cuenta un 

prototipo de la figura del perfil de un diente de una rueda dentada con varias 

zonas dañadas, un prototipo limpio con 0% de desgaste y tres modelos 

dañados con 25%, 50% y 75% de desgaste; la geometría de los modelos se 

obtuvo del desarrollo y descripción de código en MATLAB®. Para emplear el 

FEM se describieron funciones desarrolladas en MATLAB® para realizar el 

pre-procesamiento, procesamiento y post-procesamiento del método, al 

integrar las diferentes geometrías de los perfiles a las herramientas FEM de 

un análisis estático se obtuvieron esfuerzos y deformaciones del diente al 

aplicar una carga, de un análisis dinámico se obtuvieron las frecuencias 

naturales. Para dar validez a este trabajo se diseñó y construyó un banco 

experimental de fallas mecánicas, formado básicamente por un motor, una 

caja reductora de engranes y una carga, de acuerdo con los modelos de 

desgaste propuestos en uno de los engranes de la caja se indujo de manera 

controlada la falla de desgaste, mediante la medición de vibraciones y un 

análisis espectral. Los objetivos del estudio son los siguientes: 

 Obtener la figura de un diente de una ruda dentada a través de un 

software de diseño para este trabajo. 

 Modelar un diente de engrane con el MED para conseguir repeticiones 

normales y su nexo con la pérdida de masa 

 Modelar las etapas del desgaste de un diente de engrane con el método 

de elementos finitos, para cuantificar el grado del desgaste. 

 Evaluar sus efectos considerando criterios, para comparar con 

procedimientos obtenidos o algunos sondeos efectuados. 

El autor arribo a las siguientes conclusiones: 

 Con la programación de MEF se hizo un estudio fijo y activo en todos los 

prototipos analizados, con los productos alcanzados podemos referir que 

MEF brinda excelentes rendimientos en los prototipos estudiados, 

cuanto más defecto haya en engranes se presentó el crecimiento 
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paulatino en los esfuerzos mayores e igualmente en la flexión del diente. 

En el estudio activo se halló que la frecuencia normal se ve afectada por 

la disminución de la superficie del perfil de diente. En lo referente a la 

forma de mallado que se usó en los prototipos mejorados brindan una 

solución más cercana y con excelente perfilado. 

 Del estudio del espectro de los ensayos hechos en el banco de 

experimentos se concluyó ante la existencia del desgaste en engranes la 

frecuencia de operación se modifica, al ocurrir esto afecta la velocidad 

de operación de los procesos. 

 

INFANZÓN, Hernán (2010), en su tesis titulada “Análisis del esfuerzo de 

contacto en engranajes cilíndricos de ejes paralelos de perfil evolvente 

mediante el método de los elementos finitos”, en el estudio se hicieron los 

cómputos utilizando dos metodologías los estándares técnicos ISO 6336, 

DIN 3990, AGMA2105-C95 para diseño de engranes y el Método de los 

Elementos Finitos - MEF, presentando un modelo de engranes con distintas 

medidas geométricas y de fuerza para comparar. Los objetivos del estudio 

fueron: 

 Precisar los elementos a que son referidos en el diseño geométrico de la 

rueda dentada considerando las especificaciones para calcular según los 

estándares. 

 Moldear a través de un cálculo total en un programa de diseño, el perfil 

geométrico de dos ruedas dentadas de forma cilíndrica con eje paralelo. 

 Moldear, ayudándose con un programa de diseño de elementos finitos, 

los requerimientos a que están impuestos las ruedas dentadas. 

 Desarrollar un cotejo entre las conclusiones obtenidas a través del 

empleo del procedimiento de elementos finitos y los resultados de las 

técnicas utilizadas en cálculos según los estándares. 

El investigador concluyó: 

 Se detectó que las fuerzas determinadas con las normas son de dos a 

cinco veces superiores que los obtenidos por el MEF. De lo anterior se 

manifiesta un dimensionamiento mayor de los engranes para atacar el 
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fallo por abrasión en la cara del diente en los procesos de las normas 

internacionales. 

 Las ecuaciones encontradas desde la representación en la creación del 

diente, detallan en forma correcta la figura de un diente en una rueda 

dentada cilíndrica recta o con hélice. Con estos podemos crear una 

rueda dentada geométricamente original hipotético que luego se 

producirá su procesamiento de elaboración por generación. 

 La apreciación de la zona crítica del ensamble para el trabajo de roce es 

correspondida con la valoración de varios tiempos de ensamble 

demostrados, considerando primeramente el elemento longitudinal 

juntado de roce que el de la distancia limitada o similar, y que 

supuestamente en el ejemplo de las ruedas cilíndricas con hélice la 

estimación de la distancia limitada cambia además axialmente siendo 

imposible trabajar con una sola estimación. 

 

CARRO, Jorge. FLORES, Fabiola y FLORES, Irma (2011), en su 

investigación denominada “Análisis de esfuerzo de contacto en engranes 

rectos aplicando el criterio de Hertz con ingeniería asistida por 

computadora”, se valoró las premisas Hertz y de Buckingham como reglas 

primordiales y se desplegó un sistema para el estudio de fuerzas de roce 

configurando su avance por intermedio de software de diseño. 

Se analizaron varias muestras de engranes considerando los requisitos de 

en la muestra a diseñar y de cargas diferentes entregando un estudio para 

comparar el producto versus obtenidos utilizando la norma AGMA (American 

Gear Manufacturers Association). 

 

SOTO, Luis (2008), en su investigación denominada “Análisis de esfuerzos 

en transmisiones de engranes cilíndricos helicoidales mediante el método de 

los elementos finitos”, tuvo como propósito utilizar el Método de elementos 

finitos (MEF) para el análisis de esfuerzos en engranes cilíndricos. En el 

estudio se calculó las fuerzas utilizando el FEM y por la forma matemática 

utilizando las ecuaciones AGMA, también se creó un modelo espacial del 
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engrane con el software TrueGear para su simulación. El investigador llego a 

las siguientes conclusiones: 

 El paso más dificultoso del FEM (por sus siglas en inglés) en engranajes 

helicoidales es el modelamiento del piñón en la zona de acometida. 

Ciertamente el engrane es formado cuando se desplaza un perfil de 

envolvente por toda la longitud de una hélice raíz, las generatrices en las 

partes más altas donde se producen el roce de los dientes, conciernen a 

esa área dejando de lado la idea que puedan crearse en esta generación. 

 Los productos alcanzados en el FEM realizando la variante del ángulo de 

la hélice no coinciden con los productos del procedimiento matemático, 

realizando el proceso en el ejemplo más grave con el ángulo de 45º se da 

una desigualdad del 224%.    Se tiene que considerar las ventajas de la 

tecnología actualmente y no desmerecer el desarrollo teórico en la 

búsqueda de soluciones en esta investigación.  

 Ninguno de los dos procedimientos puede ser reemplazados, 

simplemente han de complementarse para hallar una solución. La 

diferencia debido al avance tecnológico es que el FEM tiene ciertas 

ventajas en el cálculo de geometrías más complicadas y más exactas, 

pero no considera los pasos para despejar algunas interrogantes y poder 

hacer más entendible los resultados que el de la forma matemática. 

 Es necesario hacer coincidir los productos de los dos procedimientos de 

cálculo, para esto, se determinó tener en cuenta los valores mínimos 

encontrados en algunos factores que pueden ser imposiblemente 

considerados en el FEM, aun así, teniendo los valores mínimos de estos 

factores llegan a superar en un 15% a 30% a la unidad. 

 Las fuerzas de flexionamiento como resultado del FEM, en este caso son 

superiores al calculado por la forma matemática, realmente son menores 

que las fuerzas de flexionamiento permisibles en los diferentes ejemplos. 

 

González, García y Frechilla (2001), en su investigación denominada “El 

método de elementos finitos como alternativa en el cálculo de engranajes”, 

tiene como objetivo contrastar los esfuerzos obtenidos mediante el empleo 
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de dos de los más potentes sistemas CAD dirigidos  a  la  aplicación  del  

método  de  los  elementos  finitos, como son el   Solid  Edge y el  Cosmo  

Edge,  con los procedimientos de cálculo derivados de las vigentes normas 

ISO para evaluar la capacidad de carga de los engranajes cilíndricos. En el 

trabajo se exponen las bases del método de generación del perfil de los 

dientes de un engranaje cilíndrico de dientes rectos, un algoritmo de cálculo 

de los esfuerzos en la base del diente y la comparación de los resultados 

obtenidos por uno y otro método. Los autores concluyen lo siguiente: 

 Se observaron valores próximos de las fuerzas que trabajan en el 

fondo de diente utilizando el proceso de la Norma ISO y el 

modelamiento con el Solid Edge y Cosmos Edge. Según el método de 

los elementos finitos los valores de esfuerzos se encuentran en un 25 y 

un 9% superior que los del proceso de la Norma ISO. 

 La distribución del volumen con empleo de micro volúmenes tipo cubo 

son razonables al ejecutar el mallado de la muestra. 

 Estudiando dos dientes sin tener en cuenta el resto de la muestra en la 

zona de roce más cercana de los engranes, se hace más exacta y sin 

intervención del resto del cuerpo, y posteriormente del mallado del 

volumen se determinó sin existir demasiada diferencia en los efectos 

de las esfuerzas en el fondo del diente. 

 En un contorneado tolerable de los bordes del diente solamente se 

puede trazar con cinco puntos de cada forma de curva (evolvente y 

trocoide). 
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1.3. Teorías relacionadas al tema 

 

1.3.1. Engranajes 

Los engranajes son elementos mecánicos con dientes en su diámetro 

exterior que se usan para la transmisión de potencia mecánica entre dos 

ejes en un alejamiento definido por medio de la fricción física de dos cuerpos 

en revolución situados entre sus puntos de apoyo. El engrane pequeño y de 

menor cantidad de dientes es llamado piñón generalmente transfiere 

potencia; el engrane grande o con mayor número de diente se denomina 

rueda. 

Clases de engranajes 

“Existen muchas formas de renombrar los engranajes, la más usada es de 

acuerdo a la ubicación en el espacio de los ejes geométricos que rotan en su 

centro del par de engranes” (Gonzáles, 2001, p.1). 

Por la forma como se conectan sus ejes, los engranajes pueden ser ejes 

paralelos, concurrentes y cruzados. Los de ejes paralelos se clasifican en: 

engranajes cilíndricos de dientes rectos, engranajes cilíndricos de dientes 

helicoidales, engranajes cilíndricos de dientes bihelicoidales, engranajes de 

ruedas elípticas, engranajes de linterna y engranajes beveloide (Gonzáles, 

2001, p.1). En la figura 1 y 2 se aprecian estos tipos. 

Los de ejes concurrentes, a su vez se clasifican en: engranajes cónicos de 

dientes rectos, engranajes cónicos de dientes tangenciales, engranajes 

cónicos de dientes circulares, engranajes cónicos de dientes cicloidales, 

engranajes cónicos de dientes evolventes, engranajes cónicos de dientes 

bihelicoidales y engranajes de rueda cónica plana y rueda cilíndrica 

(Gonzáles, 2001, p.2).  

Los de ejes cruzados, a su vez se clasifican en: engranajes helicoidales, 

engranajes de tornillo sinfín cilíndrico, engranajes de tornillo sinfín globoidal, 

engranajes hipoidales, engranajes espiroidales y engranajes helicón 

(Gonzáles, 2001, p.2). En la figura 3 se ve este tipo 
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De acuerdo al tipo de perfil de sus dientes, los engranajes se clasifican en: 

envolvente (Figura 5), Cicloidal y Nóvikov (Figura 6) 
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En este estudio de investigación solamente se considerará y examinará la 

fuerza de fricción creados en engranes cilíndricos situados con ejes 

equidistantes de un contorno evolvente de dientes rectos externos. 

 

Nociones y nomenclatura de los engranes de forma cilíndrica con ejes 

equidistantes y contorno evolvente 

Seguidamente presentamos algunas de las nociones más importantes que 

se desarrollan en el proceso de transmisión de un par de engranes. 

Ley de engrane 

En la transmisión 𝑢 de un par de engranes queda determinada por la 

analogía de las revoluciones del engrane 1 o piñón 𝜔1,  𝑛1 con  el 

engranaje 2 o rueda 𝜔2,  𝑛2  como se muestra en la ecuación 

𝑢 =  
𝜔1

𝜔2 
=

𝑛1

𝑛2
         

El prototipo mecánico que transmite por engranes de forma cilíndrica de ejes 

equidistantes está notado por un par de engranes de radios rw1 y rw2 

girando sin deslizarse entre ambos (ver Figura 7), entonces sus velocidades 

perimétricas 

𝑉𝑤1 = 𝜔1  ∙  𝑟𝑤1  y   𝑉𝑤2 = 𝜔2  ∙  𝑟𝑤2   son las mismas 

(𝜔1 . 𝑟𝑤1 =  𝜔𝑤2 =  𝜔2 . 𝑟𝑤2) despejando y obteniendo teóricamente la 

relación que se transmite en el par de engranes puede ser denotada a través 

de la conexión de los radios 𝑟𝑤1 𝑦 𝑟𝑤2  siguiendo  

𝑢 =  
𝑟𝑤2

𝑟𝑤1
                         

Aparte de esta relación, si estudiamos las velocidades en un tiempo definido 

de la marca de roce de las caras, del perfil referido, de un par de perfiles de 

los engranes que están en rotación y equidistantes (ver Figura 7) pudiendo 

descomponerse la velocidad en el sentido de la normal “n” (𝑣𝑛1  𝑣𝑛2) y 
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tangente “t” (𝑣𝑡1,    𝑣𝑡2) frecuente a los flancos.  Por este requisito, es 

necesario que los dientes estén siempre en contacto en el momento que 

engranen las velocidades en el sentido normal deben de ser las mismas 

(𝑣𝑛1 =  𝑣𝑛2), de la Figura 7 las velocidades en el sentido normal se 

determinan por 𝑣𝑛1 =   𝜔1 . 𝑟𝑛1  𝑦 𝑣𝑛2 =  𝜔2 . 𝑟𝑛2 relacionando  

𝑢 =  
𝑟𝑛2

𝑟𝑛1 
=  

𝑟´𝑤2

𝑟´𝑤1
              

Si nos damos cuenta en la Figura 7 las ecuaciones (arriba mencionadas) 

carecen de la misma valoración, evidenciando que esta relación que se  

transmite 𝑢  no es siempre continuo mientras se hace contacto en las caras 

originando modificaciones en las rotaciones del par de engranes. Si 

queremos que la concordancia a transmitir se conserve continuo de la 

Figura 7 observamos que el punto  𝐶′ debiera de concurrir con 𝐶 y en efecto 

ocurrirá si el  perfil  de  los  flancos  debieran ser  escogidos con 

fundamento.  

Esto considera la ley de engrane que indica para conseguir una 

concordancia de transferencia continua  la  recta  normal  a  las caras  de  

los  perfiles  en  algún punto de roce interseca a la recta  𝑂1 𝑂2 siempre y 

cuando en el punto 𝐶 que corta la recta que junta los centros de los 

engranes en los tramos 𝑟𝑤1  𝑦 𝑟𝑤2  que son las proporciones invertidas a las 

velocidades de rotación angular 𝜔1 𝑦 𝜔2 

 

  



25 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

  



26 
 

Trazo de acoplamiento 

Es el área de la geometría que detallan las zonas de trabajo de los lados en 

el momento del acoplamiento de dos perfiles en el comienzo y hasta el final. 

El trazo de acoplamiento puede tener varias las formas y va a depender de 

la geometría de los flancos de los dientes. En la Figura 8 se observa el 

trazo de acoplamiento originada por el perfil de evolvente que es una línea. 
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Dimensión de elementos de la rueda dentada con dientes rectos 

Los engranajes cilíndricos de dientes rectos son de la forma más usual y 

sencilla. La proyección de sus dientes son paralelos al eje en que giran y su 

contorno es de forma cilíndrica circular.  En la Figura 9 se representa la 

geometría de un engrane de diente recto. 

 

 

 

La circunferencia primitiva o de paso es en realidad una circunferencia 

teórica donde se produce la tangencia de los dientes de los engranes, a 

partir de la circunferencia primitiva se definen las particularidades que suele 

componer los distintos componentes de los dientes de los engranes. Las 

circunferencias primitivas de un par de engranes ensamblados siempre son 

tangentes entre ambos. El espesor del diente es el ancho del diente en el 

área de roce, quiere decir, que puede medirse sobre la circunferencia 

primitiva. El ancho del vacío es la separación entre dos dientes en la 

circunferencia primitiva. El paso circular 𝑝 es la distancia entre dos dientes 

consecutivos, medido sobre la circunferencia primitiva. El módulo m de un 
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engrane es una particularidad de dimensión que se determina como la 

concordancia que hay entre el diámetro primitivo manifestado en milímetros 

y la cantidad de sus dientes. Su fórmula es: 𝑚 = 𝑑/𝑁, siendo 𝑑 el diámetro 

de paso (Shigley, 2002, p. 842). 

La relación entre el número de dientes (N) y el diámetro de paso (d) es el 

paso diametral P o “diametral pitch”, se determina en cantidad de dientes por 

pulgada. Su fórmula es: 𝑃 = 𝑁/𝑑P (Shigley, 2002, p. 842). 

La distancia que hay entre el diámetro externo y el diámetro primitivo se le 

denomina cabeza del diente 𝑎, esta distancia es equivalente a un módulo. El 

pie del diente 𝑏 es la distancia radial entre la circunferencia primitiva y la 

circunferencia interior. Si sumamos la altura de la cabeza del diente y la 

altura del pie del diente sería la altura total del diente. El ancho de cara 𝐹 es 

la distancia del diente medido paralelamente a su eje de rotación. 

 

Esfuerzos en los dientes 

 

Si se quiere comprobar cuanto de esfuerzo pueden soportar los engranajes 

cilíndricos (rectos o helicoidales), se debe estudiar dos principios: resistencia 

a los esfuerzos de contacto debida a la picadura y resistencia a las tensiones 

en el fondo del diente debido al flexionamiento (Gonzáles, 2001, p.26). 

Actualmente existen muchos organismos internacionales que han creado 

normas para calcular la capacidad de carga de engranajes cilíndrico, como 

DIN, GOST, ISO y AGMA. De todos estos organismos ha consolidado en su 

desarrollo en lo referente a engranes es la Asociación Americana de 

Fabricantes de Engranajes (AGMA). Las normas ANSI/AGMA2001 (sistema 

inglés) y ANSI/AGMA2101 (sistema métrico) fueron elaborados para calcular 

la resistencia en los engranajes cilíndricos con dientes de involuta.  

El cálculo de los esfuerzos en el fondo del diente debido a la flexionamiento 

es fundamentado, actualmente en la ecuación de flexión de Lewis propuesta 

en 1892. El cálculo de los esfuerzos de contacto se basa en la ecuación de 

Hertz para el contacto entre dos cilindros. 
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Análisis de fuerzas en engranajes rectos: 

Para empezar a analizar las fuerzas en los trenes de engranajes se detallará 

las claves que se utilizará. Empezando con el número 1 para el soporte de la 

máquina, se denominará como número 2 para el engrane de entrada y 

posteriormente se ha de enumerar los engranes de manera correlativa 3, 4, 

etc., llegando hasta el último engrane del tren. Asimismo, puede que 

intervengan otros ejes, y regularmente, uno o dos engranes pueden estar 

acoplados en cada eje o árbol, de esta manera con otros componentes.  

Se denominará a los ejes con letras minúsculas del alfabeto 𝑎, 𝑏, 𝑐. Pudiendo 

continuar. 

Notando esto, podemos decir de la carga ejercida por el engrane 2 contra el 

engrane 3 como 𝐹23. La carga del engrane 2 sobre un eje a es 𝐹2𝑎. 

Asimismo se detalla 𝐹𝑎2 para interpretar la carga de un eje 𝑎 contra el 

engrane2. Lamentablemente, asimismo se deben emplear subíndices para 

indicar direcciones. Las direcciones coordenadas suelen señalarse con las 

coordenadas x, y, z; y las direcciones radial y tangencial por superíndices r y 

t. Considerándose,  

𝐹23
𝑡  

 

Aquí se denota el elemento tangencial de la carga del engrane 4 que ejerce 

sobre el engrane 3. 

En la figura 10 se muestra un engrane de menor número de dientes 

acoplado en un eje a que rota en el sentido horario a n2 rpm, y mueve un 

engrane en el eje b a n3 rpm. Las repulsiones entre los dientes en contacto 

se notan en toda la línea de presión. En la figura 10b el engrane de menor 

número de dientes se independizó del engrane mayor y del eje, y sus 

consecuencias se reemplazaron por fuerzas. Fa2 y Ta2 son la fuerza y el par 

de torsión, respectivamente, que actúa el eje a contra el piñón 2. F32 es la 

fuerza que ejerce el engrane 3 sobre el engrane de menor número de diente. 

Si aproximamos similarmente, obtenemos como resultado el diagrama de 

cuerpo libre de la rueda y que se detalla en la figura 10c. 
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En la figura 11, el diagrama de cuerpo libre del engrane menor se describió 

nuevamente y las fuerzas determinaron en componentes radial y tangencial. 

Donde se precisa como la fuerza transmitida 

 

𝑾𝒕 = 𝑭𝟑𝟐
𝒕           

Realmente, esta fuerza tangencial es un elemento valioso porque la fuerza 

radial Fr
32 no tiene un propósito, es decir no transfiere fuerza. El par de 

torsión que se fija y la fuerza que se transfiere están relacionados por medio 

de la ecuación 

𝑻 =  
𝒅

𝟐
 𝑾𝒕          

en el cuál se ha utilizado T = Ta2 y d = d2 para conseguir una correlación 

total. 

La fuerza transferida H por medio de un engrane en revolución podemos  

obtenerlo de la correlación estándar del producto del par de torsión T y la 

velocidad angular 𝜔. 

 

𝑯 = 𝑻𝝎 = (𝑾𝒕 ∙  
𝒅

𝟐
) 𝝎     
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Entretanto que podamos utilizar convenientemente cualquiera de estas 

unidades de las ecuaciones anteriormente notadas, las magnitudes de la 

fuerza que da como resultado estarán ligadas claramente de las magnitudes 

de los diferentes parámetros. Normalmente dependerá de la forma de 

trabajar con las magnitudes de la potencia y que puede ser en caballos de 

fuerza (HP) o también en kilovatios (KW), por supuesto usando los 

procedimientos de conversión estandarizados. 

Por supuesto que el acoplamiento de los engranes son prudencialmente 

eficientes, con menores pérdidas hasta 2%, la potencia mayormente se 

ajusta como una constante a través del acople. Como resultado, con un par 

de engranes montados, la siguiente ecuación facilitará igualmente la 

potencia no teniendo en cuenta que engrane se use para determinar d y ω. 

Normalmente, las referencias de engranes se calculan por medio de la 

velocidad lineal de paso, denominado como  la velocidad lineal de un punto 

sobre el engrane en el radio de la circunferencia primitiva; lo notamos en la 

siguiente fórmula, V = (d/2) ω. Trabajando con sistema diferente y 

convirtiendo las unidades métricas al sistema inglés tenemos que 

𝑽 =  𝝅 ∙ 𝒅 ∙ 𝒏/𝟏𝟐        

 

Así tenemos que, 

 V = velocidad de la línea de paso, pie/min 

d = diámetro del engrane, pulgadas 

n = velocidad del engrane, rpm 

Varios inconvenientes del cual se diseñan los engranes hacen notar la 

potencia y la velocidad, de tal manera que debe resolverse la ecuación para 

Wt. Principalmente con la velocidad lineal de paso y las conversiones 

estandarizadas en los procedimientos de cálculo, se puede amoldar la 

ecuación y manifestarse en las unidades de diseño 
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Ecuación de flexión de Lewis 

Para Shigley (2002, p. 908), para suponer la ecuación de Lewis se considera al 

diente del engrane igual a una viga en saliente con sección transversal F x t, 

longitud l y una carga Wt uniformemente distribuida a lo largo del ancho de la 

cara F, tal como se muestra en la Figura 13 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Esta es la fórmula del esfuerzo de flexión en vigas: 

 

        

 

Se presume que el trabajo enorme en un diente de engrane debe darse en el 

punto a. Sustituyendo, conseguimos la ecuación de Lewis. 

 

          

 

Donde Y es el factor de forma de Lewis, y P el paso diametral.  
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Resistencia a la flexión. ANSI/AGMA 2101-C95 

Según la American Gear Manufacturers Association (1995, p. 10), “la fórmula 

fundamental para el cálculo de la resistencia a la flexión  

en un engranaje de dientes es: 

 

   

 

 

Donde: 

 

          

 

Esfuerzos de contacto de Hertz 

En el momento que se comprimen un par de cuerpos elásticos curvos de por 

medio, el contacto preciso o rectilíneo puede cambiar a una superficie de 

fricción, y las fuerzas que se estimulan entre ellos son en tres dimensiones.  

El estudio oficial de los esfuerzos elásticos de contacto fue notificado en el 

año 1881 por Heinrich Hertz, actualmente estos esfuerzos son renombrados 

por su autor. 

Particularmente en los engranes de dientes rectos se estudia el contacto 

entre dos cilindros de longitud determinada l y sus diámetros d1 y d2, y sus 

constantes elásticas son E1, v1, E2, v2, tal como presenta en la figura a 

continuación. 
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La zona de contacto es una figura rectangular angosta de ancho 2b y 

longitud l, y la distribución de la presión es elíptica.  El semi ancho b se 

obtiene por: 

 

 

 

 

 

Según Shigley (2002, p. 915), para los engranajes rectos, sustituimos a F 

por la fuerza normal W y a los diámetros por los datos breves de curvatura 

en los perfiles del piñón y del engrane.  Así también considerando que los 

esfuerzos mayores se ocasionan en la línea de la circunferencia primitiva, 

entonces los diámetros se igualan:  
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entonces: 

dP = diámetro primitivo piñón y dG = diámetro primitivo de la rueda 

Sustituyendo, calculando el semi ancho de contacto b en los engranes: 

 

 

 

 

 

 

 

           

 

 

 

 

   

Resistencia a la picadura. Calculo de esfuerzo de contacto. ANSI / 

AGMA 2101-C95 

 

Según la American Gear Manufacturers Association (1995, p. 9), la fórmula 

fundamental de cálculo del esfuerzo de contacto actuante es la siguiente:  

 

 

𝜎𝐻 =  𝑍𝐸  . √𝐹𝑡 .  𝐾𝑂    .  𝐾𝑣    .  𝐾𝑠  .
𝐾𝐻

𝑑𝑤1.𝑏 
 .

𝑍𝑅

𝑍𝐼
     

 

Para Shigley (2002, p. 915), “el esfuerzo de contacto σH, usando r1 y r2 

como los valores instantáneos de los radios de curvatura en los perfiles del 

piñón y de la rueda y sustituyendo a l con el ancho de cara F”, este es igual 

a: 
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Donde: 

 

 

 

 

 

 

 

 

Según la American Gear Manufacturers Association (1995, p. 10), “la 

relación del número de esfuerzo de contacto calculado para el número 

tensión de contacto admisible es” 

 

𝜎𝐻  ≤   
𝜎𝐻𝑃  

𝑆𝐻
 .

𝑍𝑁

𝑌𝜃
  .

𝑍𝑊

𝑌𝑍
         

 

Segundo miembro de la inecuación corresponde al esfuerzo de contacto 

admisible, donde: 
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1.3.2. Método de Elementos Finitos 

El Método de los Elementos Finitos viene a ser un procedimiento en base a 

números usualmente utilizado en el acercamiento de resultados en caso de 

ecuaciones diferenciales fragmentarias, además de ser muy usado en las 

disciplinas de la ingeniería y la física. 

El Método de los Elementos Finitos actualmente es un mecanismo general 

para solucionar innumerables problemas en la ingeniería y que básicamente 

sus ecuaciones generales se entienden fácilmente, pero en algunos casos 

sus conclusiones en teoría eran imposibles o simplemente se encontraban 

limitadas a acontecimientos completamente sencillos en su diseño 

geométrico y propiedades de su perfilado. La noción fundamental de este 

procedimiento consiste en separar el conjunto de un número finito de 

elementos, se puede entender como discretizar o dividir el conjunto de 

elementos y solucionar en cada uno de ellos y finalmente enlazar el 

resultado en general. (Zurita, 2002, p. 1). 

 

  1.3.3. Grados de Libertad y Desplazamiento Nodal 

La Figura 15 representa una partícula ubicada en el espacio. Esta partícula 

puede desplazarse a través de los ejes, en las direcciones ± x, ± y, además 

de poder girar en torno a cada uno de ellos. De este modo, la partícula 

puede desplazarse de seis formas diferentes o con seis grados de libertad. 

El concepto es válido también para los nodos descritos anteriormente, 

definiendo así el concepto de desplazamiento nodal. En particular, cuando 

se considera un problema en el plano, existen tres grados de libertad: dos de 

desplazamiento y uno de rotación. 
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1.3.4. Conectividad de los Elementos 

Una geometría de apariencia complicada puede modelarse usando un 

número discreto de elementos, de geometrías simples. La similitud de los 

diversos elementos es una razón por la que el método de elementos finitos 

es muy adecuado para ser tratado en una computadora. Para su fácil 

implantación debe adoptarse un esquema ordenado de numeración llamado 

conectividad de los elementos que puede representarse en una tabla de 

conectividad (Tabla 1). En esta tabla los encabezados se refieren a los 

números locales de los nodos de un elemento (Figura 16) y los números 

globales de los nodos correspondientes sobre el cuerpo (Figura 17). La 

conectividad establece así la correspondencia local – global. 

  

©
 J

u
a
n

 E
. 

P
in

o
c
h

e
t 

E
. 

Figura 15 

Grados de libertad 
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La región bidimensional de la Figura 17 se encuentra dividida en triángulos 

de lados rectos. Los puntos donde se encuentran los vértices de los 

triángulos se llaman nodos y cada triángulo formado por tres lados se llama 

elemento. Los elementos llenan toda la región excepto una pequeña región 

en la frontera. Esta región no cubierta existe en fronteras curvas y puede 

reducirse escogiendo elementos más pequeños o elementos con fronteras 

curvas. La idea del método del elemento finito es resolver en forma 

aproximada el problema continuo. Para la triangulación mostrada en la 

Figura 17 los números de los nodos están indicados en los vértices y los 
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Números globales 
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números de los elementos están encerrados en un círculo. La mayoría de los 

códigos estándar del elemento finito usan la convención de numeración 

circular alrededor del elemento en sentido contrario al de las manecillas del 

reloj, para evitar calcular un área negativa. 

 

 

Procedimiento del Método de elementos infinitos 

El procedimiento a tener en cuenta para solucionar interrogantes a través 

de un software que cumpla con los requerimientos para el desarrollo del 

procedimiento de los Elementos Finitos pueden ser siete, varios de estos 

procesos solicitan que el diseñador interactúe con ellos y otros lo pueden 

realizar en forma automática por medio del software de diseño. A 

continuación de describe los procedimientos mencionados teniendo en 

cuenta el orden de ingreso de datos por parte del programador: (Spyrakos y 

Raftoyiannis, 1997, p. 2). 

1. Discretización o Modelamiento 

Todo el sistema es dividido en muchos elementos finitos, siendo el primero 

uno de los procesos con mayor importancia para determinar en el diseño la 

exactitud y llegar a solucionar el problema. En la concepción del mallado de 

elementos finitos hay en la actualidad software de diseño denominados 

malladores. Estos softwares de diseño generalmente vienen a ser parte de 

un preprocesador y mantienen un orden de creación con la finalidad no 

solamente de crear el mallado, si no de mejorarla siguen una serie de reglas 

con el fin de no solo crear la malla, sino de optimizarla para conseguir 

efectos mayormente con una precisión importante. 
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2. Aclaración de las propiedades del elemento 

En esta parte del procedimiento debemos clasificar la forma de elemento 

más adecuado en el diseño del prototipo en forma física a representar, 

también aclarar las propiedades del elemento. Hoy en día hay varios 

modelos de elementos finitos, y que son estos pueden concordar a su forma 

geométrica lineales, planos o sólidos. Cuando se definan estas 

características estas serán diferentes en cada forma de elemento. 

3. Montaje del molde de la consistencia total 

Necesariamente se debe montar todos los moldes de consistencia 

encontradas en cada uno de los elementos, agrupándolo en un solo molde 

de consistencia en toda la estructura.  Aquí lo desarrolla el software de 

diseño empleado automáticamente. 

4. Colocación de las fuerzas 

Las fuerzas en el exterior fijadas en la armadura siempre deben ser similares 

con las fuerzas actuales como en su capacidad y en el modo de fijación. A 

veces se pueden presentar inconvenientes debido a que en los cálculos 

matemáticos se usan las fuerzas aproximadas con la finalidad de facilitar la 

muestra. 

5. Explicación de las restricciones del margen 

Las restricciones del margen son las estimaciones que se conocen y que 

pueden tenerse para ciertos nodos de la muestra. Detallando un ejemplo en 

un estudio de esfuerzos debe conocerse los probables movimientos en los 

puntos de apoyo. 
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6. Determinación del método de las ecuaciones lineales 

Los puntos antes mencionados conllevan a la propuesta de un método de 

ecuaciones lineales, en el cual las interrogantes son los movimientos de los 

nodos y que por supuesto debe ser de mayor importancia acordarse de que 

estos movimientos son aproximados a los datos en la realidad. 

 

7. Valoración de los esfuerzos 

Después de haber realizado la evaluación de los movimientos mediante la 

forma puramente teórica se pueden valorar esfuerzos, reacciones y otros 

elementos que participan en el estudio. En esta última parte generalmente 

se trabaja con un post procesador, siendo un software que admite observar 

las soluciones que se llegan a obtener gráficamente. 

  



45 
 

1.4. Formulación del problema 

¿Cómo influye un estudio de esfuerzos de transmisión de engranajes en un 

torno mediante el método de elementos finitos en su resistencia, SENATI – 

Chiclayo? 

1.5. Justificación del estudio 

Económico 

Cuando se detecta un mal funcionamiento en un sistema mecánico 

específicamente en la transmisión de engranes, se fundamenta el defecto 

actual pudiendo visualizarse o escucharse fácilmente, las consecuencias a 

causa de esto es que se puede perder económicamente, así como en la 

producción, para solucionar este problema se debe paralizar la máquina y 

realizar una inversión para su mantenimiento. Al realizar la presente 

investigación se determinará la resistencia al desgaste de los engranajes 

mejorando la frecuencia de operación y disminuyendo costos de 

mantenimiento. 

 

Técnica 

Muy aparte del boceto optimizado de un en engrane se encuentra limitado 

primeramente en que el cómputo general de un engrane es muy complicado 

por la intervención de la cantidad de variantes, restricciones y vínculos que 

se involucran, y por consiguiente considerar que para cada tipo se puede 

optimizar el principal fin de estudio, las limitaciones y las variantes 

autónomas son totalmente distintas. Mayormente los expertos, que siempre 

han tratado de optimizar el modelo de un engrane a través del procedimiento 

de elementos finitos, constituyen una valoración del fin de estudio con los 

datos aceptables de los parámetros de diseño, esto puede permitir 

confrontar y detener en cada uno de los procesos de este fin. Se organizan 

sencillamente los valores y se mantienen flexibles frente a los cambios de 

este fin de estudio, esto permite que el fin de estudio en engranes trabajando 

con el procedimiento de elementos finitos obtener resultados positivos en las 

diferentes formas de búsqueda de soluciones.  
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1.6. Hipótesis  

Si se elabora un estudio de esfuerzos de transmisión de engranajes en un 

torno mediante el método de elementos finitos, entonces se determina su 

resistencia, SENATI – Chiclayo 

 

1.7. Objetivos 

 

1.7.1. Objetivo General: 

 

Elaborar un estudio de esfuerzos de transmisión de engranajes en un torno 

mediante el método de elementos finitos, para incrementar su resistencia, 

SENATI – Chiclayo 

 

1.7.2. Objetivos específicos: 

 

1. Determinar en la actualidad la resistencia de los engranes del tren de 

ruedas de un torno en SENATI - Chiclayo 

2. Calcular los esfuerzos de transmisión en engranajes cilíndricos de 

dientes rectos utilizando el Método de Elementos Finitos 

3. Obtener los parámetros geométricos que garanticen una equi-

resistencia a los esfuerzos de contacto y de flexión. 
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II. MÉTODO 

 

2.1. Diseño de investigación 

 

En esta investigación se emplea el diseño No experimental, no 

pretendiéndose manipular o variar la variable independiente. Esto se debe a 

las restricciones del costo de implantación y el extenso tiempo para obtener 

resultados. 

 

 

 

 

 

 

Donde: 

M :  Es la muestra del estudio 

O :  Es la observación a desarrollar en la muestra. 

P : Es el estudio de esfuerzos de transmisión de engranajes. 

T1 : Es el tiempo de realización de O 

T2 : Es el tiempo de proyección del escenario hipotético. 

ER : Son los resultados estimados 

 

 

 

 

 

  

T1        T2 

M         O    P   ER  
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2.2. Variables, operacionalización 

 

2.1.1. Variable independiente. - 

Estudio de esfuerzos de transmisión de engranajes en un torno 

mediante el método de elementos finitos 

2.1.2. Variable dependiente. - 

Resistencia de dientes de engranajes 
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2.1.3. Operacionalización de variables 

 

Variables 
Definición 

Conceptual 
Definición 

Operacional 
Indicadores 

Escala de 
Medición 

Instrumentos 

Variable Independiente: 

 
Estudio de esfuerzos de 
transmisión de engranajes 
en un torno mediante el 
método de elementos 
finitos 

Análisis de las fuerzas máximas 
actuantes que soporta un área 
determinada en los dientes de los 
engranajes de un torno usando el 
método de elementos finitos, obteniendo 
los parámetros geométricos que 
garanticen una equi - resistencia a los 
esfuerzos de contacto y de flexión 
(Elaboración propia) 

 

Está constituido por las 
fuerzas de flexión, de 
compresión y fuerza 
cortante. (MADNADO, 
2001 p. 75) 

Velocidad 
angular 

Razón 
Guia de 

observación 

Variable Dependiente: 

 

Resistencia de dientes de 
engranajes 

Capacidad para resistir esfuerzos y 
fuerzas aplicadas sin romperse, adquirir 
deformaciones permanentes o 
deteriorarse de algún modo. (Wikipedia, 
2016) 

Se mide calculando los 
indicadores resistencia 
a flexión y resistencia 
por desgaste superficial 
(pitting) 

Resistencia a 
la flexión. 

Resistencia 
por desgaste 
superficial 
(pitting). 

Razón Ficha de datos 
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2.3. Población y muestra 

 

Población:  

Es el conjunto de todos los elementos que concuerdan con una serie de 

ciertas características (Hernández, Fernández y Baptista, 2006, p. 239). 

En este proyecto de investigación nuestra población comprende a los 

dientes de los engranajes de los equipos que se encuentran en los talleres 

de SENATI - Chiclayo 

 

La muestra:  

Es un subconjunto o parte de la población (Hernández, Fernández y 

Baptista, 2006, p. 236).  

En este estudio la muestra la constituyen los dientes del engrane motriz del 

torno horizontal Storebro Bruk del taller de mecánica general en SENATI – 

Chiclayo. 

 

En este estudio el tipo de muestreo empleado es del tipo No Probabilístico 

debido a que los elementos que conforman la muestra fueron tomados por el 

investigador de acuerdo a la realidad problemática, no interviniendo la 

aleatoriedad y el azar. (Ñaupas, Mejía, Novoa y Villagómez, 2011, p. 237). 
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2.4. Técnicas e instrumentos de recolección de datos, validez y 

confiabilidad 

 

“Una técnica de recolección de datos es el conjunto de procedimientos, 

mecanismos que nos llevan a reunir datos con un fin específico” (Hernández, 

Fernández y Baptista, 2006, p. 225). 

En el presente estudio se utilizaron dos técnicas de recolección de datos 

 

Observación: se examinó de forma directa el fenómeno de estudio tal como 

se presenta, recopilando datos de forma consecuente. 

 

Análisis de documentos: Se analizaron publicaciones, tesis, revistas, 

informes, normas, etc.; relacionadas a las variables de la investigación. 

 

2.5. Métodos de análisis de datos 

 

En el desarrollo de investigaciones una de las principales herramientas para 

el análisis de datos es la estadística, mediante la cual el investigador debe 

obtener e interpretar los resultados y como llegar a ellos (Hernández, 

Fernández y Baptista, 2006, p.245). 

 

2.6. Aspectos éticos. 

 

En este estudio se respeta la propiedad intelectual, citando y referenciando 

la bibliografía empleada. 

Se respeta la confidencialidad de los datos recolectados de la empresa en 

donde se hace la investigación, empleándolos solo con fines del estudio. 
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III. RESULTADOS 

3.1. Determinar en la actualidad la resistencia de los engranes del tren 

de ruedas de un torno en SENATI – Chiclayo 

Mediante los parámetros generales de la transmisión de ruedas que fueron 

tomados de la muestra en el torno Storebro Bruk como: potencia del motor, 

número de dientes, módulo, número de revoluciones y longitud del diente, se 

determinó la resistencia del engrane calculando los esfuerzos que actúan en 

la cresta y en la zona de contacto del perfil del diente, siendo uno de los 

pasos de inicio a considerar en esta investigación. 

Debido a las constantes cargas y horas de trabajo, notamos que este 

engranaje ha sido diseñado de acuerdo a la nomenclatura cedida por las 

normas internacionales. Esto se debe a los cálculos teóricos de diseño que 

estos ingresan por primera vez en servicio, con un material como el hierro 

fundido gris que es una combinación muy usual en la ingeniería por su 

menor costo y excelente mecanizado. 

Actualmente las dimensiones a partir del diámetro exterior sufrieron un 

desgaste en la cresta y en los flancos que es la principal zona de contacto 

en la transmisión en un par de engranajes. Todo este desgaste que ha 

sufrido durante horas y ciclos de trabajo han modificado su diseño inicial, 

reduciendo su resistencia a la flexión, teniendo en cuenta que el área del 

perfil del diente ha sido reducida provocando en el futuro una posible la 

rotura total del diente y perjudicando el proceso de producción de la 

máquina. 

A continuación, se muestran los resultados de este proceso, mostrando con 

anterioridad los principales parámetros de esta máquina: 

 

Potencia de motor:   7,5 Hp 

Número de revoluciones: 1750 1/min 
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Cargas estáticas 

Para determinar la resistencia del engranaje es necesario conocer la 

velocidad lineal que se genera en el diámetro de paso del engrane motriz: 

 

- Diámetro de paso en el engrane motriz: 

Realizamos la conversión del módulo al sistema inglés, obteniendo el 

paso diametral 𝑃𝑑: 

𝑃𝑑 =  
1"

𝑚
=  

25,4

2,5
= 𝟏𝟎, 𝟏𝟔 

Luego el cálculo del diámetro de paso: 

𝑑𝑝 =  
𝑁𝑝

𝑃𝑑
=  

64

10,16
= 6,29 ≈ 𝟔, 𝟑 𝒑𝒖𝒍𝒈𝒂𝒅𝒂𝒔 

   Donde: 

   𝑃𝑑 = Paso diametral 

𝑑𝑝 = Diámetro de paso 

𝑚 =  Módulo 

 

- Velocidad lineal en el diámetro (𝑽): 

    𝑽 =  
𝝅 ∙ 𝒅𝒑 ∙ 𝑵

𝟏𝟐
  𝑽 =  

𝝅 ∙ 𝟔,𝟑 ∙ 𝟏𝟕𝟓𝟎

𝟏𝟐
=  2886.34 pies/min = 14,66 m/s 

 

- Fuerzas que actúan en los dientes del engranaje 

    Fuerza Tangencial (𝑭𝒕): Carga transmitida 

    𝑭𝟐𝟑
𝒕 =  

𝟔𝟎 (𝟏𝟎)𝟑 ∙𝑷

𝝅 ∙𝒅 ∙𝒏
  𝑭𝟐𝟑

𝒕 =  
𝟔𝟎 (𝟏𝟎)𝟑 ∙𝟓,𝟓𝟗

𝝅 ∙𝟏𝟔𝟎 ∙𝟏𝟕𝟓𝟎
= 0,38 KN = 380 N 

    Fuerza Radial (𝑭𝒓):  

    𝑭𝟒𝟑
𝒓 =  𝑭𝟐𝟑

𝒓 =  𝑭𝟐𝟑
𝒕  ∙  𝐭𝐚𝐧 𝟐𝟎° 

    𝑭𝟒𝟑
𝒓 =  𝑭𝟐𝟑

𝒓 =  𝟑𝟖𝟎 ∙  𝐭𝐚𝐧 𝟐𝟎° = 0,1383 KN = 138,3 N 

  

    Fuerza Normal 𝑭𝒏: 

𝑭𝟒𝟑
𝒏 =  𝑭𝟐𝟑

𝒏 𝑭𝟐𝟑
𝒕

𝐜𝐨𝐬 𝟐𝟎°
  𝑭𝟒𝟑

𝒏 =  𝑭𝟐𝟑
𝒏 𝟑𝟖𝟎

𝐜𝐨𝐬 𝟐𝟎°
= 0,404 KN = 404 N 
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- Fuerzas en los ejes 

 En el eje “X”: 

 𝑭𝒃𝟑
𝒙 =  −(𝑭𝟐𝟑

𝒕 + 𝑭𝟒𝟑
𝒓 ) = −(−𝟎, 𝟑𝟖 + 𝟎, 𝟏𝟑𝟖𝟑) = 0,242 KN = 242 N 

 

En el eje “Y”: 

𝑭𝒃𝟑
𝒚

=  −(𝑭𝟐𝟑
𝒓 + 𝑭𝟒𝟑

𝒕 ) = −(−𝟎, 𝟏𝟑𝟖𝟑 + 𝟎, 𝟑𝟖) = 0,242 KN = 242 N 

 

Resultado: 

𝑭𝒃𝟑 =  √𝑭𝒃𝟑
𝒙 +  𝑭𝒃𝟑

𝒚
 

𝑭𝒃𝟑 =  √(𝟎, 𝟐𝟒𝟐)𝟐 +  (𝟎, 𝟐𝟒𝟐)𝟐 =  0,342 KN = 342 N 

 

Figura 18 
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A continuación, se desarrollará este trabajo tomando como muestra el 

sistema de transmisión de engranes rectos del torno Storebro Bruk, con los 

datos siguientes: 

Material: Hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30 

 

Entrada: motor trifásico    N  : 1750 rpm 

Salida: sistema de transmisión  N  : 43 rpm. 

Potencia:         P  : 7,5 Hp     P:  5,59 KW 

Velocidad de rotación    n1  : 1750 rpm 

Número de dientes del piñón  NP  : 64 

Número de dientes de la rueda NG : 127 

Paso diametral       Pd : 10,16     m:  2,5 

Número de calidad AGMA   Q  : 8 

Ángulo de presión       ɸ  : 20º 

Ancho de cara de diente   F  : 1,1 in     F : 28 mm 

Diámetro de paso en piñón  Dp  : 6,3 in     Dp : 160 mm 

Diámetro de paso en rueda  Dg  : 12,5 in     Dg : 317,5 mm

Velocidad lineal de paso   V  : 2886.34 pies/min V : 14,66 m/s 

Fuerza o carga tangencial   Ft  : 85,75 lb    Ft : 381,4 N 

Fuerza o carga radial     Fr  : 31,21 lb    Fr : 138,8 N 

Fuerza o carga normal    F  : 91,25 lb    F : 404 N 

 

 Calcular los esfuerzos de flexión del diente: 

Flexión del diente en el piñón: 

𝜎𝑃 =  𝑊𝑡  𝐾0 𝐾𝑣 𝐾𝑠  
𝑃𝑑

𝐹
 
𝐾𝑚 𝐾𝐵

𝐽
 

𝑊𝑡: 85,75 lb  𝐾𝑚: 1,13 

𝐾0: 1 𝐹 :  1,1 pulgadas 

𝐾𝑉: 1,43 𝐾𝐵:  1 

𝐾𝑠: 1,034               1,035 𝑑 :   6,3 pulg.          12,5 pulg. 

𝑃𝑑 : 10,16      𝐽 :   0,45                  0,46 
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𝜎𝑃 = (85,75)(1)(1,43)(1,034) 
10,16

1,1
 
(1,138)(1)

0,45
 

𝜎𝑃 = 2961,56 psi = 20,42 Mpa 

 

Factor de seguridad de flexión en el piñón: 

 

(𝑆𝐹)𝑃 =  (
𝑆𝑡 𝑌𝑁/𝐾𝑇  𝐾𝑅

𝜎𝑃
) =  

(8500)(0,716)/ (1)(1)

2961,56
  

(𝑆𝐹)𝑃 =  2 

 

Límite de durabilidad en flexión del piñón: (Flexión permisible) 

 

(𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚)
𝑃

=  
𝑆𝑡

𝑆𝐹 
 

𝑌𝑁

𝐾𝑇  𝐾𝑅
=  

8500

2
 

0,716

(1)(1)
  

(𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚)
𝑃

=  3043 𝑝𝑠𝑖 = 20,98 𝑀𝑃𝑎 

 

 

Flexión del diente en la rueda: 

𝜎𝐺 = (85,75)(1)(1,43)(1,035) 
10,16

1,1
 
(1,138)(1)

0,46
 

𝜎𝐺 = 2899,98 psi = 19,99 Mpa 

 

Factor de seguridad de flexión en la rueda: 

 

(𝑆𝐹)𝐺 =  (
𝑆𝑡 𝑌𝑁/𝐾𝑇  𝐾𝑅

𝜎𝑃
) =  

(8500)(0,988)/ (1)(1)

2899,98
  

(𝑆𝐹)𝐺 =  2,89 

 

Límite de durabilidad en flexión de la rueda: (Flexión permisible) 

 

(𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚)
𝐺

=  
𝑆𝑡

𝑆𝐹 
 

𝑌𝑁

𝐾𝑇  𝐾𝑅
=  

8500

2,89
 

0,988

(1)(1)
  

(𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚)
𝐺

=  2905,88 𝑝𝑠𝑖 = 20,00 𝑀𝑃𝑎 
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 Calcular los esfuerzos de contacto del diente: 

 

𝜎𝑐 =  𝐶𝑃  √𝑊𝑡 𝐾0 𝐾𝑉  𝐾𝑆  
𝐾𝑚

𝐹 ∙ 𝑑
 
𝐶𝑓

𝐼
 

 

𝐶𝑃 : 1960 psi  𝐾𝑚: 1,138 

𝑊𝑡: 85,75 lb 𝐹 : 1,1 pulgadas 

𝐾0: 1 𝐶𝑓 : 1 

𝐾𝑉: 1,43 𝑑 : 6,3 pulg.            12,5 pulg. 

𝐾𝑆 : 1,034            1,035 𝐼 : 0,1 

  

Desgaste en el diente del piñón: 

(𝜎𝐶)𝑃 =  1960 √(85,75)(1)(1,43)(1,034) 
1,138

(6,3)(1,1)
 

1

0,1
   

 

(𝜎𝐶)𝑃 =  28281,72 psi = 151,5 Mpa 

 

Factor de seguridad de desgaste en el piñón: 

(𝑆𝐻)𝑃 =  (
𝑆𝑐 𝑍𝑁/𝐾𝑇  𝐾𝑅

𝜎𝐶
) =  

(70000)(0,65)/ (1)(1)

28281,72
  

(𝑆𝐻)𝑃 = 1,6 

 

Límite de durabilidad en desgaste del piñón: (contacto permisible)  

(𝜎𝐶𝑝𝑒𝑟𝑚
)

𝑃
=  

𝑆𝑐𝑍𝑁

𝑆𝐻𝐾𝑇  𝐾𝑅
=  

(70000)(0,65)

(1,6)(1)(1)
  

(𝜎𝐶𝑝𝑒𝑟𝑚
)

𝑃
=  28437,5 𝑝𝑠𝑖 = 196 𝑀𝑃𝑎 
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Desgaste en el diente de la rueda: 

(𝜎𝐶)𝐺 =  [
(𝐾𝑆)𝐺

(𝐾𝑆)𝑃
]

1

2
 ∗  (𝜎𝐶)𝐺 =  (

1,034

1,035
)

1

2
 ∗ 28281,72   

 

(𝜎𝐶)𝐺 =  29603,43 psi = 204,1 Mpa 

 

Factor de seguridad de desgaste en la rueda: 

(𝑆𝐻)𝐺 =  (
𝑆𝑐 𝑍𝑁 𝐶𝐻/𝐾𝑇 𝐾𝑅

𝜎𝐶
) =  

(70000)(0,65)(1)/ (1)(1)

29603,43
  

(𝑆𝐻)𝐺 = 1,53 

 

Límite de durabilidad en desgaste de la rueda: (contacto permisible)  

(𝜎𝐶𝑝𝑒𝑟𝑚
)

𝐺
=  

𝑆𝑐𝑍𝑁𝐶𝐻

𝑆𝐻𝐾𝑇  𝐾𝑅
=  

(70000)(0,65)(1)

(1,6)(1)(1)
  

(𝜎𝐶𝑝𝑒𝑟𝑚
)

𝐺
=  28437,5 𝑝𝑠𝑖 = 196 𝑀𝑃𝑎 
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3.2. Calcular los esfuerzos de transmisión en engranajes cilíndricos de 

dientes rectos utilizando el Método de Elementos Finitos. 

Simulación realizada en software de ingeniería, Autodesk Inventor utilizando 

la Norma ANSI/AGMA 2001-D04:2005.  Considerando par de engranes 

rectos con la muestra aplicada. 

Figura 19 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

INTERPRETACIÓN.- De la figura anterior se verifica que los datos 

ingresados del material en estudio hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30, 

se ha considerado según la muestra definida para este trabajo. Es decir, 

para el piñón con 64 dientes, para la rueda de 127 dientes, con un módulo 

de 2.5. Además de considerar como ángulo de presión de 20°, que es el 

más recomendado para engranajes actualmente y una longitud del diente de 

28 mm para ambos engranes.  
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Figura 20 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

INTERPRETACIÓN.- De la figura anterior se verifica que los datos 

ingresados del material en estudio hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30, 

se ha considerado según la muestra definida para este trabajo. Con la norma 

ANSI/AGMA y los parámetros de acuerdo a las características del torno 

Storebro Bruk, se ha ingresado datos como el número de revoluciones del 

engrane motriz, la potencia del motor. El software CAE calculó el par de 

torsión y los diferentes factores que intervienen en el diseño. 

 
Tabla 2 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Parámetros comunes 
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Cálculo de componentes 
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INTERPRETACIÓN.- De la figura anterior se verifica que los datos 

ingresados del material en estudio hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30, 

se ha considerado según la muestra definida para este trabajo. Con la norma 

ANSI/AGMA se han obtenido los parámetros comunes, habiendo ingresado 

datos primarios como lo que está resaltado de color rojo: el módulo elegido, 

como es un engranaje de dientes rectos no se considera ángulo de 

inclinación (0°), el ángulo de presión y la corrección unitaria.  

Los demás valores visualizados son calculados internamente por el software 

CAE. 

Tabla 3 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Dimensiones generales 

 

 

INTERPRETACIÓN.- De la figura anterior se verifica que los datos 

ingresados del material en estudio hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30, 

se ha considerado según la muestra definida para este trabajo. Con la norma 

ISO 6336 se ha definido todas las dimensiones de la muestra ingresada al 

software para su comparación con los métodos de las normas que regulan 

los diseños de estos elementos mecánicos.  
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Figura 21 

 

 

 

 

 

 

Representación de engranaje recto 

 

Tabla 4 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Cargas calculadas 

 

INTERPRETACIÓN.- De la figura anterior se verifica que los datos 

ingresados del material en estudio hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30, 

se ha considerado según la muestra definida para este trabajo. Aquí se 

demuestra de acuerdo a las cargas aplicadas en la muestra de este estudio 

que la variación tanto en el piñón como en la rueda, ha sido calculado por el 

CAE teniendo en cuenta los valores principales para esta demostración y 

que van de acuerdo con el número de revoluciones determinado, la potencia 

transmitida y obteniendo una eficiencia cercana a 1 válida para esta 

transmisión de esta máquina.  

  

E
la

b
o

ra
c
ió

n
 p

ro
p

ia
 

E
la

b
o

ra
c
ió

n
 p

ro
p

ia
 



63 
 

Tabla 5 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Material asignado en la muestra 

 

INTERPRETACIÓN.- De la figura anterior se verifica que los datos 

ingresados del material en estudio hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30, 

se ha considerado según la muestra definida para este trabajo. Inventor 

calculó automáticamente las características de este material y que están 

contenidas en las tablas de materiales. 
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Tensión máxima en el diente 

Figura 22 
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Aplicación de restricción de pasador en el engrane 

Figura 24 
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Discretización del diente 

Figura 23 
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Deformación real del modelo 

Figura 25 

Figura 26 

Deformación del modelo x 0.5 
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3.3. Obtener los parámetros geométricos que garanticen una equi 

resistencia a los esfuerzos de contacto y de flexión. 

Torno horizontal STOREBRO BRUK 

Material: Hierro fundido gris ASTM A48 Clase 30  

Para garantizar un buen funcionamiento del tren de engranaje en el torno, es 

necesario calcular los parámetros geométricos que intervendrán en la 

transmisión: 

Datos reales: 

𝑚 = 2.5      

𝑛1 = 64 

𝑛2 = 127 

Estos datos serán procesados con las fórmulas básicas de diseño: 

- Diámetro de paso o primitivo: 

En el piñón: 

𝑑𝑝 = 𝑚 ∙  𝑍1    𝑑𝑝 = 2.5 ∙ 64   𝑑𝑝 = 160 mm  𝑑𝑝 = 6,3 pulgadas 

En la rueda: 

𝑑𝑝 = 𝑚 ∙  𝑍2    𝑑𝑝 = 2.5 ∙ 127   𝑑𝑝 = 317,5 mm  𝑑𝑝 = 12,5 pulgadas 

 

- Diámetro exterior: 

En el piñón: 

𝑑𝑒 = 𝑚 (𝑛1  + 2)  

𝑑𝑒 = 2.5 (64 + 2)   𝑑𝑒 = 165 mm  𝑑𝑒 = 6,5 pulgadas 

En la rueda: 

𝑑𝑒 = 𝑚 (𝑛2  + 2)   

𝑑𝑒 = 2.5 (127 + 2)   𝑑𝑒 = 322,5 mm  𝑑𝑒 = 12,7 pulgadas 

 

- Paso circunferencial: 

Debido a que es una transmisión uniforme ambos engranes tienen que 

encajar correctamente, siendo el mismo paso circunferencial. 

𝑃𝑐 = 𝑚 ∙  𝜋    𝑃𝑐 = 2.5 ∙  𝜋   𝑃𝑐 = 7,85 mm 𝑃𝑐 = 0,3 pulgadas  
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- Espesor del diente: 

Igualmente corresponde el mismo espesor del diente para ambos engranes. 

𝑒 =
𝑃𝑐

2
    𝑒 =

7,85

2
   𝑒 = 3,925 mm  𝑒 = 0,15 pulgadas 

 

- Angulo de presión en la línea de paso: 

𝜑 = 20° 

 

- Altura de la cabeza del diente o adendum: 

𝑎 = 𝑚    𝑎 = 2,5 mm  𝑎 = 0,098 pulgadas 

 

- Altura del pie del diente o dedendum: 

𝑏 = 𝑚 ∙ 1,25   𝑏 = 2,25 ∙ 1,25   𝑏 = 2,81 mm  𝑏 = 0,11 pulgadas 

 

- Altura total del diente: 

𝐻 = 𝑚 ∙ 2.25   𝐻 = 2.5 ∗ 2.25  𝐻 = 5,625 mm 𝐻 = 0,22 pulgadas 

 

- Distancia entre centros: 

  𝐶 =  
𝑁1+ 𝑁2

2 ∙ 𝑃𝑑 
    𝐶 =  

64 + 127

2 ∙ 10,16
   𝐶 = 9,399 pulgadas 𝐶 = 238,750 mm 

 

Tabla 6 

DIMENSIONES ESTÁNDAR (TEÓRICOS) 

Diámetro exterior De 165 mm 

Diámetro Primitivo Dp 160 mm 

Ángulo de presión ɸ 20° 

Número de dientes Z 64 

Módulo M 2.5  

Paso circunferencial Pc 7.85 mm 

Espesor del diente e 3.925 mm 

Longitud del diente l 28 mm 

Altura cabeza de diente a 2.5 mm 

Altura pie de diente b 3.125 mm 

Altura total del diente H 5.625 mm 

 

Datos teóricos geométricos de la rueda motriz 
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INTERPRETACIÓN.- De la tabla anterior se toma en cuenta los datos 

básicos en el diseño de un engranaje, partiendo de los valores iniciales 

como número de dientes, módulo y ángulo de presión. Estos datos que se 

pueden tratar en tablas de engranajes se calcularon con fórmulas básicas 

teóricas aprendidas en el proceso de formación. 

Entonces, se puede decir que estos valores han sido los primeros cuando 

este engranaje inició por primera vez su transmisión hace más de 45 años. 

 

 

Tabla 7 

DIMENSIONES ACTUALES EN SERVICIO 

Diámetro exterior De 164.4 mm 

Diámetro Primitivo Dp 160 mm 

Ángulo de presión ɸ 20° 

Número de dientes Z 64 

Módulo M 2.5  

Paso circunferencial Pc 7.85 mm 

Espesor del diente e 3.600 mm 

Longitud del diente l 28 mm 

Altura cabeza de diente a 2.2 mm 

Altura pie de diente b 3.100 mm 

Altura total del diente H 5.300 mm 

 
Datos reales geométricos de la rueda motriz 

 

INTERPRETACIÓN.- De la tabla anterior se verifica la variación en la 

geometría de la muestra para este estudio, resaltado en negrita se observa 

que en la transmisión de este tren de ruedas el contacto entre ambos 

elementos ha sido determinante para que se haya producido desgaste, la 

zona más crítica se encuentra en los flancos de los dientes que reduce el 

espesor del diente y el área de contacto. Además se encuentra involucrado 

la cabeza de diente, afectando la altura total del diente y por consiguiente el 

diámetro exterior de ambos elementos. Evidentemente esta depreciación 

perjudica la distancia entre centros de la transmisión siendo una de las 

causales de deterioro y posterior cambio de engranajes en el torno  
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IV. DISCUSIÓN 

4.1. Determinar en la actualidad la resistencia de los engranes del tren 

de ruedas de un torno en SENATI – Chiclayo 

Se lograron calcular las fuerzas que determinan la resistencia del 

sistema de transmisión del torno Storebro Bruk, teniendo en cuenta los 

parámetros generales de la máquina y que fueron considerados como 

inicio de esta investigación.  

Comparando con el software CAE de ingeniería los resultados 

obtenidos demuestran que el sistema de engranaje ha sido diseñado 

correctamente, evitando la rotura del diente, pero demostrando 

desgaste en sus flancos por las cargas aplicadas durante su uso. 

En los efectos estáticos las diferencias entre ambas formas para 

determinar su resistencia son muy cercanas, el cálculo analítico 

desarrollado y el CAE se aproximan en menos de 1%, indudablemente 

el software de ingeniería puede ser más preciso y más confiable. 

 

 

COMPARACIÓN DE CÁCULO DE FUERZAS 

 MEF ANALÍTICO 

Fuerza Tangencial 381,290 N 380 N 

Fuerza Radial 138,778 N 138,3 N 

Fuerza Normal 405,760 404 N 
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4.2. Calcular los esfuerzos de transmisión en engranajes 

cilíndricos de dientes rectos utilizando el Método de 

Elementos Finitos. 

En la siguiente figura se muestran los esfuerzos de contacto que 

actúan en el movimiento y aplicando las cargas, se debe controlar 

principalmente los factores que son dependientes de la geometría del 

engrane en la transmisión del tren de ruedas llegando a detallar las 

normas técnicas en ambos elementos, los esfuerzos de contacto 

hallados han sido determinados en el software de CAE por el método 

de los elementos finitos. 

Figura 27 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 28 
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Generación del mallado en el engrane 

Figura 29 
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Figura 30 
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Desplazamiento en el eje “x” 
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4.3. Obtener los parámetros geométricos que garanticen una 

equi-resistencia a los esfuerzos de contacto y flexión 

Se logró obtener los parámetros geométricos a partir de los datos 

reales tomados, se puede observar que las dimensiones han variado a 

comparación a los datos teóricos, esto es fácil de detectar, porque han 

sido medidos realmente con un instrumento de medición como el 

vernier simple y el vernier de doble corredera para detectar la altura de 

la cabeza y el espesor del diente en el diámetro primitivo. 

Con estos datos básicos y medidos en la muestra se ha comprobado 

las distancias entre ambas ruedas en la transmisión del tren de ruedas 

del torno horizontal Storebro Bruk. 

  

Figura 31 
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V. CONCLUSIONES 

5.1. Se  determinó actualmente la resistencia por medio de los esfuerzos 

calculados del engranaje motriz del tren de ruedas del torno ubicado en 

SENATI, estos resultados teóricos fueron comparados con los obtenidos 

por el software de diseño y hubo una similitud en ambos casos.  

Los procesos tradicionales de diseño de engranes utilizan sus cálculos en 

el límite de resistencia a la fatiga que, junto a un factor de seguridad, esta 

debe asegurar una vida infinita del engranaje. En todo caso, la práctica y 

este mismo análisis han demostrado que luego de una cierta cantidad de 

ciclos y bajo ciertas condiciones, la falla de fractura por flexión del diente 

sucede de manera repentina y desastrosa.  

Además, con los valores obtenidos nos demuestran un resultado positivo es 

decir un resultado conservador que conlleva a un sobre dimensionamiento 

contra la picadura o “pitting” en los flancos de los dientes de los engranes, 

sobre todo en estos engranes cilíndricos de dientes rectos. 

5.2.  El cálculo de los esfuerzos de transmisión en engranes cilíndricos 

de dientes rectos por el método de elementos finitos fueron resaltados por 

los esfuerzos anteriormente calculados, se logró mediante la discretización 

del área de contacto en el flanco del diente de la muestra considerada en 

esta investigación, considerando más importantes los factores que ayudan 

a determinar los esfuerzos permisibles de acuerdo al material con que ha 

sido diseñado. Es Importante considerar los esfuerzos de flexión y de 

resistencia para llegar hasta los permisibles que determinan la durabilidad 

del mecanismo, los datos fueron ingresados al software para trabajarlos con 

el método de elementos finitos determinando 273257 elementos 

encontrados y 412178 nodos distribuidos en todo el engrane y que tuvo un 

desplazamiento en el eje “x” de 0,001848 mm. 

Por último, se debe diseñar con un programa de elementos finitos que sea 

más flexible en la realización del mallado, con un programa que discretice 

todos los componentes de la malla y que puedan conseguirse resultados 

más precisos. 
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5.3. Los parámetros fueron determinados en un inicio del modelamiento 

para generar el diente a través de un proceso en la que se tomó datos 

reales y tomas de datos teóricos, estos delinean exactamente el perfilado 

de un perfil de engrane de forma cilíndrica y rectas. Con las fórmulas 

teóricas de logró determinar las distancias principales de engrane y que el 

programa lo creó al momento de generar la muestra. En consecuencia, con 

estos datos puede llegar a generarse un engrane con un perfil 

geométricamente real y que posteriormente sería mecanizada en un 

proceso de fabricación por generación. 

VI. RECOMENDACIONES 

6.1. En el sistema de transmisión deben considerarse como prioridad la 

potencia del motor y el número de revoluciones, esto ayuda a calcular 

rápidamente los esfuerzos por flexión y por contacto permitiendo alargar la 

vida útil del piñón y manteniendo la resistencia principalmente del engranaje 

motriz si se comprueba que ha sido correctamente calculada y fabricada. 

Además, al realizar los diseños de engranajes estos deben tener siempre 

sus factores de seguridad para una garantía del trabajo.  

 

6.2. Aplicar la modelación por el método de elementos finitos con Inventor 

Profesional en engranajes cilíndricos de dientes helicoidales y realizar un 

estudio de las deformaciones de los dientes a plena carga para proponer 

modificaciones en el flanco que compensen las distorsiones del perfil de 

evolvente bajo carga y lograr diseños de engranajes de mayor capacidad de 

carga. 

 

6.3. Con estos alcances de investigación se reforzarían más si en el futuro 

se tomara en cuenta para engranajes con otros ángulos de presión, 

considerando la variación de la evolvente y por consiguiente que el contacto 

entre ambos mecanismos siempre van a mantener una diferencia en su 

rodadura.  Los parámetros generales determinan las características 

dimensionales del engrane, siempre que se midan correctamente con los 

instrumentos adecuados.  
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