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 En la asignatura de Teoría de Máquinas se hizo un 
recorrido completo sobre los distintos tipos de 
engranajes. Se recomienda revisar los apuntes de la 
asignatura.

 Son elementos esenciales en la mayoría de las 
máquinas, de uso frecuente y extenso.

 El estudio suele abordar
 Análisis cinemático
 Análisis de fuerzas
 Diseño dimensional
 Consideración de desgaste

 En este tema se abordará principalmente el cálculo de 
engranajes rectos para presentar la metodología de 
cálculo en estos elementos de máquinas.
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Tren epicicloidal
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 El objetivo de los engranajes es transmitir una 
rotación entre dos ejes con una relación de velocidades 
angulares constante. (Trasmitir par, también con 
correas o cadenas)

 La relación de transmisión es el cociente entre la 
velocidad angular de salida w2 (velocidad de la rueda 
conducida) y la de la entrada w1 (velocidad de la rueda 
conductora)

 Dicha relación puede tener signo positivo (si los dos ejes 
giran en el mismo sentido) o negativo (si los giros son 
de sentido contrario)

 Del mismo modo, si la relación es mayor que 1 se 
hablará de un mecanismo multiplicador, y si es 
menor que 1 (que suele ser lo más habitual) de un 
mecanismo reductor.

cte
1

2

w
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 El objetivo de transmitir  una rotación entre dos ejes con 
una relación de velocidades angulares constante se puede 
conseguir también mediante otros dispositivos como 
correas, cadenas, ruedas de fricción, levas o mecanismos de 
barras articuladas.

 Las correas, cadenas, ruedas de fricción y levas no pueden 
transmitir grandes potencias. Ver Shigley, Tema 17, 
“Elementos mecánicos flexibles”, pág. 859-911.

 Los mecanismos de barras articuladas son aplicables sólo 
en casos concretos.

 Los engranajes presentan una serie de ventajas:
 Son relativamente sencillos de construir.
 Pueden transmitir grandes potencias
 Su diseño está normalizado
 Permiten soluciones muy variadas

 Por ello los engranajes son el elemento de máquinas más 
utilizado: cajas de velocidades, reductores, diferenciales, 
cadenas de transmisión…

Lo normal es tallar los engranajes.
Impresión 3D
Plásticos.
Esfuerzos bajos.
También metálicas por sinterizado. 
Problema fatiga.

Cremallera
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 Sean dos ejes cualesquiera X1 y X2, en los 
que se desean tener rotaciones w1 y w2 tales 
que  = cte.

 Según los ejes sean paralelos, se corten o se 
crucen se tendrán tres tipos de familias de 
engranajes: Cilíndricos, Cónicos o 
Hiperbólicos.

 Además, en todo engrane se pueden 
distinguir dos partes diferenciadas: el 
núcleo y los dientes.

 Así, partiendo del tipo de eje que 
caracteriza el movimiento y según la 
disposición de los ejes se puede establecer 
una primera clasificación de los engranajes.

Sin fin

hipoide.
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 CILÍNDRICOS
 Dientes rectos exteriores. Transmiten 

rotación en sentido contrario.
 Dientes rectos interiores. Transmiten rotación 

en el mismo sentido.
 Rectos piñón cremallera. Son engranajes 

cilíndricos rectos con una de las circunferencias 
de radio infinito. La rotación es producida por la 
traslación.

 Rectos escalonados. Transmiten potencia de 
forma más suave que los rectos simples.

 Dientes helicoidales. Es un paso al límite de 
los escalonados. Aparecen menos golpes entre 
los dientes del piñón y la rueda, luego pueden 
transmitir mayores potencias que los de dientes 
rectos. Transmiten entre ejes paralelos.

Relación de contacto es la media del número de dientes en contacto.
Cuando la relación es 1 siempre un diente esta en contacto con otro.
Lo normal es que el contacto sea >1 haya más que uno puesto que esto evita choques.
Si la relación es menor que 1 existen momentos sin contacto y se producirán choque. Se tiene que evitar.

Piñón

Rueda

Corona.

Cremallera
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 CÓNICOS
 Rectos
 Helicoidales

 HIPERBÓLICOS
 Sin fin – corona.
 Helicoidales de ejes cruzados
 Hipoidales

 NO CIRCULARES
 Orientados a aplicaciones 

concretas. Más caros, compactos y 
equilibrados que otros elementos 
mecánicos que pueden generar el 
mismo efecto (mecanismos de 
barra y levas)

Cálculos más 
complejos.
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d- Circunferencia de paso

z- número de dientes
 m-módulo

d= mz

Mayores tensiones

p- paso

pz= πd= πmz=
 p= πm
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 Piñon – Rueda: Rueda dentada de menor-mayor diámetro.
 Número de dientes del engrane: z
 Espesor del diente: e (sobre la c. primitiva)
 Círculo de paso o primitivo (R). Es la del cilindro rodante equivalente.
 Paso circular (p): es la distancia entre dos dientes consecutivos. Se mide sobre el 

círculo de paso. p=2pR/z
 Paso angular (pa): ángulo entre dos dientes consecutivos pa =2p/z
 Círculo de addendum (Re): El exterior. Addendum (a): distancia radial entre la c. 

primitiva y la cabeza: a=Re-R
 Círculo de fondo, pie o dedendum (Rp). Dedendum (l): distancia radial entre la c. 

primitiva y la de pie: l=R-Rp
 Anchura de cara (b) : longitud del diente medida en dirección axial.
 Hueco (h): anchura del hueco entre dientes sobre la c. primitiva h=p-e
 Juego (j): dif. entre el hueco de un diente y el espesor del que engrana con él: j=h1-e2

 Holgura o espacio libre de fondo (c): diferencia entre el dedendum de un diente y el 
addendum del que engrana con él: c=l2-a1

 Altura del diente (hT): distancia radial entre la c. de pie y la de cabeza. hT=a+l
 Módulo o paso diametral (su inverso) (m, pd): cociente entre el diámetro primitivo 

del engranaje y el nº de dientes: m=2R/z=p/p. Su valor determina el tamaño del 
diente, ya que el paso es el mismo independientemente que los dientes se coloquen en 
una rueda grande o pequeña.
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 Cuando los perfiles de los dientes se diseñan 
para mantener una relación de velocidades 
constante, se dice que tienen “Acción 
Conjugada”.

 Cuando una superficie empuja a otra, el punto 
de contacto “c” resulta aquél en donde las 
superficies son tangentes entre sí. A su vez, en 
cualquier instante, las fuerzas de acción-reacción 
están dirigidas a lo largo de la normal común 
“ab”.

 Dicha recta recibe el nombre de “Línea de 
Acción” y cortará a la línea de centros O1O2 en 
un punto P llamado “Punto primitivo”.

 Las circunferencias de radio O1P y O2P se 
denominan “Circunferencias Primitivas”

 Para que la relación de transmisión se 
mantenga constante, el punto P debe 
permanecer fijo. La línea de acción de 
pasar siempre por P (se consigue con perfiles 
de evolventes)

Desplazamiento a lo largo 
del flanco.
La idea es diseñar el 
diente de tal manera que 
la velocidad angular sea 
constante 
independientemente del 
lugar de contacto.



Dr. José Luis Olazagoitia y MABH

CÁLCULO DE ENGRANAJES
4. LEY DE PERFILES CONJUGADOS

13

 La relación de velocidades entre mecanismos 
en contacto es inversamente proporcional a 
la relación de segmentos que determina el 
punto P sobre la línea de centros.

 Ley General del Engrane: “Para que la 
relación de transmisión entre dos perfiles se 
mantenga constante, es necesario y suficiente 
que la normal a los perfiles en el punto de 
contacto pase en todo instante por un punto 
fijo de la línea de centros”

 Los perfiles que cumplen esta condición se 
dice que son “Perfiles Conjugados”.

2

1

1

2
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r
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·cos11 RRB 

·cos22 RRB 

Circunferencia
Base 1

Circunferencia
Primitiva 1

Circunferencia
Base 2

Circunferencia
Primitiva 2

Punto primitivo
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 El ángulo  que forma la normal a los 
perfiles (la línea de acción) en el punto de 
contacto con la perpendicular a la línea de 
centros se llama “Ángulo de Presión” 
(suelen ser de 20 – 25º - están normalizados).

 El contacto inicial tendrá lugar cuando el flanco 
del diente impulsor quede en contacto con la punta 
del impulsado (pto P) que es donde la línea PP’ 
cruza la c. de adendo del engrane.

 El punto de contacto final se da cuando la c. de 
adendo del impulsor corta a la línea de presión (P’)

 Si se aumenta la distancia entre centros de las 
ruedas, se originan nuevas circunferencias de paso 
de operación. Este cambio no influye en las 
circunferencias base, pero se incrementa el ángulo 
de presión y se reduce la longitud de la línea de 
acción.

Ángulo de 
presión. 
20º o 25º
Velocidad 
cte
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 Se llama “Relación de contacto” mc, al número que indica 
el promedio de dientes en contacto. 

 Si qt es el arco de acción AB.
 Si qt=p (paso circular) un diente comienza contacto en a 

cuando el otro lo está terminando en b.
 No deben diseñarse engranes con mc < 1.2
 La longitud de la línea ab puede servir para calcular mc.

cosp

L

p

q
m abt

c 

Lab

paso



Dr. José Luis Olazagoitia y MABH

CÁLCULO DE ENGRANAJES
4. LEY DE PERFILES CONJUGADOS

17

 Se produce interferencia 
cuando hay contacto entre 
dos porciones de perfiles de 
diente no conjugados.

 En la figura se ve como los 
puntos de tangencia entre 
las c. de base y la línea de 
acción –C y D- están entre 
los puntos A y B (inicial y 
final de contacto) -> 
Interferencia

 Para que no haya 
interferencia el contacto 
debe comenzar y acabar 
como mucho en C y D.

 La interferencia produce 
debilitamiento del pie del 
diente.

α

α

Contacto fuera línea azul interferencia la parte de 
arriba de un diente se come la base del otro diente. 
El addendo menor que dedendo.
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 Notación:
 Sub. 1: Armazón o bastidor de la máquinas
 Sub. 2: Engrane de entrada
 Sub. 3, 4, …: Engranes sucesivos.
 Fuerza ejercida por el engrane 2 contra el 

engrane 3 se representa por F23.
 Fuerza del engrane 2 contra el eje a será Fa2.

 En la figura se ve un piñón montado sobre 
un eje a, que gira en sentido de las agujas 
del reloj a n2 rpm y que mueve otro 
engrane montado en el eje b, a n3 rpm.

 Las reacciones entre los dientes conectados 
ocurren a lo largo de la línea de presión.

2nw
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 Al ser w constante 
(perfiles de 
evolvente), si se 
transmite una 
potencia constante, 
al no variar la 
dirección de la 
fuerza, ésta es 
constante.

 Puesto que varía el 
punto de contacto P, 
el efecto (o 
descomposición) de la 
fuerza sobre el diente 
variará.

ww
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Fay= Ft-Fr

Faz= Ft-Fr

d=mz



Dr. José Luis Olazagoitia y MABH

CÁLCULO DE ENGRANAJES
6. ESFUERZOS DE LOS DIENTES: ESTÁTICOS

20

 La capacidad de transmisión del 
engrane viene limitada por:
 Calor generado
 Fallos de los dientes por ruptura
 Fallo por fatiga en la superficie de los 

dientes
 Desgaste abrasivo en la superficie
 Ruido resultante de velocidades altas o 

cargas fuertes
 CÁLCULO ESTÁTICO

 Se hallan las tensiones en cualquier punto 
del diente.

 El peor caso para el diente es que la 
fuerza esté lo más arriba posible en su 
perfil.

 Si b es el ancho del diente, la tensión en el 
punto a (donde el ancho es t), sin tener en 
cuenta la compresión es:

2
3

·6

12
1

2
··

t

h

b

F

bt

t
hF

I

Mc T
tT

t



hT

Esto es como una viga 
sometida a flexión Ft y a 
compresión Fr

Sección 
critica

Punto 
critico

Momento
máximo
esfuerzo

Momento flector

Fr es menor que Ft



Dr. José Luis Olazagoitia y MABH

CÁLCULO DE ENGRANAJES
6. ESFUERZOS DE LOS DIENTES

21

 Manteniendo Ft y b constantes, las curvas de 
isotensión debido a la flexión son parábolas.

 La sección más crítica será aquella en la que una de 
las parábolas sea tangente al flanco del diente.

 El factor 6hT/t2 de la ecuación es puramente 
geométrica y se puede sustituir en función del 
módulo m y del factor de Lewis (Y) que depende 
exclusivamente de la norma del dentado y del 
número de dientes.

 La expresión no considera el efecto de la fuerza Fr, 
además supone que toda la carga se la lleva un 
solo diente y que la fuerza máxima se ejerce en 
el extremo del diente.

 Si el diseño es correcto la relación de contacto será 
mayor que 1 y cuando la carga se aplique en el 
extremo de este habrá otros que estén en contacto.

 De lo anterior se deriva que, probablemente, el 
punto más desfavorable será alguno intermedio 
donde sólo un diente esté en contacto.

hT

Ymb

F

t

h

b

F t
T

t 1

·

·6
2 

Y- Factor de Lewis 
Normalizado.

்

ଶ

Cálculo estático Lewis

Dimensiono el elemento más pequeño porque es el que 
aguante más tensión porque (menor número de dientes)d= mz, m=d/z
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Calculo estático
m=3 mm
z = 20 dientes
b =30 mm

F =500 N

a addendo
b dedendo

uso
a=0,8xm addendo
b = 1xm dedendo

௧

ହ଴଴

଴,଴ଷ·଴,଴଴ଷ

ଵ

଴,ସ଴଻ଽ଻
= 13,62 MPa

Dimensiono el elemento más 
pequeño porque es el que 
aguante más tensión porque 
(menor número de dientes)

Número mínimo de dientes para 
18 para que no haya interferencias 
de tallado para 20º.
En el caso de 25º el z>12

Calculo de Y factor de Lewis

Calculo estático.
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 Otro aspecto que no tiene en cuenta la ecuación de Lewis es la 
concentración de tensiones en el pie del diente.

 Para la determinación del factor de concentración (Kf) se 
utilizan los datos geométricos y constructivos del diente.

 La AGMA (American Gear Manufacturers Association) estableció 
una ecuación de Lewis modificada en la que contempla el factor Kf, 
y el hecho de que la carga (debido a la relación de contacto) cuando 
sólo un diente está en contacto no se aplica en la punta del diente.

 Se introduce un nuevo factor J, factor AGMA

 J, lo mismo que Y, se determina por tablas a partir de adendo, 
dedendo, rf (radio de acuerdo) y z (número de dientes)

Jmb

F

t

h

b

F t
T

t 1

·

·6
2 

hT

௧

LewisAGMA
௧ Kf

Contacto en el 
extremo ya habrá 
contacto de otro 
diente 1<mc<1,2
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Relación entre addendo y dedendo, hace falta las pulgadas.
Obviamente, común a ambos dientes
1 pulgada=25,4 mm

Número de dientes rueda de menor (piñon) porque es el que tiene mayor tensión

Interpolación- valores intermedios.

rf =radio diente en “t”
hT
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CÁLCULO DINÁMICO
 Los fenómenos dinámicos intervienen por la transmisión de una carga 

en movimiento.
 El parámetro que ayuda a tener en cuenta este efecto es la velocidad 

de la circunferencia de paso.
 Se utiliza un factor KV que se aplica a la ecuación anterior. 
 Cuando los efectos dinámicos no se tienen en cuenta KV =1. 

 Engranajes rectos, dientes acabados por sinfín o por alisado

 Engranajes con dientes de alta precisión alisados o esmerilados. Carga 
dinámica apreciable.

 Por tanto se tienen dos expresiones para la tensión a flexión

 .

v
KV 


50

50 v se da en pies/minuto
(1 pie=12 pulgadas, 1 pulgada=25,4 mm)

v
KV 


78

78

ECUACIÓN LEWIS
v

t

KYmb

F

···


v

t

KJmb

F

···


ECUACIÓN AGMA

v se da en pies/minuto

hT

Velocidad
𝑣 = 𝝎xr

AGMA

Predimensionamiento estático CS 
grande para asegurarnos que cuando 
calculemos a fatiga se cumpla:

௬
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ESTIMACIÓN DEL TAMAÑO DEL ENGRANAJE
 Se pueden dar algunas orientaciones para obtener unos valores 

preliminares sobre el tamaño del engranaje (sin consideraciones de 
durabilidad o confiabilidad)

 Se suele elegir una anchura de cara del diente, b, tal que:

 El tamaño se obtiene por iteraciones, a partir de los datos de potencia 
(P), velocidad en rpm, n y nº de dientes z.

 El procedimiento de cálculo consiste en seleccionar un valor de prueba 
para el módulo m y luego realizar los cálculos sucesivos.

 La interferencia obliga a que con dimensiones estándar no se elijan 
engranajes por debajo de 18 dientes cuando el ángulo de presión es 20º, 
ni por debajo de 12 dientes cuando es 25º

pbp 53  (p: paso circular)

V

t
t

KJmb

F

r

P
F

dn
rv

···
;

·
;

2
·

60

2
·  

w
pw

hT

௧

Variar ancho Variar modulo
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RESISTENCIA A LA FATIGA
 Los límites de fatiga se obtienen con los métodos de cálculo vistos 

en el Tema 3 de Fatiga, con los mismos factores de corrección del 
límite de fatiga.

 Factor de superficie, Ka. Se elegirá el apartado “Mecanizado sin 
acabar” del Tema 3.

 Factor de tamaño, Kb. En este caso, para dientes de engranes 
rectos se tendrá en cuenta el número de pasos por pulgada P:
 Si P>12 dientes/pulgada, Kb =1
 Si P<12 dientes/pulgada, usar la tabla siguiente:

En fatiga y la sección crítica “t” y el punto crítico arranque “rf” pie 
del diente (riesgo grieta) son los mismos que en estática. Se produce 
fatiga porque el momento varia al desplazarse por la superficie.

hT

Fatiga superficial. Se producen tensiones de 
contacto en el contacto (como rodamientos) que  
generan tensiones internas que fluctúan al moverse 
el contacto. Zonas en adherencia y en deslizamiento.

Material más duro.

Punto crítico flanco del diente. Descascarillado

P= ଵ

௠
25,4 mm= 1 pulgada

A más dientes por pulgada dientes más pequeños y Kb más próximo a 1. 

No es paso “p”
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RESISTENCIA A LA FATIGA
 Factor de modificación de carga. Kc =1.
 Factor de temperatura Kd . Ver Tema 3, “Fatiga”.
 Factor de confiabilidad Ke . Ver Tema 3, “Fatiga”
 Factor de concentración de tensiones Kf . Este factor ha sido 

incluido en el coeficiente J de la AGMA y por lo tanto puede 
tomarse Kf =1.

 Efectos diversos Kg. Se puede tener en cuenta que algunos 
engranes giran siempre en el mismo sentido y por tanto la 
flexión es en un solo sentido (tabla):

hT

Kg

Si se considera Y Lewis se tiene que calcular Kf

La variación de tensión (0, 𝝈) la parte negativa no ocurre. Esto es positivo porque en intervalo es menor.
Recordemos estudio que la curva S-N es para tensión alternante pura (-𝝈, 𝝈)

𝒆

Es pulsante de la mitad no 
alternante.
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RESISTENCIA A LA FATIGA SUPERFICIAL
 Hay que tener en cuenta la fatiga debida a las tensiones de contacto. 

Por un lado, hay que determinar las tensiones de contacto que se 
generan en el engrane H. Por otro lado, la resistencia a la fatiga 
superficial del material empleado SH.

 Las expresiones de las tensiones de contacto entre dos cilindros de 
radios y carga aplicada conocidos son:

 Donde:
 Cv=Kv (factor dinámico visto antes)
 b = ancho del diente
 d = diámetro de paso d=mz

 .

IdbC

F
C

V

t

pH ···

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



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


 








g
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p
piñon

engrane
g

g

g

EE
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d
mcon

m

m
I

22 11

1
;;

12

·sincos


p



1g

g

m

m
(para engranes
interiores)

hT

Fuerza tangencial

Hertz

v
KV 


50

50

v
KV 


78

78

Dependía acabado dientes

Factor de 
geometría.
Relación entre 
ángulo de presión 
y la relación del 
engranaje

Angulo presión
Relación 
engranaje

Coef. Poisson ν~0,3

Módulo de 
Young elástico.

p piñón
g rueda.
p y g 

mismo
Material 
se 
simplifica.
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RESISTENCIA A LA FATIGA SUPERFICIAL
 La AGMA recomienda que se use la siguiente expresión para 

el límite de fatiga:

 HB: Dureza Brinell de la superficie más suave en contacto.
 CL: Factor duración vida
 CR: Factor confiabilidad
 CH: Factor de relación de dureza (=1 para eng. Rectos)
 CT: Factor de temperatura =1 si TF<120ºC.

c
RT

HL
H S

CC

CC
S   kpsiHS Bc 104.0 

hT

ு

ு

Tensión dependiente de la dureza del material.

Tenemos CS de fatiga y de fatiga superficial. 
El diente romperá antes por el que sea menor.

𝑯

𝑯
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RESISTENCIA A LA FATIGA SUPERFICIAL
 Hay que tener en cuenta además que la carga Ft puede 

no estar perfectamente distribuida en el ancho de la 
cara. (Factor de corrección por sobrecarga en tabla)

 Además se puede prever un factor de sobrecarga (K0) y 
un coeficiente de seguridad CS. t

m
t FKKCSF ···' 0

K0

Km

hT

Mayoraciones

Choques.

Carga impulsora.

Motor eléctrico.

Machaqueo 
obra pública.

Motor eléctrico,                 Machaqueo piedra
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ECUACIÓN LEWIS
v

t

KYmb

F

···


v

t

KJmb

F

···


ECUACIÓN AGMA
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HB: Dureza Brinell 
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta 

conectado a un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de 
presión es de 20º y el addendo es el igual al modulo y el dedendo es 
1,25 veces el modulo. El material esta ejecutado en un acero de limite 
de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura de 689,5 Mpa y una dureza 
Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de dientes sea lo 
menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta 

conectado a un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de 
presión es de 20º y el addendo es el igual al modulo y el dedendo es 
1,25 veces el modulo. El material esta ejecutado en un acero de limite 
de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura de 689,5 Mpa y una dureza 
Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de dientes sea lo 
menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta 

conectado a un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de 
presión es de 20º y el addendo es el igual al modulo y el dedendo es 
1,25 veces el modulo. El material esta ejecutado en un acero de limite 
de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura de 689,5 Mpa y una dureza 
Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de dientes sea lo 
menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta 

conectado a un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de 
presión es de 20º y el addendo es el igual al modulo y el dedendo es 
1,25 veces el modulo. El material esta ejecutado en un acero de limite 
de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura de 689,5 Mpa y una dureza 
Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de dientes sea lo 
menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.

42

Y=0,29327



Dr. José Luis Olazagoitia y MABH

EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.

45Bastante próximo

m=5 b=65,6 mm
m=6 b= 45,56 mm
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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m=5 b=65,6 mm
m=6 b= 45,56 mm

CÁLCULO DINÁMICO v
KV 


50

50
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KYmb

F

···


v se da en pies/minuto
(1 pie=12 pulgadas, 1 pulgada=25,4 mm)
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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(1 pie=12 pulgadas, 1 pulgada=25,4 mm)
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con el Kv

Ajustar CS 4 se puede ajustar para poner un número exacto

80
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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SI HUBIESEMOS 
QUERIDO CALCULARLO 
CON LA J DE LA AGMA.

v
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50

50

v se da en pies/minuto
(1 pie=12 pulgadas, 1 pulgada=25,4 mm)v
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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CÁLCULO FATIGA
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RESISTENCIA A LA FATIGA
 Los límites de fatiga se obtienen con los métodos de cálculo vistos 

en el Tema 3 de Fatiga, con los mismos factores de corrección del 
límite de fatiga.

 Factor de superficie, Ka. Se elegirá el apartado “Mecanizado sin 
acabar” del Tema 3.

 Factor de tamaño, Kb. En este caso, para dientes de engranes 
rectos se tendrá en cuenta el número de pasos por pulgada P:
 Si P>12 dientes/pulgada, Kb =1
 Si P<12 dientes/pulgada, usar la tabla siguiente:

CÁLCULO DE ENGRANAJES
6. ESFUERZOS DE LOS DIENTES

51
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Punto crítico flanco del diente. Descascarillado
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RESISTENCIA A LA FATIGA
 Factor de tamaño, Kb. En este caso, para dientes de 

engranes rectos se tendrá en cuenta el número de 
pasos por pulgada P:
 Si P>12 dientes/pulgada, Kb =1
 Si P<12 dientes/pulgada, usar la tabla siguiente:
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hT

Punto crítico flanco del diente. Descascarillado
P= ଵ

௠
25,4 mm= 1 pulgada

No es paso “p”
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RESISTENCIA A LA FATIGA
 Factor de modificación de carga. Kc =1.                  Kc=1
 Factor de temperatura Kd . Ver Tema 3, “Fatiga”. Kd=1
 Factor de confiabilidad Ke . Ver Tema 3, “Fatiga” 90 % Ke=0,897
 Factor de concentración de tensiones Kf . Este factor ha sido incluido en el coeficiente J de 

la AGMA y por lo tanto puede tomarse Kf =1.                         Kf=1
 Efectos diversos Kg. Se puede tener en cuenta que algunos engranes giran siempre en el 

mismo sentido y por tanto la flexión es en un solo sentido (tabla):

hT

𝒆

Confiabilidad baja solo como ejercicio de prueba
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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RESISTENCIA A LA FATIGA SUPERFICIAL
 La AGMA recomienda que se use la siguiente expresión para 

el límite de fatiga:

 HB: Dureza Brinell de la superficie más suave en contacto.
 CL: Factor duración vida
 CR: Factor confiabilidad
 CH: Factor de relación de dureza (=1 para eng. Rectos)
 CT: Factor de temperatura =1 si TF<120ºC.

c
RT

HL
H S

CC

CC
S   kpsiHS Bc 104.0 

hT

ு

ு

Tensión dependiente de la dureza del material.

Tenemos CS de fatiga y de fatiga superficial. 
El diente romperá antes por el que sea menor.

𝑯

𝑯
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EJERCICIO.
 Diseñar un par de engranajes con factor de relación 4:1 que esta conectado a 

un motor de 1120 rpm y tiene 100 CV. El ángulo de presión es de 20º y el 
addendo es el igual al modulo y el dedendo es 1,25 veces el modulo. El material 
esta ejecutado en un acero de limite de fluencia 579 Mpa, un limite de rotura 
de 689,5 Mpa y una dureza Brinell de 235. Vamos a procurar que el número de 
dientes sea lo menor posible. Factor de confiabilidad 90 %.
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La AGMA recomienda que se use la siguiente expresión para el límite de fatiga:
HB: Dureza Brinell de la superficie más suave en contacto.
CL: Factor duración vida
CR: Factor confiabilidad
CH: Factor de relación de dureza (=1 para eng. Rectos)
CT: Factor de temperatura =1 si TF<120ºC.

c
RT

HL
H S

CC

CC
S 

Rompe antes por 
fatiga superficial.
Justo. Lo más fácil 
aumentar la dureza
superficial. Por 
ejemplo templar.


