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Resumen 

El actual proyecto consiste en el cálculo y el análisis de dos sistemas de transmisión basados en 

mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci. Dicho cálculo y análisis se realiza en máquinas 

actuales. 

Primero se realizará un resumen sobre las distintas aportaciones de Leonardo a la ingeniería, 

además de una breve explicación de las maquetas expuestas en la EINA. 

Se definirá la cadena de movimiento de cada máquina y se fijarán las especificaciones de salida 

como, por ejemplo, la velocidad lineal, la velocidad angular y la distancia recorrida. Además, se 

realizará el dimensionamiento del motor que sustituye actualmente a la manivela, así como su 

transmisión, sus uniones, sus ejes y rodamientos.  

Se elegirá el motor necesario en función de las especificaciones de salida. Después, se elegirán 

los engranajes necesarios para las transmisiones, comprobándose tanto a flexión como a 

desgaste. En cuanto a los ejes, se obtendrán los esfuerzos que se producen en ellos, además de 

calcularlos a fatiga. A continuación, se elegirán los rodamientos necesarios según las reacciones 

que se produzcan en los apoyos. Por último, se comprobarán las uniones de los diferentes 

elementos al eje. Éstas uniones se realizarán mediante chavetas, que serán dimensionadas. 
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1. Objetivo 
El objetivo de este proyecto es realizar el análisis de dos sistemas de transmisión de Leonardo 

da Vinci recogidos en el Códice I y el dimensionamiento de máquinas actuales que utilizan ese 

sistema. 

A partir de los sistemas de transmisión de Leonardo da Vinci recogidos en el Códice 1 de Madrid, 

se buscará la aplicación actual de dichos sistemas de transmisión. Se realizarán cálculos 

analíticos según criterios de resistencia, rigidez, desgaste y fatiga de los distintos elementos que 

componen el sistema. Además, se buscarán y seleccionarán elementos comerciales actuales. 

Primero se seleccionará el sistema de transmisión del Códice 1. Luego, se definirá su cadena de 

movimiento y se fijarán las especificaciones de salida. Después, se realizará el dimensionamiento 

del sistema (motor, transmisión, uniones, ejes y rodamientos). A continuación, se seleccionarán 

elementos comerciales y se realizará el cálculo a fatiga de los ejes. Por último, se definirá la 

propuesta final. 

Se realiza el cálculo y el diseño de dos de los quince mecanismos del Códice 1, pero en sus 

aplicaciones actuales. 

Las máquinas seleccionadas son la once y la catorce. El sistema de transmisión de la máquina 

once se utilizará para el diseño de una bobinadora, y la catorce para un montacargas. 

Por tanto, se definirá la cadena de movimiento de cada máquina y se fijarán las especificaciones 

de salida como, por ejemplo, la velocidad lineal, la velocidad angular y la distancia recorrida. 

Además, se realizará el dimensionamiento del motor que sustituye actualmente a la manivela, 

así como su transmisión, sus uniones, sus ejes y rodamientos.  

Se elegirá el motor necesario en función de las especificaciones de salida. Después, se elegirán 

los engranajes necesarios para las transmisiones, comprobándose tanto a flexión como a 

desgaste.  

En cuanto a los ejes, se obtendrán los esfuerzos que se producen en ellos, calculándolos tanto a 

resistencia como a fatiga. A continuación, se elegirán los rodamientos necesarios según las 

reacciones que se produzcan en los apoyos. Por último, se comprobarán las uniones de los 

diferentes elementos al eje. Éstas uniones se realizarán mediante chavetas, que serán 

dimensionadas. 

La máquina once es un distribuidor de una rotación constante en dos traslaciones alternas 

constantes en fase. Una de sus aplicaciones es una sierra de guillotina, aunque la aplicación en 

este trabajo es de un montacargas. 

La máquina catorce es un adaptador de rotación constante a rotación con traslación alterna. 

Este mecanismo se puede aplicar a una bobinadora. 
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2. Introducción 
Leonardo da Vinci nació en Vinci en el año 1452. Fue, entre otras cosas, un pintor, arquitecto, 

ingeniero e inventor del Renacimiento italiano.  

Diseñó algunas máquinas cuyo movimiento de salida se originaba a partir de otro diferente, 

como es el caso de las estudiadas en este trabajo de fin de grado. 

Algunas de las ideas que desarrolló fueron el submarino y el helicóptero, pero muchos de sus 

proyectos no llegaron a construirse al no poder ser realizados. Aunque eran ideas muy 

adelantadas a su tiempo, la mayoría no funcionan debidamente, ya que, por ejemplo, el 

helicóptero habría girado sobre sí mismo. 

Además, pretendía ser capaz de construir máquinas para la protección y el asedio de las 

ciudades. En Venecia, donde se fugó en 1499, trabajó como ingeniero y desarrolló un sistema 

de barreras móviles para proteger de ataques terrestres a la ciudad. Para irrigar los campos de 

la Toscana, hizo un proyecto para desviar el río Arno. 

Sus libros tienen un gran número de inventos, donde destacan, por ejemplo, las bombas 

hidráulicas, los mecanismos de manivela, el submarino, el automóvil, el carro de combate y los 

rodamientos de bolas. Los bocetos realizados indican que varios de estos inventos los tomó 

prestados de predecesores inmediatos o heredados de tradiciones antiguas, aunque fue un gran 

innovador, ya que fue de los primeros que empezó a trabajar los metales mecánicamente, 

sobretodo el oro. 

Uno de sus muchos diseños es el de un puente de doscientos cuarenta metros para un proyecto 

de ingeniería civil de Beyazid II. Éste último consideró que sería imposible su construcción, por 

lo que abandonó el proyecto. En 2001 se realizó en Noruega un puente basado en su concepto. 

Una de las fascinaciones de Leonardo fue el vuelo, realizando varios estudios sobre el vuelo de 

los pájaros y varios planos de aparatos voladores. Inventó además el túnel de viento. 

Quince de las máquinas que diseñó las expuso en los Códice I y II. Éstos son unos manuscritos 

que se encontraron en los archivos de la Biblioteca Nacional de España, en Madrid, en el año 

1964. Dichos códices llegaron a España gracias a un escultor de Felipe II, llamado Pompeo Leoni. 

Tras pasar por varios propietarios, llegaron al Monasterio del Escorial, acabando finalmente en 

la Biblioteca Real, donde se extraviaron durante 150 años. 

Consta de ocho volúmenes de quinientas cuarenta páginas, tratando la mecánica, la estática y 

la geometría. Están escritos de derecha a izquierda en italiano.  

Los manuscritos son muy importantes en las obras de Leonardo da Vinci, ya que contienen 

aproximadamente el 15% de sus notas. 

Con su muerte, los códices pasaron a ser de Francesco Melzi, amigo de da Vinci. Tras cincuenta 

años los adquirió Pompeo Leoni y, tras morir éste, pasaron a Juan de Espina, amigo de Francisco 

de Quevedo. 

En la actualidad, se puede acceder gratuitamente al Códice I a través de la página web de la 

Biblioteca Nacional Española (BNE). A continuación, se mostrarán dos de las páginas del códice 

a partir de la figura 1. Está disponible en español. 
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Figura 1 

En el códice las páginas se nombran de la siguiente forma: 

Folio número actual de página v - folio número página siguiente r 

Actualmente, las maquetas de estas quince máquinas son expuestas en el edificio Betancourt 

de la EINA. Éstas maquetas fueron diseñadas bajo la dirección del catedrático Don Fernando 

Torres Leza en el Departamento de Ingeniería de Diseño y Fabricación de la Universidad de 

Zaragoza, llegando después a la EINA. En las figuras 2, 3 y 4 se muestran dos de esas maquetas, 

que son los dos sistemas de transmisión que se van a analizar y calcular en el actual proyecto. 

En la figura 2 se puede observar una transmisión para una bobinadora, y en las figuras 3 y 4 se 

observa la transmisión para un montacargas: 

 

Figura 2 

En la máquina de esta figura 2 se puede apreciar cómo a través de una manivela se puede hacer 

girar un primer eje que contiene un tornillo sin fin y una bobina en su extremo. El tornillo 
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engrana con una corona, a la que se ancla un brazo que, a su vez, va anclado al primer eje, 

aportando a la bobina un movimiento horizontal. 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

 

 

En la máquina representada en las figuras anteriores, se observa cómo una manivela hace que 

un primer eje gire. Éste eje contiene un tambor y un piñón en su extremo. El tambor subirá una 

carga determinada. A su vez, el piñón, que está dentado solamente por una mitad de su 

circunferencia, engrana con dos coronas colocadas en un segundo eje, que contiene además dos 

poleas en cada extremo, que serán las encargadas de subir una determinada carga. El piñón no 

engrana a la vez con las coronas del segundo eje, sino que lo hace alternativamente. Cuando 

engrane con una corona, la carga que trasladan las poleas subirá, mientras que, si engrana con 

la otra, la carga bajará. Todo depende del sentido en el que se gire la manivela. 

El presente Trabajo Fin de Grado se basa en dichas maquetas. De hecho, se van a calcular y 

analizar las maquetas mostradas en las figuras 2, 3 y 4. La figura 2 muestra el sistema de 

transmisión de una bobinadora, que es la máquina catorce del Códice I. Las figuras 3 y 4 

muestran el sistema de transmisión de un montacargas, que es la máquina once del Códice I de 

Madrid.  

Figura 3 Figura 4 
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3. Descripción de las máquinas seleccionadas 
A continuación, se define la cadena de movimiento de los mecanismos originales diseñados 

por Leonardo da Vinci. 

3.1. Máquina 14 o bobinadora 
La primera máquina a calcular es la bobinadora. A continuación, se muestra la maqueta 

realizada para la exposición de la EINA nombrada anteriormente: 

 

Figura 5 

En esta máquina, se hace girar un tornillo sin fin mediante una manivela. En el extremo del 

mismo eje que incorpora tanto la manivela como el tornillo, hay una bobina a la que se le 

transmite la misma velocidad de giro. El tornillo engrana con una corona incorporada en un 

segundo eje perpendicular al eje del tornillo sin fin. A una determinada distancia radial del 

centro de esta corona se sujeta una barra, cuyo extremo opuesto a éste se sujeta al primer eje, 

cerca de la bobina. Así, el giro de la corona permite que la bobina se desplace horizontalmente. 

El esquema de la cadena de movimiento es el siguiente: 

 

Esquema 1 
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Dentro del manuscrito Códice I de Leonardo da Vinci, esta máquina se puede encontrar 

concretamente en Códice I, folio 29v–folio 30r. A esta máquina Leonardo la denominó 

“Adaptador de rotación constante a rotación con traslación alterna”.  El dibujo realizado por 

Leonardo para este manuscrito se muestra en la figura 6: 

 

Figura 6 

La explicación de Leonardo da Vinci con respecto a este mecanismo fue la siguiente:  

“Este movimiento tiene la característica de que va adelante y luego vuelve, pero también da 

vueltas. Esto solo se refiere al carrete “m” que da vueltas dentro del anillo “b”. Este anillo se 

mueve hacia delante y hacia atrás gracias a la rueda “r”. El carrete está encajado en un hierro 

cuadrado y largo que le sirve de eje y que entra por el caño cuadrado “no” como puedes ver”. 

3.2. Máquina 11 o montacargas: 
La segunda máquina que se calcula en este proyecto es el montacargas. A continuación, se 

muestra la maqueta realizada para la exposición de la EINA: 

 

Figura 7 

En la máquina 11 creada por Leonardo da Vinci, primero se hace girar la manivela para poder 

producir el giro del primer eje. Dicho eje lleva incorporado un tambor para poder levantar una 

carga determinada. Al otro extremo del eje hay un piñón, dentado sólo en media circunferencia, 

que gira solidaria a éste eje. A su vez, éste piñón puede engranar con otras dos coronas que van 

solidarias a un segundo eje perpendicular al primero. Nunca engranará con las dos coronas a la 

vez, sino que lo hará simultáneamente. Cuando engrane con una, subirá la carga; si engrana con 

otra, la bajará. Dicha carga cuelga de dos cables enrollados en dos poleas. Éstas están colocadas 

una en cada extremo del segundo eje. 

El esquema de la cadena de movimiento es el siguiente: 
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Esquema 2 

Dentro del manuscrito Códice I de Leonardo da Vinci, esta máquina se puede encontrar 

concretamente en Códice I, folio 17v–folio 18r. A esta máquina Leonardo la denominó 

“Distribuidor de una rotación constante en dos traslaciones alternas constantes en fase”. La 

siguiente figura 8 muestra el dibujo que Leonardo realizó: 

 

Figura 8 

La explicación de Leonardo da Vinci con respecto a este mecanismo fue la siguiente:  

“Este instrumento sube y baja por las mismas vueltas de su motor. Y sería útil para una sierra. 

Este sube y baja por el mismo movimiento de su motor”. 

Actualmente hay máquinas que contienen estos sistemas de transmisión. En el caso del sistema 

de transmisión de la máquina 11, se utiliza en montacargas. El sistema de transmisión de la 

máquina 14 se utiliza en bobinadoras. Las máquinas actuales que se van a calcular tienen algunas 

diferencias con respecto a las que diseñó Leonardo. Dichas diferencias se comentarán al inicio 

de los apartados de cálculo de ambas máquinas. 

Los sistemas de transmisión del Códice I, Leonardo sólo los creó para obtener un movimiento 

de salida a partir de otro movimiento distinto. Por ejemplo, en el sistema de transmisión de la 

máquina 14 se obtiene un desplazamiento horizontal a partir de un movimiento de rotación, y 
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en la máquina 11 se obtiene un desplazamiento vertical mediante un movimiento de giro. Sin 

embargo, actualmente estos sistemas de transmisión se utilizan para crear un producto o un 

servicio. Además, gracias a los materiales actuales y el uso de motores, este servicio o producto 

se puede realizar en menor tiempo que con las máquinas diseñadas por Leonardo y las máquinas 

tienen mayor durabilidad. 
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4. Cálculo y diseño de la bobinadora 
A continuación, se diseñará y analizará el sistema de transmisión de la máquina 14 en una 

bobinadora actual. 

 

Figura 9 

4.1. Especificaciones del mecanismo 
La máquina a calcular en los siguientes apartados es una máquina actual que incorpora el mismo 

mecanismo que la máquina 14 de Leonardo da Vinci. La diferencia entre la de Leonardo y la que 

se va a analizar es que, ésta última, incorpora un motor en cuenta de una manivela para producir 

el giro del eje que contiene el tornillo sin fin. Además, el eje diseñado por Leonardo sobre el que 

se desliza la bobina es cuadrado, mientras que en el diseño a calcular y analizar en los siguientes 

apartados es de sección circular. La bobina se deslizará por el eje. 

Las hipótesis de salida son la velocidad de giro de la bobinadora y el recorrido que realiza ésta. 

A partir de éstas hipótesis se obtienen el resto de parámetros. 

En la figura 10 se muestra la transmisión: 

 

Figura 10 

La sujeción del brazo al eje del tornillo se realiza mediante un casquillo con basa que no gira 

debido a su unión con el brazo, y un disco flotante (no tiene contacto con el eje) que va 

atornillado a la bobina, girando solidariamente con ella. Ésta gira con el eje debido a una chaveta 

cuya longitud será la longitud de la bobina más el recorrido que ésta haga. Dicha unión se 

muestra a continuación en la figura 11. 
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Figura 11 

Se observa cómo el eje en el que está dispuesto el tornillo sin fin, aporta el movimiento de giro 

a la bobina y cómo la barra que une dicho eje con la corona, aporta el movimiento horizontal a 

dicha bobina. 

4.2. Selección del motor  
Se fija la velocidad de giro de salida de la bobinadora, 𝑛1, en 300 rpm, ya que es una velocidad 

adecuada, debido a que una velocidad menor aumentaría el tiempo de bobinado y una velocidad 

mayor podría ser peligroso. Se desea que la velocidad de giro de ésta sea la misma que la del 

motor, para que la velocidad de entrada sea igual a la de salida, como en el caso del mecanismo 

creado por Leonardo da Vinci. 

En este caso, no se necesita un momento ni una potencia mínima para trabajar y las cargas serán 

muy pequeñas. Por ello, elegimos primero el motor y se trabajará a la potencia máxima que 

puede trabajar el motor. 

Para ello se elige un motorreductor KESOTO DC 12V 10W 300RPM [1]. 

Por tanto, los datos del motor son: 

𝑛𝑚 = 300 𝑟𝑝𝑚  

𝑃𝑚 = 10 𝑊  

𝑤𝑚 =
𝑛𝑚2𝜋

60
=

300 ∗ 2𝜋

60
= 31,4159

𝑟𝑎𝑑

𝑠
 

𝑀𝑚 =
𝑃𝑚

𝑤𝑚
=

10

31.4159
= 0.3183 𝑁𝑚 

Donde 𝑛𝑚 y 𝑤𝑚 son la velocidad angular del motor en rpm y rad/s respectivamente; 𝑃𝑚 es la 

potencia del motor en vatios y 𝑀𝑚 el momento que transmite el motor. 

4.3. Selección del conjunto corona-tornillo sin fin 
Este conjunto se suele utilizar para transmitir el movimiento entre ejes que se cruzan de forma 

perpendicular, pero que no son concurrentes. Su relación de transmisión suele ser muy alta, por 

lo que se suele reducir mucho la velocidad en un solo paso. Además, es una transmisión 

irreversible y silenciosa. 

Para realizar la elección de la corona y del tornillo, se fija como hipótesis de salida el recorrido 

que se desea que realiza la bobina y la distancia máxima que se quiere que ésta alcance respecto 

al punto central del tornillo sin fin.  
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La distancia que debe recorrer la bobina es de unos 55 mm y la distancia máxima desde el centro 

del sin fin hasta la bobina ha de ser de 140 mm, como se observa en la figura 13. Con estas 

hipótesis, la distancia mínima del sin fin a la bobina es de 85 mm, como se observa en la figura 

12. Con estos datos, se obtiene cuál debe ser la suma del radio del tornillo y del radio de la 

corona. La longitud del brazo se fija en 125 mm y éste se fija a la corona a una distancia radial 

de 25 mm del centro de dicha corona. 

 

Figura 12 

 

 

Figura 13 

Se obtienen los dos valores de H de ambos triángulos amarillos resaltados en las figuras. 

𝐻 = √1002 − 852 = 52.68 𝑚𝑚  

𝐻 = √1502 − 1402 = 53.8 𝑚𝑚 

Para la elección de la corona y del tornillo sin fin se ha utilizado un catálogo y para obtener las 

características de los materiales, se han utilizado dos catálogos recogidos en el anexo VI.  

A continuación, se muestran las tablas tanto de la corona como del tornillo sin fin, asignadas 

Tabla 1 y Tabla 2 respectivamente, sacadas de un catálogo recogido en el anexo VI: 
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Tabla 1 

 

Tabla 2 

 

Si elegimos la primera corona de la tabla y el primer tornillo sin fin, la suma de sus radios es de 

54 mm, un valor muy próximo a los valores de H obtenidos anteriormente. 

La corona elegida es COR2/30. Sus datos son: 

𝑀𝑛 = 2 𝑚𝑚 

𝑍𝑛 = 30 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 

 𝐷𝑝2 = 60𝑚𝑚 

 𝐷𝑒𝑥𝑡 = 67𝑚𝑚 

 𝑀𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙: 𝑓𝑢𝑛𝑑𝑖𝑐𝑖ó𝑛 𝑔𝑟𝑖𝑠 𝑝𝑒𝑟𝑙í𝑡𝑖𝑐𝑎 

Donde 𝑀𝑛 es el módulo de la corona, que va a pasar a designarse como 𝑀2; 𝑍𝑛 es el número de 

dientes de la corona, al que en adelante se llamará 𝑍2; 𝐷𝑝2 es el diámetro primitivo de la corona 

y 𝐷𝑒𝑥𝑡 es su diámetro exterior. La tensión admisible de la fundición gris es de 38MPa, como se 

puede apreciar en la tabla 3. 
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Tabla 3 

 

Así, el tornillo elegido para esta transmisión es VIS-2/2. Los datos de dicho tornillo son: 

𝑀𝑛 = 2 𝑚𝑚 

 𝑍𝑛 = 2 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 

 𝐷𝑝1 = 48 𝑚𝑚 

 𝐿𝑇 = 60 𝑚𝑚 

 𝑀𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙: 𝑎𝑐𝑒𝑟𝑜 𝐶𝐾 − 45 

Donde 𝑀𝑛 es el módulo del tornillo, que va a pasar a designarse como 𝑀1; 𝑍𝑛 es el número de 

dientes (o entradas) del tornillo, al que en adelante se llamará 𝑍1; 𝐷𝑝1 es el diámetro primitivo 

de dicho tornillo y 𝐿𝑇 es su longitud total. La tensión admisible del acero al carbono normalizado 

es de 220MPa, como se aprecia en la tabla 4. 

Tabla 4 

 

La relación de transmisión corona-tornillo sin fin es 𝑖 = 15 y el  ángulo de presión se fija en 𝛼 =

20°. 

A continuación, se calcula la velocidad angular de la corona durante el bobinado, 𝑛2: 

𝑛2 =
𝑛1

𝑖
=

300

15
= 20 𝑟𝑝𝑚 

Como se puede observar, el eje para el tornillo sin fin debe tener un diámetro de 25 mm ,según 

𝐸1, y el de la corona puede tener un diámetro mínimo de 15 mm y un máximo de 30mm de 
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diámetro, según 𝐸 y M, respectivamente. Por ello, para futuros cálculos, se tendrá en cuenta un 

diámetro del eje donde se acopla el tornillo de 25mm y un diámetro de 20mm para el eje de la 

corona. 

4.4. Cálculos en el conjunto corona-tornillo sin fin 
En este apartado se obtendrán las velocidades, el rozamiento, las cargas y el rendimiento del 

conjunto corona-tornillo. Además, se calculará dicho conjunto tanto a desgaste como a flexión. 

4.4.1. Cálculo de las velocidades 
Primero se obtendrán las velocidades del tornillo. El tornillo sin fin tiene una velocidad 

tangencial que depende de su velocidad angular y de su radio primitivo. Ésta velocidad 

tangencial, 𝑣𝑡, puede descomponerse en una velocidad de deslizamiento, 𝑣𝑑, y en una velocidad 

radial, 𝑣𝑟, debido al ángulo que forma el diente con la vertical, 𝜇, es decir, el ángulo de 

inclinación de la hélice. Dichos parámetros se pueden ver representados en la figura 14: 

 

Figura 14 

Las velocidades del tornillo vendrán acompañadas por un 1, mientras que las velocidades de la 

corona vendrán acompañadas por un 2. 

Dicho ángulo se obtiene mediante los diámetros primitivos tanto del tornillo como de la corona 

y de la relación de transmisión: 

𝑡𝑔𝜇 =
𝐷𝑃2

𝑖𝐷𝑃1
=

60

15 ∗ 48
→ 𝜇 = 4.76° 

Por tanto, las distintas velocidades son: 

𝑣𝑡1 = 𝑛1 (
2𝜋

60
) (

𝐷𝑃1

2
) = 300 ∗ (

2𝜋

60
) ∗ (

48

2
) = 0.75398 𝑚/𝑠 

𝑣𝑑1 =
𝑣𝑡1

𝑐𝑜𝑠𝜇
= 0.75659 𝑚/𝑠 

𝑣𝑟1 = 𝑣𝑡1𝑡𝑔𝜇 = 0.06283 𝑚/𝑠 

En la corona, su velocidad de deslizamiento será la misma que en el tornillo, su velocidad 

tangencial será la velocidad radial del tornillo y la velocidad radial será la tangencial del tornillo 

sin fin. 

𝑣𝑡1 = 𝑣𝑟2  ;   𝑣𝑑1 = 𝑣𝑑2  ;   𝑣𝑟1 = 𝑣𝑡2 

4.4.2. Cálculo del coeficiente de rozamiento 
En esta transmisión es muy importante tener en cuenta el rozamiento,𝑓′, entre tornillo y corona. 

Éste depende del valor de la velocidad de deslizamiento.  
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Si la velocidad de deslizamiento está entre los valores 0.015 − 0.35 𝑚/𝑠, se calcula de la 

siguiente forma: 

𝑓′ =
0.122

𝑣𝑑
0.2  

Sin embargo, si dicha velocidad está entre los valores 0.35 − 15 𝑚/𝑠, entonces su cálculo se 

realiza de esta forma: 

𝑓′ =
0.208

𝑣𝑑
0.36  

En este caso, se debe obtener de la segunda forma. Así, el coeficiente de rozamiento es: 

𝑓′ =
0.208

𝑣𝑑
0.36 = 𝑓′ =

0.208

0.756590.36
= 0.22997 

Además, 𝑓′ = 𝑡𝑔𝜑′, por tanto 𝜑′ = 𝑡𝑔−1𝑓′ = 12.95117°. 

4.4.3. Cálculo del rendimiento de la transmisión 
El rendimiento es bajo en este tipo de transmisión, por tanto, hay que tenerlo en cuenta. Se 

obtiene mediante la siguiente ecuación: 

𝜂 =
𝑡𝑔𝜇

𝑡𝑔(𝜇 + 𝜑′)
= 26.0885% 

4.4.4. Cálculo de las cargas  
Para obtener las cargas generadas en el tornillo, se realiza el caso de tornillo motriz y corona 

conducida, que además coincide con este caso y es el más habitual. 

Se calculará a continuación la fuerza tangencial, 𝑇𝑡, perpendicular al eje del tornillo; la fuerza 

radial, 𝑉𝑡, y la fuerza axial 𝐴𝑡. 

𝑇𝑡 =
9550 ∗ 103 ∗ 𝑁

𝑛1 (
𝐷𝑃1

2 )
=

9550 ∗ 103 ∗ 0.01

300 (
48
2 )

= 13.2638 𝑁 

Donde N es la potencia del motor en kW. 

𝑉𝑡 = 𝑇𝑡 (
𝑡𝑔𝛼

𝑠𝑒𝑛𝜇 + 𝑡𝑔𝜑′𝑐𝑜𝑠𝜇
) = 13.2638 (

𝑡𝑔20°

𝑠𝑒𝑛4.76° + 𝑡𝑔12.95117°𝑐𝑜𝑠4.76°
) = 15.46228 𝑁 

𝐴𝑡 =
𝑇𝑡

𝑡𝑔(𝜇 + 𝜑′)
=

13.2638

𝑡𝑔(4.76° + 12.95117°)
= 41.5242 𝑁 

Además, mediante el diámetro primitivo y la fuerza tangencial, se puede obtener el momento 

en el tornillo: 

𝑀𝑡 = 𝑇𝑡 (
𝐷𝑃1

2
) = 13.2638 ∗ (

48

2
) = 318.3333 𝑁𝑚𝑚 

En la corona, su fuerza axial será igual a la tangencial en el tornillo, su fuerza tangencial será 

igual que la axial del tornillo y su fuerza radial será la misma que la del tornillo sin fin. 

𝑇𝑡 = 𝐴𝑟   



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 21 de 117 

𝑉𝑡 = 𝑉𝑟  

𝐴𝑡 = 𝑇𝑟  

A continuación, en la figura 15, se muestran las direcciones y los sentidos de dichas fuerzas: 

 

Figura 15 

Tornillo: 

 𝑇𝑡: depende del sentido de giro y de si el tornillo es o no motriz. Produce flexión y 

torsión. 

 𝐴𝑡: depende de la orientación del diente y del sentido de giro. Produce tracción o 

compresión en el eje y flexión. 

 𝑉𝑡: separa la corona del tornillo. Genera flexión. 

Corona: 

 𝑇𝑟: produce flexión y torsión. 

 𝐴𝑟: produce flexión y tracción o compresión en el eje. 

 𝑉𝑟: produce flexión. 

4.4.5. Cálculo a flexión en la corona 
Debido a que el material con el que se fabrica la corona es más frágil que el del tornillo, el cálculo 

a flexión se realiza en la corona. 

Las siguientes tablas se obtienen de un catálogo recogido en el anexo VI.  

Se parte de las expresiones deducidas para los engranajes cilíndricos de dientes rectos, y se llega 

a la siguiente ecuación: 

𝑀𝑐 =
2𝑀𝑡𝑠𝑐

𝐷𝑃2𝑏𝑐𝜋𝑦𝜎𝑎𝑑𝑚
 

Donde 𝑀𝑡𝑠𝑐 es el momento corregido en la corona, 𝑀𝑐 es el módulo circunferencial de la corona, 

que debe ser igual al módulo axial del tornillo, 𝑏𝑐 es la anchura del dentado tomada en la base 

del diente, 𝑦 es el coeficiente de Lewis o factor de forma y 𝜎𝑎𝑑𝑚 es la tensión admisible de la 

corona. 

Primero se obtiene 𝑀𝑡𝑠, que es el momento transmitido a la corona sin corregir. Este valor se 

calcula mediante el momento del motor, la relación de transmisión y el rendimiento: 

𝑀𝑡𝑠 = 𝑀𝑚𝑖𝜂 = 0.3183 ∗ 15 ∗ 0.260885 ∗ 1000 = 1245.5938 𝑁𝑚𝑚 
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Después, se obtiene la anchura del diente, que depende de la distancia, d, entre centros de los 

engranajes. Ésta distancia, a su vez, depende de lo diámetros primitivos de la corona y del 

tornillo: 

𝑑 =
(𝐷𝑃1 + 𝐷𝑃2)

2
=

60 + 48

2
= 54𝑚𝑚 

𝑏𝑐 =
𝑑0.875

2.7
=

540.875

2.7
= 12.147𝑚𝑚 

Ahora se obtendrá el coeficiente de Lewis, que depende del valor de la suma del número de 

dientes del conjunto. 

 Si 𝑍1 + 𝑍2 ≤ 40, el valor se obtiene de la tabla 5. 

 Si 𝑍1 + 𝑍2 > 40, entonces se toma uno valores fijos que dependen del ángulo de 

contacto. 

o Si 𝛼 = 20°, entonces el coeficiente de Lewis es de 0.15. 

o Si 𝛼 = 14.5°, el coeficiente de Lewis es de 0.1. 

En este caso: 

𝑍1 + 𝑍2 = 2 + 30 = 32 ≤ 40 

Como el valor es inferior a 40, se obtiene, interpolando, que el coeficiente es: 

Tabla 5 

 

32 − 30

34 − 30
=

𝑦 − 0.114

0.118 − 0.114
→ 𝑦 = 0.116 

A continuación, se obtiene el módulo circunferencial. Como debe ser igual al módulo axial del 

tornillo, 𝑀𝑎, se calcula mediante el módulo de dicho tornillo y el ángulo de inclinación del diente. 

𝑀𝑐 = 𝑀𝑎 =
𝑀𝑛1

𝑐𝑜𝑠𝜇
=

2

𝑐𝑜𝑠4.76
= 2.0069𝑚𝑚 
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Para corregir el momento de salida, es decir, el momento en la corona, se han de obtener dos 

factores de corrección, 𝑓𝑑 y 𝑓𝑠. El factor de corrección 𝑓𝑑 es el factor de esfuerzos dinámicos y 

tiene en cuenta la calidad del engranaje, mientras que 𝑓𝑠 es el factor de servicio, que tiene en 

cuenta la influencia del tipo de máquina que se acciona.  

En este caso, se supone que los engranajes están tallados por generación sin rectificar y la 

máquina es para cargas uniformes sin choque. 

Por tanto, el factor de esfuerzos dinámicos se calculará según la tabla 6: 

Tabla 6 

 

Donde V es la velocidad tangencial de la corona, 𝑣𝑡2, pero en unidades 𝑚/𝑚𝑖𝑛. 

𝑉 = 𝑣𝑡2 ∗ 60 = 0.0628 ∗ 60 = 3.7699 𝑚/𝑚𝑖𝑛 

Por tanto, 𝑓𝑑 es: 

𝑓𝑑 = 1 +
𝑉

360
= 1 +

3.7699

360
= 1.01047 

Sin embargo, cogiendo el factor más desfavorable, el valor de 𝑓𝑠 será de 1.25 según la tabla 7: 

Tabla 7 

 

Así, el momento de salida corregido es: 

𝑀𝑡𝑠𝑐 = 𝑀𝑡𝑠𝑓𝑠𝑓𝑑 = 1245.5938 ∗ 1.25 ∗ 1.01047 = 1573.29902 𝑁𝑚𝑚 
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Despejando y sustituyendo en la ecuación del módulo circunferencial, se obtiene una tensión 

admisible que no ha de superar la tensión admisible del material de la corona. 

𝑀𝑐 =
2𝑀𝑡𝑠𝑐

𝐷𝑃2𝑏𝑐𝜋𝑦𝜎𝑎𝑑𝑚
→ 

→ 𝜎𝑎𝑑𝑚 =
2𝑀𝑡𝑠𝑐

𝐷𝑃2𝑏𝑐𝜋𝑦𝑀𝑐
=

2 ∗ 1573.29902

60 ∗ 12.147 ∗ 𝜋 ∗ 0.116 ∗ 2.0069
= 5.9234 𝑀𝑃𝑎 

Este valor es inferior a la tensión admisible de 38 MPa que tiene la fundición gris, por tanto, no 

se producirá fallo a flexión. 

4.4.6. Cálculo a desgaste de la corona 
Es el cálculo crítico de este tipo de engranajes, ya que el rozamiento es muy elevado. 

Las siguientes tablas se obtienen igualmente de los apuntes facilitados en Moodle en la 

asignatura “Cálculo de elementos de máquinas”. 

Primero se parte de la siguiente fórmula para el módulo circunferencial: 

𝑀𝑐 = 0.797√
𝑀𝑡𝑠𝑐

𝛿𝐶𝐷𝑃2
 

Donde 𝛿 es la constante de rigidez y C es una constante que depende del material y de la 

velocidad de deslizamiento. 

La constante de rigidez se puede obtener a partir de la anchura del diente y del módulo de la 

corona: 

𝛿 =
𝑏𝑐

𝑀𝑛2
=

12.147

2
= 6.0736 

Como los demás valores ya se han obtenido en el cálculo a flexión, sólo queda despejar y sustituir 

en la fórmula del módulo circunferencial para obtener C.  

𝐶 =
𝑀𝑡𝑠𝑐

𝛿𝐷𝑃2 (
𝑀𝑐

0.797)
2 =

1573.299

6.0735 ∗ 60 ∗ (
2.0069
0.797 )

2 = 0.06808 𝑑𝑎𝑁/𝑚𝑚2 

Ahora se ha de tener en cuenta la siguiente tabla, que se designará como tabla 8: 

Tabla 8 
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En este caso, la velocidad de deslizamiento está dentro del rango 0 − 2.5 𝑚/𝑠 y C está entre 

0 − 0.3 𝑑𝑎𝑁/𝑚𝑚2. Por ello, se podría utilizar como material de la corona fundición gris, tal y 

como recoge el catálogo utilizado para la elección de dicha corona. 

4.5. Cálculos en los ejes 
Primero se calculará el eje a resistencia. Se obtendrá el momento resultante de la zona más 

desfavorable de ambos ejes a partir del cálculo de las reacciones en los apoyos de los ejes. Con 

ello, se calculará la tensión normal y la tensión cortante, para así obtener la tensión equivalente 

de Von Mises y, por tanto, el coeficiente de seguridad. Después, se calculará el eje a fatiga y el 

número de ciclos que es capaz de soportar cada eje. Hay que tener en cuenta el material de 

ambos ejes, siendo éste un PA66 sin aditivos con una tensión admisible de 84 MPa. 

Todos los cálculos están en el Anexo I de este proyecto. 

4.5.1. Cálculo a resistencia 
Como se ha comentado, primero se realizará el cálculo de las cargas de los ejes. Teniendo en 

cuenta la dirección de las cargas tanto en el tornillo como en la corona, se obtendrán las cargas 

que se producen en los dos ejes. Por último, se dibujarán los diagramas de esfuerzos de ambos 

ejes. 

Además, hay que tener en cuenta que se suponen positivos los siguientes sentidos: 

 

Para el cálculo del eje del tornillo sin fin, se han dispuesto dos apoyos a cada lado del tornillo 

como se puede observar en la figura 16. Por un lado, al apoyo de la izquierda del tornillo se le 

llamará apoyo A y estará a una distancia 𝑑1 de 50mm de la mitad del tornillo. Además, este 

apoyo soportará la carga axial. Por otro lado, al apoyo de la parte derecha del sin fin se le llamará 

apoyo B y estará a una distancia 𝑑2 de 60mm del centro del sin fin. 

 

Figura 16 

𝑀𝐴𝑡 es el momento que produce la carga axial del tornillo, 𝑅𝐵
𝑦

 es la reacción en el apoyo B en la 

dirección y, 𝑅𝐴
𝑦

 es la reacción en el apoyo A en la dirección y, y 𝑅𝐴
𝑥 es la reacción en el apoyo A 

en la dirección x.  

𝑅𝐴
𝑧 es la reacción en el apoyo A en la dirección z, 𝑅𝐵

𝑧  es la reacción en B en la dirección z y 𝑀𝑇 es 

el momento torsor que produce 𝑇𝑡.  

Los momentos en y y en z son: 

𝑀𝑦 = 996.5806 𝑁𝑚𝑚  ;   𝑀𝑧 = 361.7425 𝑁𝑚𝑚 
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El momento torsor es: 

𝑀𝑇 = 318.33 𝑁𝑚𝑚 

Para el cálculo del eje de la corona se han dispuesto dos apoyos, un apoyo A a una distancia, d, 

de 40 mm del centro de la corona, y otro apoyo B dispuesto a 70 mm de dicho centro de la 

corona y a una distancia, d*, de 30 mm del apoyo A, como se puede ver en la figura 17. El apoyo 

A será el que absorba la carga axial. 

 

Figura 17 

𝑀𝐴𝑟 es el momento que produce la carga 𝐴𝑟. La nomenclatura de las reacciones es la misma que 

las reacciones en los apoyos del eje del tornillo.  

𝑀𝑇 es el momento torsor que produce 𝑇𝑟. La nomenclatura de las reacciones es la misma que 

las reacciones en los apoyos del eje del tornillo.  

Los momentos en y y en z son: 

𝑀𝑦 = 1016.412 𝑁𝑚𝑚  ;   𝑀𝑧 = 1660.968 𝑁𝑚𝑚 

El momento torsor es: 

𝑀𝑇 = 1245.7258 𝑁𝑚𝑚 

Como hay cargas en los tres ejes x, y y z, se realizará el cálculo de las cargas en los ejes en dos 

secciones. Estas secciones serán la sección x-y y la sección x-z. 

En el eje del tornillo sin fin, la zona más desfavorable es la mitad del tornillo, en el punto C. Los 

resultados del cálculo a resistencia son: 

𝑀𝑟 = 1060.2039 𝑁𝑚𝑚  ;   𝜎𝑥 = 0.7757373 𝑀𝑃𝑎  ;   𝜏 = 0.10376 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝑒𝑞 = 0.7963 𝑀𝑃𝑎  ;   𝐶𝑠 = 105.49 

En el eje de la corona, la zona más desfavorable se encuentra en el punto A. Los resultados del 

cálculo a resistencia son: 

𝑀𝑟 = 1947.2798 𝑁𝑚𝑚  ;   𝜎𝑥 = 2.5216 𝑀𝑃𝑎  ;   𝜏 = 0.79305 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝑒𝑞 = 2.8714 𝑀𝑃𝑎  ;   𝐶𝑠 = 29.2537 

Los coeficientes de seguridad son mayores al valor estipulado de 1.5, por tanto, los diámetros 

de los ejes son aptos. Un coeficiente menor a 1.5 sería muy bajo. 
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4.5.2. Cálculo a fatiga 
Para el cálculo a fatiga de los ejes, hay que tener en cuenta también el límite de rotura del 

material del eje, que es de 𝑅𝑚 = 85 𝑀𝑃𝑎. Se fija un porcentaje de confiabilidad del 99%. El 

acabado es conformado en frío. La temperatura a la que se trabaja es menor a 450°C y no hay 

discontinuidades en el eje. Hay que tener también en cuenta los diámetros de los ejes. 

Primero se obtendrán todos los factores correctores del límite de fatiga debido a flexión, ya que 

es el caso más desfavorable. Éstos factores son: 

 𝐾𝑎: factor de superficie. Tiene en cuenta el efecto del acabado superficial sobre la 

resistencia del material. Además, depende de la resistencia última del acero. A mayor 

resistencia, menor es este factor. En nuestro caso el acabado será conformado en frío. 

𝐾𝑎 = 𝑎𝑅𝑚
𝑏  

 𝐾𝑏: factor de tamaño. A mayor tamaño de la pieza, menor es su resistencia. 

 𝐾𝑐: factor de confiabilidad. Con él se tiene una mayor probabilidad de que la resistencia 

real de una pieza sea mayor o igual que el valor corregido. 

 𝐾𝑑: factor de temperatura. A mayor temperatura, menor es la resistencia del material. 

 𝐾𝑐𝑎𝑟: factor de carga. El material tiene diferente resistencia a la rotura dependiendo del 

tipo de esfuerzo. 

 𝐾𝑒: factor de esfuerzos varios. Cuantifica los efectos no considerados en los demás 

factores, como por ejemplo la corrosión, los esfuerzos residuales y los recubrimientos. 

 𝐾𝑓: factor de concentradores de esfuerzos. Tiene en cuenta el efecto de una 

discontinuidad. 

A partir de estos factores, del límite de fatiga de la probeta, 𝑆𝑒
′ , y de la tensión de fatiga de la 

probeta a 1000 ciclos, 𝑆103
′ , se pueden obtener el límite de fatiga del componente 𝑆𝑒 y la tensión 

de fatiga del componente a 1000 ciclos 𝑆103. 

La obtención del número de ciclos, se realiza mediante un método analítico de aproximación de 

la Curva S-N llamado método de ajuste lineal-logarítmico o logarítmico-logarítmico. Este último 

método está dentro del modelo de fallo “vida total”. En este modelo sólo importa la vida total 

de la pieza, sin tener en cuenta el inicio de una grieta y su crecimiento. Se desea como mínimo 

seis millones de ciclos. En el caso de que no se alcancen estos ciclos deseados, se deberá 

aumentar el diámetro del eje. 

Así, la representación logarítmica- logarítmica es del tipo: 

𝜎𝑎 = 𝐴(2𝑁)𝐵 

Donde: 

𝐴 =
(𝑆103)2

𝑆𝑒
         ;        𝐵 =

log (
𝑆𝑒

𝑆103
)

3
 

El número de ciclos que es capaz de aguantar el eje de la corona es: 

2𝑁 = 2.41 ∗ 1020𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

Por último, el número de ciclos que es capaz de aguantar el eje del tornillo es: 
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2𝑁 = 5.137 ∗ 1026 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

En los dos casos se sobrepasan los seis millones de ciclos deseados para el modelo de fallo de 

vida total, por tanto, no se debe cambiar el diámetro del eje. 

4.6. Selección de los rodamientos 
En este apartado se elegirán los rodamientos que se colocarán en los cuatro apoyos mediante 

el catálogo de FAG. Los apoyos denominados A absorben la carga axial además de una carga 

radial y los apoyos B sólo absorben carga radial. Tanto en los apoyos A como en los apoyos B, se 

colocan rodamientos rígidos de bolas, ya que los esfuerzos obtenidos en los apoyos son 

pequeños y son más económicos. A partir de distintos cálculos, se comprobará si dichos 

rodamientos son aptos. Los rodamientos rígidos de bolas pueden operar a altas velocidades y 

requieren poco mantenimiento. Además, soportan cargas radiales y axiales en ambos sentidos. 

Todos los cálculos están realizados en el Anexo II de este proyecto. 

Para ello, se ha supuesto una duración de funcionamiento, 𝐿ℎ, de 200000 horas. 

Primero se comprobará los apoyos A y después los apoyos B. 

Para la elección de los rodamientos que se dispondrán en los apoyos, se ha de tener en cuenta 

la velocidad angular que lleva el eje del tornillo es de 300 rpm y el de la corona de 20 rpm. 

Además, el diámetro del eje del tornillo tiene un diámetro de 25 mm y el de la corona un 

diámetro de 20 mm. 

Los rodamientos elegidos para este eje son: 

 Apoyo A 

Rodamiento rígidos de bolas 16005, con una C=7.2 kN y una C0=4.65 kN. 

 Apoyo B 

Rodamiento rígido de bolas 16005, con una C=7.2 kN y una C0=4.65 kN. 

Para la elección de los rodamientos que se dispondrán en los apoyos del eje de la corona, se 

debe tener en cuenta que este eje lleva una velocidad angular de 20 rpm. 

Los rodamientos elegidos para este eje son: 

 Apoyo A 

Rodamiento rígido de bolas 16004 con una C=6.95 kN y C0=4.05 kN. 

 Apoyo B 

Rodamiento rígido de bolas 16004 con una C=6.95 kN y C0=4.05 kN 

 

4.7. Selección de las chavetas 
Tanto la corona como el tornillo sin fin deben girar solidarios a sus respectivos ejes. Para ello se 

unirán a ellos mediante chavetas. Los cálculos se han realizado en el Anexo III de este proyecto. 

Se obtendrá la anchura y la altura de la chaveta mediante tablas en función del diámetro del eje 

donde se quiera colocar. 



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 29 de 117 

Para obtener la longitud mínima que ha de tener dicha chaveta, se estudiarán los fallos por 

cortadura y aplastamiento de los materiales del eje, del cubo y de la chaveta. La chaveta puede 

sufrir aplastamiento sobre el cubo o sobre el eje. 

En el caso del tornillo, ya tiene asignada una chaveta en el catálogo recogido en el anexo VI. Por 

ello, se obtendrá el coeficiente de seguridad en cada caso. 

Para el material de la chaveta se elegirá el mismo que el del eje, es decir, un PA66 sin aditivos, 

cuya tensión de fluencia es de 84 MPa. El material del tornillo sin fin es un acero C45 con una 

tensión de fluencia de 220 MPa y el material de la corona es una fundición gris con una tensión 

de fluencia de 38 MPa. Se fijará el coeficiente de seguridad de estas uniones en 3. Se recuerda 

que el diámetro del eje del tornillo es de 25 mm y el de la corona 20 mm.  

L es la longitud de la chaveta, b la anchura, a la altura y e la parte de la altura del eje dentro del 

eje 

La chaveta elegida para la unión del tornillo con el eje tiene las siguientes dimensiones: 

𝐿 = 60𝑚𝑚 ;  𝑏 = 8 𝑚𝑚 ;  𝑒 = 6 𝑚𝑚 ;  𝑎 = 9 𝑚𝑚 

La chaveta elegida para la unión de la corona con el eje tiene las siguientes dimensiones: 

𝐿 = 40𝑚𝑚 ;  𝑏 = 6 𝑚𝑚 ;  𝑒 = 3.5 𝑚𝑚 ;  𝑎 = 6 𝑚𝑚 

Las longitudes de las chavetas son iguales a las longitudes del sin fin y de la corona. 

4.8. Distancia, velocidad y tiempo del recorrido de la bobina 
A continuación, se procederá a calcular la distancia real que recorre la bobina. Para ello, la barra 

que une la corona con el primer eje se ha dimensionado, como se ha comentado anteriormente, 

con una longitud de 125mm, y se designará como 𝐿𝑏𝑎𝑟𝑟𝑎. Además, dicha barra se ancla a la 

corona en un punto cuya distancia al centro de la corona es de 25mm. Esta distancia se designará 

como 𝑟𝑎𝑛𝑐𝑙𝑎𝑗𝑒. 

Para ello, tenemos en cuenta dos posiciones: 

1. Posición de la bobina más alejada del tornillo. 

2. Posición más próxima de la bobina al tornillo. 

Posición más alejada: 

En esta posición, se obtiene un triángulo rectángulo, mediante el cual se podrá obtener la 

máxima distancia desde el centro del sin fin hasta el punto de anclaje de la barra con el eje del 

tornillo. En este caso, los catetos son tanto la línea imaginaria que va desde el centro del tornillo 

hasta el centro de la corona, y la distancia a calcular del primer eje, desde el centro del sin fin 

hasta el punto donde se ancla la barra al eje, tal como se ha comentado antes. Su hipotenusa 

será dicha barra más la distancia de 25mm comentada anteriormente, como se puede observar 

en la figura 18 mediante el triángulo naranja. 
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Figura 18 

Por tanto, la posición más alejada de la bobina será: 

𝑥1 = √(𝐿𝑏𝑎𝑟𝑟𝑎 + 𝑟𝑎𝑛𝑐𝑙𝑎𝑗𝑒)
2

− (
𝐷𝑃2

2
+

𝐷𝑃1

2
)

2

= √(125 + 25)2 − (
48

2
+

60

2
)

2

= 139.943 𝑚𝑚 

Posición más próxima: 

Se procede al igual que en el caso anterior, aunque ahora la hipotenusa será la longitud de la 

barra menos la distancia de 25mm, como se puede ver en la figura 19 mediante el triángulo 

verde. 

 

Figura 19 

 

𝑥2 = √(𝐿𝑏𝑎𝑟𝑟𝑎 − 𝑟𝑎𝑛𝑐𝑙𝑎𝑗𝑒)
2

− (
𝐷𝑃2

2
+

𝐷𝑃1

2
)

2

= √(125 − 25)2 − (
48

2
+

60

2
)

2

= 84.166 𝑚𝑚 

Para obtener la distancia recorrida por la bobina, 𝑑𝑟𝑒𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑑𝑜, se restan las distancias obtenidas: 

𝑑𝑟𝑒𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑑𝑜 = 𝑥1 − 𝑥2 = 139.943 − 84.166 = 55.777 𝑚𝑚 

Ahora, se obtendrán el tiempo que tarda en realizar el recorrido y la velocidad lineal a la que lo 

hace, tanto en el avance como en el retroceso. Primero se obtendrán los datos del avance de la 

bobina. 

Primero se obtendrá el tiempo que tarda en segundos a partir del ángulo que gira la corona en 

el avance de la bobina,𝜃, y de la velocidad angular de dicha corona, 𝑛2. Ese tiempo es el mismo 

tiempo que tarda la bobina en recorrer la distancia calculada anteriormente en el avance.  
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El ángulo girado se obtiene teniendo en cuenta las dos posiciones destacadas de la bobina, 

mediante el ángulo que forma la barra con el eje radial horizontal imaginario de la corona. Dicho 

ángulo girado no tiene por qué ser de 180°. 

Primero se obtiene el ángulo 𝛼′ en la posición más próxima a partir del triángulo azul imaginario 

que se forma en la figura 19.  

Para ello, se ha de conocer la posición del punto de anclaje de la barra con la corona, 𝑝, en ese 

momento. Éste se puede obtener mediante el triángulo imaginario de color verde y el triángulo 

de color rojo de la figura 19. Primero se calculará el ángulo 𝛼 mediante el verde: 

𝛼 = 𝑡𝑔−1 (
54

84.166
) = 32.68° 

A continuación, se obtiene 𝑦, ya que los triángulos verde y rojo son equivalentes: 

𝑦 = 𝐿𝑏𝑎𝑟𝑟𝑎𝑠𝑒𝑛𝛼 = 125 ∗ 𝑠𝑒𝑛32.68 = 67.4933𝑚𝑚 

La posición del punto de anclaje es: 

𝑝 = 𝑦 − (
𝐷𝑃2

2
+

𝐷𝑃1

2
) = 67.4933 − 54 = 13.4933𝑚𝑚 

Así, el ángulo 𝛼′ es: 

𝛼′ = 𝑠𝑒𝑛−1 (
13.4933

25
) = 32.66° 

Ahora se obtendrá en la posición más alejada. El ángulo que forma en este caso la barra con el 

eje horizontal imaginario de la corona se designará como 𝜑. Así, mediante el triángulo 

imaginario naranja de la figura 18 se obtiene que: 

𝜑 = 𝑠𝑒𝑛−1 (
54

150
) = 21.1° 

El ángulo girado es: 

𝜃 = (180 − 𝜑) + 𝛼′ = (180 − 21.1) + 32.66 = 191.56° 

Por tanto, el tiempo que tarda en realizar ese ángulo la corona, es el mismo que tarda la bobina 

en realizar su recorrido en el avance: 

𝜃 = 𝑛2 (
2𝜋

60
) 𝑡 → 𝑡 =

191.56 (
𝜋

180)

20 ∗ (
2𝜋
60)

= 1.596 𝑠 

Por último, se calcula la velocidad lineal de la bobina, 𝑣𝑏𝑜𝑏𝑖𝑛𝑎, a partir de la distancia que recorre 

ésta, 𝑑𝑟𝑒𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑑𝑜  y el tiempo que se acaba de obtener: 

𝑑𝑟𝑒𝑐𝑜𝑟𝑟𝑖𝑑𝑜 = 𝑣𝑏𝑜𝑏𝑖𝑛𝑎𝑡 → 𝑣𝑏𝑜𝑏𝑖𝑛𝑎 =
55.777

1.596
= 34.948 [

𝑚𝑚

𝑠
] ∗ (

1[𝑚]

1000[𝑚𝑚]
) = 0.034948 𝑚/𝑠 

Se observa que la velocidad lineal de la bobina durante el avance es coherente. 

El ángulo girado durante el retroceso es 360° − 191.56° = 168.44°. 

Tarda en recorrerlo: 
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𝜃 = 𝑛2 (
2𝜋

60
) 𝑡 → 𝑡 =

168.44 (
𝜋

180
)

20 ∗ (
2𝜋
60)

= 1.4037 𝑠 

Que será el mismo tiempo que tardará la bobina en retroceder. 

Como la distancia que recorre es la misma, la velocidad a la que retrocederá es de: 

𝑣𝑏𝑜𝑏𝑖𝑛𝑎 =
55.777

1.4037
= 39.735 [

𝑚𝑚

𝑠
] ∗ (

1[𝑚]

1000[𝑚𝑚]
) = 0.039735 𝑚/𝑠 
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5. Cálculo y diseño del montacargas 
A continuación, se diseñará y analizará el sistema de transmisión de la máquina 20 en un 

montacargas actual. 

 

Figura 20 

5.1. Especificaciones del mecanismo 
A continuación, se va a calcular y diseñar un montacargas que utiliza el mismo sistema de 

transmisión que la máquina once de Leonardo. La diferencia entre la máquina de Leonardo y la 

actual, es que en la máquina actual no hay manivela, sino motor, y, además, no se suele incluir 

el tambor que incorpora Leonardo da Vinci en el primer eje. Con dicho tambor se podría subir 

otra carga independiente, pero en la máquina a calcular no será necesario.  

En la máquina 11, el piñón engrana con una corona u otra debido a que sólo está dentado en 

media circunferencia, pero, en el caso a calcular, se añade un tercer eje del que salen cuatro 

discos que flotarán sobre el segundo eje. Dos de ellos se colocarán delante y detrás de uno de 

los engranajes y los otros dos se colocarán del mismo modo, pero del otro engranaje. Así, dichos 

discos empujarán a los engranajes, tras parar el mecanismo y mediante una palanca, para que 

una u otra corona engrane con el piñón. 

En la máquina de Leonardo, el piñón tiene mayor diámetro que las coronas. En el caso a calcular 

y a analizar a continuación, el piñón es de menor tamaño que las coronas, ya que se desea un 

mayor momento y una menor velocidad en el segundo eje. 

Al igual que en el anterior mecanismo, se han fijado unos parámetros de salida, mediante los 

cuales se han calculado el resto de parámetros. Dichos parámetros son la carga a subir, la 

velocidad a la que sube la carga y los diámetros de las poleas, que son de 200 kg, 20 m/min y 

200 mm, respectivamente. Además, se fija el rendimiento, η, en 100%, suponiendo una buena 

lubricación. 

Todos los cálculos se realizarán teniendo en cuenta cuando sube la carga. 

La transmisión se muestra en la figura 21 y en la figura 22: 
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Figura 21 

 

 

Figura 22 

En el primer dibujo se representa el mecanismo en alzado, donde el engranaje con el número 1 

es el piñón y m es la masa a elevar. Se puede observar que el piñón gira en el mismo sentido que 

las agujas del reloj. Además, se pueden ver en negro los discos que empujarán a las coronas para 

que le piñón engrane con una o con otra. 

En el segundo dibujo se representa el mismo mecanismo en alzado, sonde se puede ver el motor. 

Más adelante se podrá comprobar que se añade un reductor justo después del motor. 

5.2. Selección de la polea y del cable 
El diámetro de las dos poleas es de 𝛷𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎𝑠 = 200 𝑚𝑚 y la carga a subir es de 𝑚 = 200 𝑘𝑔, 

aguantando cada polea 980 N. La polea se escogerá a partir de la siguiente tabla 9: 
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Tabla 9 

 

La sección de la polea será SPZ y su masa de 𝑚𝑝 = 1.85 𝑘𝑔. El material será fundición GG-20, 

con una resistencia a la torsión de 200 MPa. 

Se comprobará a continuación que el material aguanta la torsión que produce la masa. Primero 

se obtiene la tensión cortante que se produce mediante el momento torsor y el módulo 

resistente a torsión. 

𝜏 =
980 ∗ 100 ∗ 16

𝜋 ∗ (2004 − 1754)
200

= 0.15076 𝑀𝑃𝑎 

La tensión equivalente mediante Von Mises es: 

𝜎𝑒𝑞 = √3𝜏2 = 0.26113 𝑀𝑃𝑎 

Su coeficiente de seguridad es: 

𝐶𝑆 =
𝜎𝑓

𝜎𝑒𝑞
= 765.9 

Para escoger el cable del que colgará la masa, hay que tener en cuenta la relación mínima entre 

el diámetro de la polea y el del cable, según la siguiente tabla 10. La construcción del cable 

escogida es de 6x19 S: 

 

 

 

 

 

 

 



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 36 de 117 

Tabla 10 

 

Según esta tabla, la relación mínima ha de ser de 34. Por tanto, el diámetro del cable debe ser 

como máximo de 
200

34
= 5.8823 𝑚𝑚. 

El cable se escoge mediante la siguiente tabla 11: 

Tabla 11 

 

Por tanto, el cable escogido es un CÓNDOR clase 6x19 de diámetro 𝑑𝑐𝑎𝑏𝑙𝑒 = 4.76 𝑚𝑚. Su 

resistencia a la rotura es de 1.43 Tn, que son 14.3 KN. El cable está sometido a una tracción de 

200 ∗ 9.8 = 1.96 𝑘𝑁, por tanto, el cable no romperá. 

5.3. Selección del piñón y de las coronas 
Los engranajes a utilizar serán cónicos de dientes rectos, ya que estos se emplean para la 

transmisión de potencia entre ejes que se cortan formando 90°. No son intercambiables, por lo 

que se eligen por parejas. La velocidad está limitada a 2.5𝑚/𝑠, ya que, a partir de esa velocidad, 

son ruidosos. 

Antes de elegir los engranajes, se fija la carga a subir, que será 𝑚 = 200 𝑘𝑔 y la velocidad a la 

que lo hará, de 𝑣 = 20 𝑚/𝑚𝑖𝑛, siendo valores coherentes. El diámetro de las dos poleas es de 
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𝛷𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎𝑠 = 200 𝑚𝑚. Además, se fija el rendimiento, η, en 100%, suponiendo una buena 

lubricación. 

Para la transmisión se utilizarán engranajes cónicos de dientes rectos. La relación de transmisión 

se fijará en 𝑖 = 4, teniendo en cuenta que 𝑖 =
𝑍2

𝑍1
, para que la velocidad en el primer eje no sea 

demasiado baja. Por tanto, los engranajes se elegirán por parejas en la siguiente tabla 12: 

Tabla 12 

 

Los tres engranajes cónicos se realizarán en un acero al carbono C45, en vez de C40 que marca 

el catálogo.  

Donde los datos del piñón son: 

𝑀1 = 5 𝑚𝑚 

 𝑍1 = 16 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠  

𝐷𝑝1 = 80 𝑚𝑚 

 𝛼1 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔 (
1

4
) = 14.036° 

 𝑏1 = 35 𝑚𝑚  

𝑚𝑝𝑖ñó𝑛 = 1.62 𝑘𝑔 

𝑀𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙: 𝑎𝑐𝑒𝑟𝑜 𝑎𝑙 𝑐𝑎𝑟𝑏𝑜𝑛𝑜 𝐶45 (𝐹114) 

Los datos de ambas coronas son: 

𝑀2 = 𝑀3 = 5 𝑚𝑚 

 𝑍2 = 𝑍3 = 64 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 

 𝐷𝑝2 = 𝐷𝑝3 = 320 𝑚𝑚 

 𝛼2 = 90 − 𝛼1 = 75.964° 
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 𝑏2 = 𝑏3 = 35 

 𝑚𝑐𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎2 = 𝑚𝑐𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎3 = 20.99 𝑘𝑔 

𝑀𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙: 𝑎𝑐𝑒𝑟𝑜 𝑎𝑙 𝑐𝑎𝑟𝑏𝑜𝑛𝑜 𝐶45 (𝐹114) 

Donde 𝛼1 y 𝛼2 son el ángulo de inclinación de los dientes. Hay  que tener en cuenta que 𝛼1 +

𝛼2 = 90°. El ángulo de presión, 𝛼, es de 20°. Las masas están calculadas en el anexo IV. 

El material de los engranajes será un C45, cuya tensión admisible es de 220 MPa y su resistencia 

mecánica de 620 MPa. Se puede observar además que el primer eje ha de tener un diámetro de 

20 mm y el segundo eje un diámetro de 30 mm, según los diámetros interiores marcados en la 

tabla 12. 

5.4. Cálculos en el piñón y en las coronas 
En este apartado se calcularán las cargas en el piñón y las coronas, además de su cálculo a 

desgaste y flexión. Todos los cálculos se realizan en el piñón, ya que es más desfavorable. Se 

supone un 15% de pérdidas en el reductor, que se tendrá en cuenta para la selección del motor. 

5.4.1. Cálculo de las cargas 
Para poder obtener las cargas en los engranajes, primero se deben obtener el módulo medio, 

𝑀𝑚, y el diámetro primitivo medio 𝐷𝑝𝑚, que es punto medio de la longitud del diente. 

𝐷𝑝1 = 𝐷𝑝𝑚 + 2 (
𝑏

2
𝑠𝑒𝑛𝛼1) → 

→ 𝐷𝑝𝑚 = 𝐷𝑝1 − 2 (
𝑏

2
𝑠𝑒𝑛𝛼1) = 80 − 2 (

35

2
𝑠𝑒𝑛14.036°) = 71.511 𝑚𝑚 

𝑀𝑚 =
𝐷𝑝𝑚

𝑍1
=

71.511

16
= 4.47 𝑚𝑚 

Hay tres tipos de cargas. Éstas son las tangenciales, que dependen del momento producido 𝑀𝑡, 

las axiales y las radiales. El subíndice p se refiere al piñón y el subíndice r a la rueda, es decir, la 

corona. 

Antes de obtener 𝑀𝑡, hay que saber la potencia necesaria. Por tanto, hay que saber el momento 

que se necesita en el primer eje, 𝑀𝑢,1. Para ello, primero se obtendrá el momento que se realiza 

en el segundo eje mediante la carga y el diámetro de la polea. 

𝑀𝑢,2 = 𝑚 ∗ 𝑔 ∗ (
𝛷𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎𝑠

2
) = 200 ∗ 9.8 ∗ (

0.2

2
) = 196 𝑁𝑚 

Mediante la relación de transmisión, se obtiene que en el primer eje se produce un momento 

de: 

𝑀𝑢,1 =
𝑀𝑢,2

𝑖
=

196

4
= 49 𝑁𝑚 

Como el rendimiento se supone que es del 100%, el momento necesario en el motor es de: 

𝑀𝑚 =
𝑀𝑢,1

𝜂
=

49

1
= 49 𝑁𝑚 

Así, la velocidad angular del segundo eje es: 
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𝑤2 =
𝑣

(
𝛷𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎𝑠

2
) 2𝜋

=
20

(
0.2
2

) 2𝜋
= 31.83098 𝑟𝑝𝑚 

Por tanto, la velocidad angular del primer eje es: 

𝑤1 = 𝑤2𝑖 = 31.83098 ∗ 4 = 127.324 𝑟𝑝𝑚 

Así, la potencia necesaria es: 

𝑁 =

𝑀𝑢,1𝑤1 (
2𝜋
60)

0.85
1000

= 0.7686 𝑘𝑊 

𝑀𝑡 =
9550 ∗ 103 ∗ 𝑁

𝑤1
=

9550 ∗ 103 ∗ 0.7686 ∗ 0.85

127.324
= 49003.61 𝑁𝑚𝑚 

Se tiene en cuenta las pérdidas del reductor, aunque si no se tuviesen en cuenta, 𝑀𝑡 tendría el 

mismo valor. 

Se procede a calcular las cargas: 

𝑇𝑝 =
2𝑀𝑡

𝐷𝑝𝑚
= 2 ∗

49003.61

71.511
= 1370.511868 𝑁 

𝐴𝑝 = 𝑇𝑝𝑡𝑔𝛼 ∗ 𝑠𝑒𝑛𝛼1 = 1370.511868 ∗ 𝑡𝑔20° ∗ 𝑠𝑒𝑛14.036° = 120.9809042 𝑁 

𝑉𝑝 = 𝑇𝑝𝑡𝑔𝛼 ∗ 𝑐𝑜𝑠𝛼1 = 1370.511868 ∗ 𝑡𝑔20° ∗ 𝑐𝑜𝑠14.036° = 483.9323565 𝑁 

En la rueda, la fuerza tangencial será la calculada anteriormente en el piñón, la axial será la radial 

obtenida en el piñón, y la fuerza radial en la rueda es la fuerza radial en el piñón. 

𝑇𝑝 = 𝑇𝑟  ;   𝐴𝑝 = 𝑉𝑟  ;   𝑉𝑝 = 𝐴𝑟  

Las direcciones y los sentidos de las cargas en cada eje se muestran en la figura 23: 

 

Figura 23 

 T: depende del sentido de giro del engranaje o de si el piñón es motriz o no. Produce 

torsión y flexión en el eje. 

 V: su resultante tiende a separar los dos engranajes. Produce flexión en el eje. 
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 A: al igual que V, tiende a separar los engranajes. Produce flexión y tracción o 

compresión en el eje. 

5.4.2. Cálculo a flexión 
Su cálculo se realiza a partir de una aproximación realizada para engranajes cilíndricos, pero 

utilizando la sección media en la longitud del diente. Así, la ecuación es: 

𝑀𝑚 = 0.86√
𝑀𝑡𝑐

𝛿𝑍1𝑦𝜎𝑎𝑑𝑚

3

 

Donde 𝑦 es el coeficiente de Lewis o factor de forma, 𝜎𝑎𝑑𝑚 es la tensión admisible de la corona, 

𝑀𝑡𝑐 es el momento en el piñón corregido y 𝛿 es la constante de rigidez. 

La constante de rigidez se puede obtener a partir de la anchura del diente y del módulo medio 

del piñón: 

𝛿 =
𝑏

𝑀𝑚
=

35

4.47
= 7.831 

Para corregir el momento del piñón hay que obtener los factores de corrección 𝑓𝑠 y 𝑓𝑑.  

Según la anterior tabla 7, como es para cargas sin choque, su valor es 𝑓𝑠 = 1.25. 

En este caso se suponen engranajes tallados por generación sin rectificar, por tanto, según la 

anterior tabla 6 se obtiene de la siguiente forma: 

𝑓𝑑 = 1 +
𝑉

360
 

Donde V es la velocidad tangencial del piñón, pero en unidades 𝑚/𝑚𝑖𝑛. Así: 

𝑓𝑑 = 1 +
𝑉

360
= 1 +

(
𝑤12𝜋𝐷𝑝1

2 )

360
= 1 +

(
127.324 ∗ 2𝜋 ∗ 0.08

2 )

360
= 1.0889 

Por tanto, el momento corregido es: 

𝑀𝑡𝑐 = 𝑀𝑡𝑓𝑑𝑓𝑠 = 49003.61 ∗ 1.0889 ∗ 1.25 = 66699.35725 𝑁𝑚𝑚 

Para poder obtener el coeficiente de Lewis, se necesita saber en este caso el número de dientes 

ficticios, 𝑍′, del piñón: 

𝑍1
′ =

𝑍1

𝑐𝑜𝑠𝛼1
=

16

𝑐𝑜𝑠14.036°
= 16.5 𝑑𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒𝑠 

A partir de la anterior tabla 5 e interpolando, obtenemos el coeficiente de Lewis: 

𝑦 = ((
16.5 − 16

17 − 16
) ∗ (0.096 − 0.094)) + 0.094 = 0.095 

A partir de la primera ecuación, sustituyendo y despejando, obtenemos la tensión admisible: 

𝑀𝑚 = 0.86√
𝑀𝑡𝑐

𝛿𝑍1𝑦𝜎𝑎𝑑𝑚

3

→ 4.47 = 0.86√
66699.35725

7.831 ∗ 16 ∗ 0.095 ∗ 𝜎𝑎𝑑𝑚

3

→ 
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→ 𝜎𝑎𝑑𝑚 = 39.9267𝑀𝑃𝑎 

Como la tensión admisible obtenida es menor a la del material C45, que es de 220 MPa, no 

fallará a flexión. 

5.4.3. Cálculo a desgaste 
Para su cálculo, se supone que esta transmisión durará 𝐿ℎ = 20000 ℎ𝑜𝑟𝑎𝑠. 

Además, hay que tener en cuenta que, según la tabla 4, el acero al carbono C45 (F114) tiene una 

dureza HB de 190-210. Como módulo de Young, E, se ha tenido en cuenta el del acero, que es 

de 21 ∗ 1010 𝑁/𝑚2. 

Mediante la fórmula del módulo medio para que no falle a desgaste se obtendrá el coeficiente 

de presión de rodadura, 𝐾𝑟: 

𝑀𝑚 = √
1

𝛿𝑍2
(

4𝑀𝑡𝑐

𝐾𝑟𝑠𝑒𝑛(2𝛼)
) √

1 + 𝑖2

𝑖2
 

3

 

Despejando y sustituyendo: 

𝑀𝑚 = √
1

𝛿𝑍2
(

4𝑀𝑡𝑐

𝐾𝑟𝑠𝑒𝑛(2𝛼)
) √

1 + 𝑖2

𝑖2
 

3

→ 4.47 = √
1

7.833 ∗ 162
(

4 ∗ 66699.35725

𝐾𝑟𝑠𝑒𝑛(2 ∗ 20°)
) √

1 + 42

42
 

3

→ 

→ 𝐾𝑟 = 2.39034 𝑀𝑃𝑎 

Este coeficiente de rodadura se puede obtener también mediante la dureza y el módulo elástico 

o módulo de Young, así como del número de millones de vueltas que ha de durar el engranaje 

antes de que falle a desgaste. Mediante esta fórmula se obtendrá la dureza necesaria, y si es 

menor a la dureza del material, no fallará a desgaste. 

𝐾𝑟 =
0.677(𝐻𝐵)2

𝐸𝑊
1
3

 

Primero se obtendrá el número de millones de vueltas, W: 

𝑊 =
𝐿ℎ𝑤160

106
=

20000 ∗ 127.324 ∗ 60

106
= 152.78 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 

Por tanto, la dureza es de: 

𝐾𝑟 =
0.677(𝐻𝐵)2

𝐸𝑊
1
3

→ 2.39034 =
0.677(𝐻𝐵)2

210 ∗ 103 ∗ 152.78
1
3

→ 𝐻𝐵 = 1990.93 𝑀𝑃𝑎 ≈ 199 𝐻𝐵 

La dureza está entre los valores que puede tener el material, por tanto, escogiendo ese material 

con una dureza de 200 HB, no fallará a desgaste. 

5.5. Selección del motor 
A partir del momento necesario en el primer eje, se ha seleccionado el motor, teniendo en 

cuenta el reductor colocado después de éste. Todos los cálculos necesarios se han recogido en 

el anexo IV. 
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Después, mediante la inercia equivalente, se ha obtenido la aceleración angular y el tiempo de 

arranque del motor para comprobar que el motor escogido es válido. 

El motor elegido es el M3AA100LB, cuyas características son: 

𝑃𝑚 = 1.1 𝑘𝑊  ;   𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙 = 15.1 𝑁𝑚  ;   
𝑀𝑎

𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙
= 1.7   

  𝐼𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 0.0082𝑘𝑔𝑚2  ;   𝑤𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 695 𝑟𝑝𝑚 

Con los datos del motor se han obtenido las velocidades reales de giro de los ejes y la 

velocidad real de subir de la carga, que son: 

𝑤1𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 115.833 𝑟𝑝𝑚  ;   𝑤2𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 28.9583 𝑟𝑝𝑚  ;   𝑣𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 18.195 𝑚/𝑚𝑖𝑛 

Si con las velocidades supuestas al inicio el piñón y la corona son capaces de aguantar, con las 

reales, que son menores, aguantarán más. 

De hecho, la potencia necesaria sería de 0.69926 kW, aunque 𝑀𝑡 sería la misma.  

Calculando a flexión y a desgaste con los nuevos datos, se obtiene que se necesita un material 

con una tensión admisible de 39.6326 MPa y una dureza de 195 HB.  

5.6. Cálculos en los ejes 
Se procede de la misma manera que en la bobinadora, suponiendo positivos los mismos sentidos 

de las cargas. Hay que tener en cuenta el material de ambos ejes, siendo éste un acero al 

carbono C45 con una tensión admisible de 220 MPa. 

Los cálculos se recogen en el Anexo I de este proyecto. 

5.6.1. Cálculo a resistencia 
Para el cálculo de las cargas del primer eje, se han dispuesto dos apoyos a cada lado del piñón. 

Por un lado, al apoyo de la izquierda del piñón se le llamará apoyo A y soportará la carga axial. 

Por otro lado, al apoyo de la parte derecha del piñón se le llamará apoyo B. La distancia de cada 

apoyo al piñón, d, es de 50 mm como se puede observar en la figura 24. 

 

Figura 24 

Como hay cargas en los tres ejes x, y y z, se realizará el cálculo de las cargas en el eje en dos 

secciones. Estas secciones serán la sección x-y y la sección x-z. 

𝑅𝐵
𝑦

 es la reacción en el apoyo B en la dirección y, 𝑅𝐴
𝑦

 es la reacción en el apoyo A en la dirección 

y, y 𝑅𝐴
𝑥 es la reacción en el apoyo A en la dirección x.  
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𝑀𝐴𝑃 es el momento que produce la carga axial del piñón, 𝑅𝐴
𝑧 es la reacción en el apoyo A en la 

dirección z, 𝑅𝐵
𝑧  es la reacción en B en la dirección z y 𝑀𝑇 es el momento torsor que produce 𝑇𝑝. 

Los momentos en y y en z son: 

𝑀𝑦 = 34262.797 𝑁𝑚𝑚  ;   𝑀𝑧 = 14517.927 𝑁𝑚𝑚 

El momento torsor es: 

𝑀𝑇 = 54820.4747 𝑁𝑚𝑚 

Para el cálculo de las cargas del segundo eje, se disponen los apoyos a los extremos del eje. Al 

igual que en el caso anterior, el apoyo izquierdo es el apoyo A y es el que aguanta la carga axial, 

y el apoyo de la derecha es el apoyo B. En la figura 25 se pueden observar las diferentes 

distancias: 

 

Figura 25 

𝑅𝐵
𝑦

 es la reacción en el apoyo B en la dirección y, 𝑅𝐴
𝑦

 es la reacción en el apoyo A en la dirección 

y, y 𝑅𝐴
𝑥 es la reacción en el apoyo A en la dirección x.  

𝑀𝐴𝑟 es el momento que produce la carga axial de la corona, 𝑅𝐴
𝑧 es la reacción en el apoyo A en 

la dirección z, 𝑅𝐵
𝑧  es la reacción en B en la dirección z y 𝑀𝑇 es el momento torsor que produce 

𝑇𝑟. 

Los momentos en y y en z son: 

𝑀𝑦 = 260722.0818 𝑁𝑚𝑚  ;  𝑀𝑍 = 77429.17705 𝑁𝑚𝑚 

El mayor momento torsor es: 

𝑀𝑇 = 219281.8988 𝑁𝑚𝑚 

En el primer eje, la sección más desfavorable se da en el punto C, es decir, en el medio del piñón, 

ya que es donde se produce mayor flexión. Los resultados del cálculo a resistencia son: 

𝑀𝑟 = 37211.6842 𝑁𝑚𝑚  ;   𝜎𝑥 = 47.76448 𝑀𝑃𝑎  ;   𝜏 = 34.8998 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝑒𝑞 = 77.04176 𝑀𝑃𝑎  ;   𝐶𝑠 = 2.8556 

La sección más desfavorable en el segundo eje se da en el punto C, es decir, en el medio de la 

corona, ya que es donde se produce mayor flexión. Los resultados del cálculo a resistencia son: 

𝑀𝑟 = 271976.6192 𝑁𝑚𝑚  ;   𝜎𝑥 = 103.28948 𝑀𝑃𝑎  ;   𝜏 = 41.3627 𝑀𝑃𝑎 
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𝜎𝑒𝑞 = 125.7034 𝑀𝑃𝑎  ;   𝐶𝑠 = 1.75 

Los coeficientes de seguridad son mayores al valor estipulado de 1.5, por tanto, los diámetros 

de los ejes son aptos. Un coeficiente menor a 1.5 sería muy bajo. 

5.6.2. Cálculo a fatiga 
Para el cálculo a fatiga, el límite de rotura del material del eje es de 𝑅𝑚 = 620 𝑀𝑃𝑎. Se fija 

también un porcentaje de confiabilidad del 99%. 

Como en el caso de la bobinadora, primero se obtendrán todos los factores correctores del límite 

de fatiga debido a flexión, ya que es el caso más desfavorable. Se calcularán, además, en el 

mismo orden. El acabado es conformado en frío. La temperatura a la que se trabaja es menor a 

450°C y no hay discontinuidades.  

Por tanto, el número de ciclos que es capaz de aguantar el primer eje es: 

2𝑁 = 1.11427 ∗ 1011𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

Por último, el número de ciclos que es capaz de aguantar el segundo eje es: 

2𝑁 = 173845558.3 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

En los dos casos se sobrepasan los seis millones de ciclos deseados para el modelo de fallo de 

vida total utilizado, por tanto, no se debe cambiar el diámetro del eje. 

5.7. Selección de los rodamientos 
En este apartado se elegirán los rodamientos que se colocarán en los cuatro apoyos mediante 

el catálogo FAG. En los dos apoyos, a los que se le han denominado A y B, se colocarán 

rodamientos rígidos de bolas, ya que para el valor de las cargas obtenidas sirven y son más 

económicos. El apoyo A absorbe la carga axial además de la carga radial y el apoyo B absorbe 

carga radial. A partir de distintos cálculos, se comprobará si dichos rodamientos son aptos.  

Los cálculos se recogen en el Anexo II de este proyecto. 

En este caso se ha supuesto una duración de funcionamiento, 𝐿ℎ, de 20000 horas. 

Para su elección, se ha de tener en cuenta la velocidad angular que lleva el primer eje es de 

115.834 rpm y el segundo eje de 28.9583 rpm. Además, el diámetro del primer eje es de 20 mm 

y el del segundo eje es de 30 mm. 

Primero se comprobará el apoyo A y después el apoyo B. 

Los rodamientos elegidos para los apoyos del primer eje son: 

 Apoyo A: 

Rodamiento rígido de bolas 16004, con una C=6.95 kN y una C0=4.05 kN. 

 Apoyo B: 

Rodamiento rígido de bolas 16004, con una C=6.95 kN y una C0=4.05 kN. 

Los rodamientos elegidos para los apoyos del segundo eje: 

 Apoyo A: 
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Rodamiento rígido de bolas 16006 con una C=11.2 kN y C0=7.35 kN 

 Apoyo B: 

Rodamiento rígido de bolas 16006 con una C=11.2 kN y C0=7.35 kN 

5.8. Selección de las chavetas 
Los tres engranajes y las dos poleas deben girar solidarios a sus respectivos ejes. Para ello se 

unirán a ellos mediante chavetas. Los cálculos se pueden consultar en el Anexo III de este 

proyecto. 

Se obtendrá la anchura y la altura de la chaveta mediante tablas en función del diámetro del eje 

donde se quiera colocar. 

Para obtener la longitud mínima que ha de tener dicha chaveta, se estudiarán los fallos por 

cortadura y aplastamiento de los materiales del eje, del cubo y de la chaveta. La chaveta puede 

sufrir aplastamiento sobre el cubo o sobre el eje. 

Para el material de la chaveta se elegirá el mismo que se ha utilizado para el eje y los engranajes, 

es decir, un acero al carbono C45, cuya tensión de fluencia es de 220 MPa. El material de las 

poleas es una fundición con una tensión de fluencia de 200 MPa. Se fijará el coeficiente de 

seguridad de estas uniones en 3. Se recuerda que el diámetro del primer eje es de 20 mm y el 

del segundo eje de 30 mm. 

L es la longitud de la chaveta, b la anchura, a la altura y e la parte de la altura del eje dentro del 

eje. 

Las dimensiones de la chaveta para la unión del piñón con el primer eje son: 

𝐿 = 60 𝑚𝑚  ;   𝑎 = 6 𝑚𝑚  ;   𝑏 = 6 𝑚𝑚  ;   𝑒 = 3.5 𝑚𝑚 

Las dimensiones de la chaveta para la unión de las coronas con el segundo eje son: 

𝐿 = 150 𝑚𝑚  ;   𝑎 = 8 𝑚𝑚  ;   𝑏 = 10 𝑚𝑚  ;   𝑒 = 4.5 𝑚𝑚 

Las poleas se unirían al eje mediante un ajuste a presión. 

5.9. Fuerza de desplazamiento de las coronas 
Por último, se obtendrá la fuerza que hay que hay que realizar para desplazar las coronas. Dicha 

fuerza debe ser superior a la fuerza de rozamiento que se produce en las coronas al desplazarlas. 

Por ello, debemos de tener en cuenta la fuerza vertical del engranaje sobre el eje y el coeficiente 

de rozamiento por deslizamiento. En el caso del deslizamiento de acero entre acero, el 

coeficiente de rozamiento es de 𝜇 = 0.18 y la fuerza vertical o normal es de 𝑇𝑟 = 1370.511 𝑁. 

Así, la fuerza de rozamiento y, por tanto, la fuerza mínima que se debe hacer es de: 

𝐹𝑟 = 1370.511 ∗ 0.18 = 246.7 𝑁 = 25.17 𝑘𝑔 

Para desplazar las coronas no se realizará mediante acción humana, sino que se automatizará 

debido a que la fuerza que se necesita realizar para su desplazamiento es bastante alta. 
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6. Comparativa entre los mecanismos de Leonardo y las máquinas 

actuales 
Por último, se nombrarán las diferencias entre los mecanismos que Leonardo da Vinci diseñó y 

las máquinas actuales que se han calculado y diseñado en este proyecto. 

6.1. Bobinadora 
Una de las diferencias entre la máquina actual y la de Leonardo es el uso de un motor en cuenta 

de una manivela. Esto hace que el eje del tornillo sin fin pueda girar a mayor velocidad y que, 

por tanto, el bobinado se realice antes.  

La otra diferencia son los materiales a utilizar. En la época de Leonardo, no había apenas 

materiales para poder realizar el mecanismo. Hoy en día, existen materiales con alta dureza y 

alta resistencia a la rotura, por ejemplo, que hacen que los sistemas de transmisión tengan una 

mayor durabilidad. Por ejemplo, el sistema de transmisión de la maqueta realizada con madera 

aguantará mucho menos que el de la máquina actual, realizada en este proyecto de acero y 

fundición: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

6.2. Montacargas 
Al igual que en la bobinadora, una de las diferencias es el uso de un motor n cuenta de una 

manivela. Así, en este caso, la carga podrá subirse a mayor velocidad. 

Otra de las diferencias es el tambor en el primer eje que se añade en el diseño de Leonardo. En 

las máquinas actuales este tambor no se suele añadir, ya que no es necesario. 

Una tercera diferencia es el tercer eje incluido en la máquina diseñada en este proyecto. De él 

salen cuatro discos que serán los encargados de desplazar las coronas cuando el motor está 

apagado para que sólo una de ellas engrane con el piñón. En este caso, debido al sentido de 

giro del primer eje, cuando engranes con la corona derecha la carga ascenderá, y cuando 

engrane con la izquierda la carga descenderá. En el mecanismo de Leonardo esto se resuelve 

dentando solamente una mitad de la circunferencia del piñón. Se ha buscado trabajar con 

elementos comerciales y un engranaje dentado sólo por una mitad no lo es. Se podría pensar 

en mecanizarlo. Además, si se hace girar el eje en un solo sentido, de esta manera hay que 

Figura 26 

Figura 27 
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esperar a que el piñón de la vuelta entera o, lo que es lo mismo, esperar a que la carga baje o 

suba del todo, para poder realizar la acción contraria. Si Leonardo lo hubiese pensado para que 

el primer eje girase en los dos sentidos, con una sola corona valdría y el piñón podría estar 

completamente dentado. 

Por último, la otra diferencia es el material empleado. Como se ha comentado anteriormente, 

los materiales actuales permiten una mayor durabilidad. 

 

 

 

 

 
 

 

 

 

 

 

Como se puede observar en el cálculo de la bobinadora, las cargas que se producen son muy 

pequeñas, lo que hace que todo esté sobredimensionado y salgan coeficientes muy altos. Se 

podría hacer de plástico para que fuese más ligero, pero se va a realizar en acero para aumentar 

la durabilidad. El uso de un motor eléctrico en vez de utilizar una manivela manual, permite que 

la velocidad del giro de la bobina sea mayor, por lo tanto, el bobinado será más rápido que con 

la diseñada por Leonardo da Vinci. 

Con respecto al montacargas, gracias a los materiales que hay actualmente, se puede elevar 

cargas mayores con las máquinas actuales que con la diseñada por Leonardo da Vinci. Además, 

gracias al motor, se puede subir la carga a mayor velocidad. 

  

Figura 28 

Figura 29 
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7. Conclusiones 
Se ha realizado el cálculo y el análisis de dos máquinas actuales basadas en sistemas de 

transmisión diseñadas por Leonardo da Vinci recogidos en el Códice I. 

Primero, se ha elegido el motor necesario en función de las especificaciones de salida. Después, 

se ha escogido los engranajes necesarios para las transmisiones, comprobándose tanto a flexión 

como a desgaste.  

En cuanto a los ejes, se han obtenido los esfuerzos que se producen en ellos, calculándolos tanto 

a resistencia como a fatiga. A continuación, se han seleccionado los rodamientos necesarios 

según las reacciones que se han obtenido en los apoyos. Por último, se han comprobado las 

uniones de los diferentes elementos al eje. Éstas uniones se han realizado mediante chavetas, 

siendo dimensionadas. 

Hoy en día, se utilizan muchos sistemas de transmisión diseñados por Leonardo da Vinci en 

máquinas actuales. Éstas máquinas actuales contienen mejoras con respecto a las de Leonardo, 

aumentando la durabilidad y disminuyendo el tiempo de realización del producto o servicio que 

se desee obtener mediante dichas máquinas. 
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ANEXO I Cálculos en los ejes de las máquinas (a 

resistencia y a fatiga) 
 

A.1.1. Cálculos en los ejes de la bobinadora 
Primero, se obtendrá el momento resultante de la zona más desfavorable de ambos ejes a partir 

del cálculo de las reacciones en los apoyos de los ejes. Con ello, se calculará la tensión normal y 

la tensión cortante, para así obtener la tensión equivalente de Von Mises y por tanto el 

coeficiente de seguridad. Después, se calculará el eje a fatiga y el número de ciclos que es capaz 

de soportar cada eje. Hay que tener en cuenta el material de ambos ejes, siendo éste un PA66 

sin aditivos con una tensión admisible de 84 MPa. 

A.1.1.1. Cálculo de las cargas en los ejes 
Teniendo en cuenta la dirección de las cargas tanto en el tornillo como en la corona, se 

obtendrán las cargas que se producen en los dos ejes. Por último, se dibujarán los diagramas de 

esfuerzos de ambos ejes. 

Además, hay que tener en cuenta que se suponen positivos los siguientes sentidos: 

 

A.1.1.1.1. Eje del tornillo sin fin 

Para su cálculo, se han dispuesto dos apoyos a cada lado del tornillo como se puede observar en 

la figura 30. Por un lado, al apoyo de la izquierda del tornillo se le llamará apoyo A y estará a una 

distancia 𝑑1 de 50mm de la mitad del tornillo. Además, este apoyo soportará la carga axial. Por 

otro lado, al apoyo de la parte derecha del sin fin se le llamará apoyo B y estará a una distancia 

𝑑2 de 60mm del centro del sin fin. 

 

Figura 30 

Como hay cargas en los tres ejes x, y y z, se realizará el cálculo de las cargas en el eje en dos 

secciones. Estas secciones serán la sección x-y y la sección x-z. 
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A.1.1.1.1.1. Sección x-y 

𝑀𝐴𝑡 es el momento que produce la carga axial del tornillo, 𝑅𝐵
𝑦

 es la reacción en el apoyo B en la 

dirección y, 𝑅𝐴
𝑦

 es la reacción en el apoyo A en la dirección y, y 𝑅𝐴
𝑥 es la reacción en el apoyo A 

en la dirección x. Así, dicho momento y dichas reacciones son: 

∑𝐹𝑥 = 0 → 𝐴𝑡 = 𝑅𝑎
𝑥 = 41.5242 𝑁 

𝑀𝐴𝑡 =
𝐴𝑡𝐷𝑃1

2
= 41.5242 ∗

48

2
= 996.5806 𝑁𝑚𝑚 

∑𝑀𝐴 = 0 → −𝑀𝐴𝑡 + 𝑉𝑡𝑑1 + 𝑅𝐵
𝑦(𝑑1 + 𝑑2) = 0 → 

→ 𝑅𝐵
𝑦

=
𝑀𝐴𝑡 − 𝑉𝑡𝑑1

𝑑1 + 𝑑2
=

996.5806 − 15.46228 ∗ 50

50 + 60
= 2.0315 𝑁  

∑𝐹𝑦 = 0 → 𝑉𝑡 + 𝑅𝐴
𝑦

+ 𝑅𝐵
𝑦

= 0 → 𝑅𝐴𝑦
= −𝑅𝐵

𝑦
− 𝑉𝑡 = −2.0315 − 15.46228 = −17.4938 𝑁 

Este signo negativo indica que su sentido será el contrario al marcado en la figura 30. 

Sus diagramas de esfuerzos son: 

Esfuerzo axial: 

 

Figura 31 

Esfuerzo cortante: 

 

Figura 32 

  

Momento flector: 
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Figura 33 

El momento en y es: 

𝑀𝑦 = 996.5806 𝑁𝑚𝑚 

A.1.1.1.1.2. Sección x-z 

𝑅𝐴
𝑧 es la reacción en el apoyo A en la dirección z, 𝑅𝐵

𝑧  es la reacción en B en la dirección z y 𝑀𝑇 es 

el momento torsor que produce 𝑇𝑡. Así: 

∑𝑀𝐴 = 0 → −𝑇𝑡𝑑1 + 𝑅𝐵
𝑧(𝑑1 + 𝑑2) = 0 → 𝑅𝐵

𝑧 =
𝑇𝑡𝑑1

𝑑2 + 𝑑2
=

13.264 ∗ 50

50 + 60
= 6.029 𝑁 

∑𝐹𝑧 = 0 → −𝑇𝑡 + 𝑅𝐵
𝑧 + 𝑅𝐴

𝑧 = 0 → 𝑅𝐴
𝑧 = 𝑇𝑡 − 𝑅𝐵

𝑧 = 13.264 − 6.029 = 7.23485 𝑁 

𝑀𝑇 =
𝑇𝑡𝐷𝑃1

2
= 13.264 ∗

48

2
= 318.3333 𝑁 

Sus diagramas de esfuerzos son: 

Esfuerzos cortantes: 

 

Figura 34 

 

Momento flector: 
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Figura 35 

Momento torsor: 

 

Figura 36 

El momento en z es: 

𝑀𝑧 = 361.7425 𝑁𝑚𝑚 

A.1.1.1.2. Eje de la corona 

En este caso se ha dispuesto dos apoyos, un apoyo A a una distancia, d, de 40 mm del centro 

de la corona, y otro apoyo B dispuesto a 70 mm de dicho centro de la corona y a una distancia, 

d*, de 30 mm del apoyo A, como se puede ver en la figura 37. El apoyo A será el que absorba la 

carga axial. 

 

Figura 37 

En este caso también se realizará el cálculo de las cargas en las secciones x-y y x-z. 
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A.1.1.1.2.1. Sección x-y 

𝑀𝐴𝑟 es el momento que produce la carga 𝐴𝑟. La nomenclatura de las reacciones es la misma que 

las reacciones en los apoyos del eje del tornillo. Así: 

∑𝐹𝑥 = 0 → 𝐴𝑟 = 𝑅𝐴
𝑥 = 13.264 𝑁 

𝑀𝐴𝑟 =
𝐴𝑟𝐷𝑃2

2
= 13.264 ∗

60

2
= 397.92 𝑁𝑚𝑚 

∑𝑀𝐴 = 0 → −𝑀𝐴𝑟 − 𝑉𝑟𝑑 − 𝑅𝐵
𝑦

𝑑∗ = 0 → 𝑅𝐵
𝑦

= −33.88 𝑁 

∑𝐹𝑦 = 0 → −𝑉𝑟 − 𝑅𝐵
𝑦

+ 𝑅𝐴
𝑦

= 0 → 𝑅𝐴
𝑦

= 49.34228 𝑁 

Este signo negativo del resultado significa que el momento obtenido tiene un sentido contrario 

al representado en la figura 37. 

Sus diagramas de esfuerzos son: 

Esfuerzo axial: 

 

Figura 38 

 

Esfuerzo cortante: 

 

Figura 39 
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Momento flector: 

 

Figura 40 

 

El momento en y es: 

𝑀𝑦 = 1016.412 𝑁𝑚𝑚 

A.1.1.1.2.2. Sección x-z  

𝑀𝑇 es el momento torsor que produce 𝑇𝑟. La nomenclatura de las reacciones es la misma que 

las reacciones en los apoyos del eje del tornillo. Así: 

𝑀𝑇 =
𝑇𝑟𝐷𝑃2

2
= 41.5242 ∗

60

2
= 1245.7258 𝑁𝑚𝑚 

∑𝑀𝐴 = 0 → −𝑇𝑟𝑑 − 𝑅𝐵
𝑧𝑑∗ = 0 → 𝑅𝐵

𝑧 = −55.3656 𝑁 

∑𝐹𝑧 = 0 → −𝑇𝑟 − 𝑅𝐵
𝑧 + 𝑅𝐴

𝑧 = 0 → 𝑅𝐴
𝑧 = 99.8898 𝑁 

Sus diagramas de esfuerzos son: 

Esfuerzo cortante: 

 

Figura 41 

 

 



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 56 de 117 

Momento flector: 

 

Figura 42 

 

Momento torsor: 

 

Figura 43 

El momento en z es: 

𝑀𝑧 = 1660.968 𝑁𝑚𝑚 

A.1.1.2. Cálculo de la tensión normal, tensión cortante y el coeficiente de seguridad 
Primero se calculará en el eje solidario al tornillo y a continuación en el eje solidario a la corona.  

A.1.1.2.1. Eje del tornillo sin fin 

La zona más desfavorable es la mitad del tornillo, en el punto C. El momento resultante es el 

siguiente: 

𝑀𝑟 = √𝑀𝑦
2 + 𝑀𝑍

2 = √996.58062 + 361.74252 = 1060.2039 𝑁𝑚𝑚 

La tensión normal depende del momento resultante y del axil: 

𝜎𝑥 =
𝑀𝑟

𝑊𝑓
+

𝑁

𝐴
 

Donde A es la sección del eje y 𝑊𝑓 el módulo resistente a flexión de la sección transversal. Por 

tanto, la tensión normal máxima que se produce en el eje es de: 

𝜎𝑥 =
𝑀𝑟

𝑊𝑓
+

𝑁

𝐴
=

𝑀𝑟

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

32

+
𝑁

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
2

4 

=
1060.2039

𝜋253

32

+
41.5242

𝜋252

4

= 0.7757373 𝑀𝑃𝑎 
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Siendo 𝑑𝑒𝑗𝑒  el diámetro del eje. 

La tensión cortante depende del momento torsor y del módulo resistente a torsión 𝑊0. 

𝜏 =
𝑀𝑇

𝑊0
=

𝑀𝑇

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

16

=
318.3333

𝜋253

16

= 0.10376 𝑀𝑃𝑎 

La tensión equivalente de Von Mises es: 

𝜎𝑒𝑞 = √𝜎𝑥
2 + 3𝜏2 = 0.7963 𝑀𝑃𝑎 

EL coeficiente de seguridad del eje depende de la tensión equivalente y de la tensión admisible 

del material del eje. 

𝐶𝑠 =
𝜎𝑓

𝜎𝑒𝑞
=

84

0.7963
= 105.49 

Los dos coeficientes de seguridad son mayores al valor de 1.5 estipulado. 

A.1.1.2.2. Eje de la corona 

Se procede de la misma forma que en el eje del tornillo sin fin.  

En este caso el momento resultante de la zona más desfavorable se encuentra en el punto A. 

𝑀𝑟 = √𝑀𝑦
2 + 𝑀𝑧

2 = 1947.2798 𝑁𝑚𝑚 

La tensión normal máxima producida en el eje es: 

𝜎𝑥 =
𝑀𝑟

𝑊𝑓
+

𝑁

𝐴
=

𝑀𝑟

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

32

+
𝑁

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
2

4 

= 2.5216 𝑀𝑃𝑎 

 

La tensión cortante es: 

𝜏 =
𝑀𝑇

𝑊0
=

𝑀𝑇

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

16

=
318.3333

𝜋203

16

= 0.79305 𝑀𝑃𝑎 

La tensión equivalente tiene el siguiente valor: 

𝜎𝑒𝑞 = √𝜎𝑥
2 + 3𝜏2 = 2.8714 𝑀𝑃𝑎 

Por último, el coeficiente de seguridad es: 

𝐶𝑠 =
𝜎𝑓

𝜎𝑒𝑞
=

84

2.52511
= 29.2537 

A.1.1.3. Cálculo a fatiga 
Para ello hay que tener en cuenta también el límite de rotura del material del eje, que es de 

𝑅𝑚 = 85 𝑀𝑃𝑎. Se fija un porcentaje de confiabilidad del 99%. 
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Las siguientes tablas utilizadas, se obtienen de los apuntes facilitados en Moodle en la asignatura 

“Cálculo de elementos de máquinas”. 

Primero se obtendrán todos los factores correctores del límite de fatiga debido a flexión, ya que 

es el caso más desfavorable. Estos factores son: 

 𝐾𝑎: factor de superficie. Tiene en cuenta el efecto del acabado superficial sobre la 

resistencia del material. Además, depende de la resistencia última del acero, a mayor 

resistencia menor es este factor. En nuestro caso el acabado será conformado en frío. 

𝐾𝑎 = 𝑎𝑅𝑚
𝑏  

 𝐾𝑏: factor de tamaño. A mayor tamaño de la pieza menor es su resistencia. 

 𝐾𝑐: factor de confiabilidad. Con él se tiene una mayor probabilidad de que la resistencia 

real de una pieza sea mayor o igual que el valor corregido. 

 𝐾𝑑: factor de temperatura. A mayor temperatura menor es la resistencia del material. 

 𝐾𝑐𝑎𝑟: factor de carga. El material tiene diferente resistencia a la rotura dependiendo del 

tipo de esfuerzo. 

 𝐾𝑒: factor de esfuerzos varios. Cuantifica los efectos no considerados en los demás 

factores, como por ejemplo la corrosión, los esfuerzos residuales y los recubrimientos. 

 𝐾𝑓: factor de concentradores de esfuerzos. Tiene en cuenta el efecto de una 

discontinuidad. 

En este caso, el factor 𝐾𝑎 es, según la tabla 13: 

Tabla 13 

 

 

𝐾𝑎 = 𝑎𝑅𝑚
𝑏 = 4.51𝑅𝑚

−0.265 = 4.51 ∗ 85−0.265 = 1.3896 

Este valor de 𝐾𝑎 es igual para ambos ejes. 

El factor 𝐾𝑏 depende del diámetro de la probeta sometida a flexión giratoria. Éste se calcula 

como: 

𝑑𝑒 = 0.37𝑑𝑒𝑗𝑒 

Según el valor de este diámetro, se obtiene el valor de 𝐾𝑏 como recoge la figura 44: 
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Figura 44 

Hay dos ejes con diferentes diámetros, por lo que se ha de calcular para ambos ejes: 

 Eje corona: 

𝑑𝑒 = 0.37𝑑𝑒𝑗𝑒 = 0.37 ∗ 20 = 7.4 𝑚𝑚 

𝐾𝑏 = 1 

 Eje tornillo: 

𝑑𝑒 = 0.37𝑑𝑒𝑗𝑒 = 0.37 ∗ 25 = 9.25 𝑚𝑚 

𝐾𝑏 = 1.189𝑑𝑒
−0.097 = 0.9582 

 

La confiabilidad de ambos ejes es del 99%, por ello, según la tabla 14: 

Tabla 14 

 

𝐾𝑐 = 0.814 

Para saber el valor de 𝐾𝑑 se ha de tener en cuenta la temperatura a la que se pone en marcha 

el mecanismo: 

 Si la temperatura es menor a 450℃, entonces 𝐾𝑑 = 1. 

 Si la temperatura está entre 450-550℃, entonces el valor de 𝐾𝑑 se obtiene mediante la 

siguiente fórmula: 

𝐾𝑑 = 1 − (0.0058/℃)(𝑇𝑒𝑚𝑝 − 450℃) 

Donde 𝑇𝑒𝑚𝑝 es la temperatura a la que trabaja. 

En este caso se trabaja a una temperatura ambiente, por ello 𝐾𝑑 = 1. 

El factor de carga 𝐾𝑐𝑎𝑟 tiene diferente valor dependiendo del tipo de carga. Por tanto: 

 Si se produce flexión, este factor es 1. 

 Si se produce torsión y cortante, obtiene el valor de 0.577. 

Ambos ejes de este mecanismo sufren los tres tipos de carga, pero la más desfavorable es la 

flexión. Así, este factor es 𝐾𝑐𝑎𝑟 = 1. 

Al factor de esfuerzos varios se le da un valor de 𝐾𝑒 = 1. 
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Como no hay discontinuidades en ninguno de los dos ejes, 𝐾𝑓 = 1. 

Para saber cómo se comporta una probeta bajo solicitaciones de fatiga, se va variando la tensión 

que se aplica a la probeta hasta que ésta rompe. Así, se conoce el número de ciclos que aguanta. 

Este comportamiento se representa en una gráfica S-N. 

Así, el límite de fatiga de la probeta es 𝑆𝑒
′ , y la tensión de fatiga de la probeta a 1000 ciclos es 

𝑆103
′ . Se aproximan de la siguiente manera: 

𝑆103
′ = 0.9𝑅𝑚 = 0.9 ∗ 85 = 76.5 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝑒
′ = 0.5𝑅𝑚 = 0.5 ∗ 85 = 42.5 𝑀𝑃𝑎 

A continuación, mediante los anteriores factores correctores y las aproximaciones de la probeta, 

se obtienen el límite de fatiga del componente 𝑆𝑒 y la tensión de fatiga del componente a 1000 

ciclos 𝑆103 para poder obtener la curva real del eje. Sus valores serán distintos para ambos ejes. 

Al límite de fatiga del eje de la corona se le llamará 𝑆𝑒𝑐
 y al del tornillo 𝑆𝑒𝑡

. Procediendo de la 

misma manera, a la tensión de fatiga del eje de la corona se le designará 𝑆10𝑐
3 y al del tornillo 

𝑆10𝑡
3. 

 Eje corona 

𝑆𝑒𝑐
= 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆𝑒
′

𝐾𝑓
) = 1.3896 ∗ 1 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (

42.5

1
) = 48.07218 𝑀𝑃𝑎 

𝑆10𝑐
3 = 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆103
′

𝐾𝑓
) = 1.3896 ∗ 1 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (

76.5

1
) = 86.5299 𝑀𝑃𝑎 

 Eje tornillo 

𝑆𝑒𝑡
= 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆𝑒
′

𝐾𝑓
) = 1.3896 ∗ 0.9582 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (

42.5

1
) = 46.0638 𝑀𝑃𝑎 

𝑆10𝑡
3 = 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆103
′

𝐾𝑓
) = 

= 1.3896 ∗ 0.9582 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (
76.5

1
) = 82.9148 𝑀𝑃𝑎 

La obtención del número de ciclos, se realiza mediante un método analítico de aproximación de 

la Curva S-N llamado método de ajuste lineal-logarítmico o logarítmico-logarítmico. Este último 

método está dentro del modelo de fallo “vida total”. En este modelo sólo importa la vida total 

de la pieza, sin tener en cuenta el inicio de una grieta y su crecimiento. Se desea como mínimo 

seis millones de ciclos. En el caso de que no se alcancen estos ciclos deseados, se deberá 

aumentar el diámetro del eje. 

Así, la representación logarítmica- logarítmica es del tipo: 

𝜎𝑎 = 𝐴(2𝑁)𝐵 

Donde 2N es el número de ciclos y 𝜎𝑎 es la tensión equivalente de Von Mises. A y B se obtienen 

mediante las siguientes transformaciones: 
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𝐴 =
(𝑆103)2

𝑆𝑒
 

𝐵 =
log (

𝑆𝑒
𝑆103

)

3
 

Para la obtención del eje de la corona, se les designará como 𝐴𝑐 y 𝐵𝑐. De la misma manera. Para 

obtener el eje del tornillo se les designará como 𝐴𝑡 y 𝐵𝑡. 

𝐴𝑐 =
86.52992

48.07218
= 155.7539 

𝐵𝑐 =
log (

48.07218
86.5299

)

3
= −0.0851 

𝐴𝑡 =
82.91482

46.0638
= 149.2467 

𝐵𝑡 =
log (

46.0638
82.9148

)

3
= −0.0851 

Por tanto, el número de ciclos que es capaz de aguantar el eje de la corona es: 

𝜎𝑎 = 𝐴(2𝑁)𝐵 → 2𝑁 = (
𝜎𝑎

𝐴𝑐
)

1
𝐵𝑐

= (
2.8714

155.7539
)

−
1

0.0851
= 2.41 ∗ 1020𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

Por último, el número de ciclos que es capaz de aguantar el eje del tornillo es: 

𝜎𝑎 = 𝐴(2𝑁)𝐵 → 2𝑁 = (
𝜎𝑎

𝐴𝑡
)

1
𝐵𝑡

= (
0.7963

149.2467
)

−
1

0.0851
= 5.137 ∗ 1026 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

En los dos casos se sobrepasan los seis millones de ciclos deseados para el modelo de fallo de 

vida total, por tanto, no se debe cambiar el diámetro del eje. 
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A.1.2. Cálculos en los ejes del montacargas 
Se procede de la misma manera que en la bobinadora. Primero, se obtendrá el momento 

resultante de la zona más desfavorable de ambos ejes a partir de la obtención de las reacciones 

en los apoyos. Con ello, se calculará la tensión normal y la tensión cortante, para así obtener la 

tensión equivalente de Von Mises y por tanto el coeficiente de seguridad. Después, se calculará 

el eje a fatiga y el número de ciclos que es capaz de soportar cada eje. Hay que tener en cuenta 

el material de ambos ejes, siendo éste un acero al carbono C45 con una tensión admisible de 

220 MPa. 

A.1.2.1. Cálculo de las cargas en los ejes 
Teniendo en cuenta la dirección de las cargas tanto en el piñón como en la rueda o corona, se 

obtendrán las cargas que se producen en los dos ejes. Por último, se dibujarán los diagramas de 

esfuerzos de ambos ejes. 

Además, hay que tener en cuenta que se suponen positivos los siguientes sentidos: 

 

A.1.2.1.1 Primer eje 

Para su cálculo, se han dispuesto dos apoyos a cada lado del piñón. Por un lado, al apoyo de la 

izquierda del piñón se le llamará apoyo A y soportará la carga axial. Por otro lado, al apoyo de la 

parte derecha del piñón se le llamará apoyo B. La distancia de cada apoyo al piñón, d, es de 50 

mm como se puede observar en la figura 45. 

 

Figura 45 

Como hay cargas en los tres ejes x, y y z, se realizará el cálculo de las cargas en el eje en dos 

secciones. Estas secciones serán la sección x-y y la sección x-z. 

A.1.2.1.1.1. Sección x-y 

𝑅𝐵
𝑦

 es la reacción en el apoyo B en la dirección y, 𝑅𝐴
𝑦

 es la reacción en el apoyo A en la dirección 

y, y 𝑅𝐴
𝑥 es la reacción en el apoyo A en la dirección x. Así, dichas reacciones son: 

∑𝐹𝑥 = 0 → 𝐴𝑝 = 𝑅𝑎
𝑥 = 120.981 𝑁 
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∑𝑀𝐴 = 0 → 𝑇𝑝𝑑 − 𝑅𝐵
𝑦

2𝑑 = 0 → 1370.5118 ∗ 50 − 𝑅𝐵
𝑌 ∗ 100 = 0 → 𝑅𝐵

𝑦
= 685.256 𝑁 

∑𝐹𝑦 = 0 → 𝑇𝑝 − 𝑅𝐴
𝑦

− 𝑅𝐵
𝑦

= 0 → 1370.5118 − 𝑅𝐴
𝑦

− 685.256 = 0 → 𝑅𝐴
𝑦

= 685.256 𝑁 

Sus diagramas de esfuerzos son: 

Esfuerzos axiales: 

 

Figura 46 

Esfuerzos cortantes: 

 

Figura 47 

Momento flector: 

 

Figura 48 

El momento en y es: 

𝑀𝑦 = 34262.797 𝑁𝑚𝑚 
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A.1.2.1.1.2. Sección x-z 

𝑀𝐴𝑃 es el momento que produce la carga axial del piñón, 𝑅𝐴
𝑧 es la reacción en el apoyo A en la 

dirección z, 𝑅𝐵
𝑧  es la reacción en B en la dirección z y 𝑀𝑇 es el momento torsor que produce 𝑇𝑝. 

Así: 

𝑀𝐴𝑃 =
𝐴𝑝𝐷𝑝1

2
= 120.981 ∗

80

2
= 4839.23617 𝑁𝑚𝑚 

∑𝑀𝐴 = 0 → −𝑀𝐴𝑃 + 𝑉𝑝𝑑 − 𝑅𝐵
𝑧2𝑑 = 0 → −4839.23617 + 483.9323 ∗ 50 − 𝑅𝐵

𝑧 ∗ 100 = 0 → 

→ 𝑅𝐵
𝑧 = 193.5738 𝑁 

∑𝐹𝑧 = 0 → −𝑅𝐴
𝑧 + 𝑉𝑝 − 𝑅𝐵

𝑧 = 0 → −𝑅𝐴
𝑧 + 483.9323 − 193.5738 = 0 → 𝑅𝐴

𝑧 = 290.35854 𝑁 

𝑀𝑇 =
𝑇𝑝𝐷𝑃1

2
= 1370.5118 ∗

80

2
= 54820.4747 𝑁𝑚𝑚 

Sus diagramas de esfuerzos son: 

Esfuerzo cortante: 

 

Figura 49 

Momento flector: 

 

Figura 50 

Momento torsor: 
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Figura 51 

El momento en z es: 

𝑀𝑧 = 14517.927 𝑁𝑚𝑚 

A.1.2.1.2 Segundo eje 

Se disponen los apoyos a los extremos del eje. Al igual que en el caso anterior, el apoyo izquierdo 

es el apoyo A y es el que aguanta la carga axial, y el apoyo de la derecha es el apoyo B. En la 

figura 52 se pueden observar las diferentes distancias: 

 

Figura 52 

A.1.2.1.2.1. Sección x-y 

𝑅𝐵
𝑦

 es la reacción en el apoyo B en la dirección y, 𝑅𝐴
𝑦

 es la reacción en el apoyo A en la dirección 

y, y 𝑅𝐴
𝑥 es la reacción en el apoyo A en la dirección x. Dichas reacciones son: 

∑𝐹𝑥 = 0 → 𝑅𝐴
𝑥 = 𝐴𝑟 = 483.9323 𝑁 

∑𝑀𝐴 = 0 → −980 ∗ 60 − 𝑇𝑟(280 + 60) − 980(200 + 280 + 60) + 

+𝑅𝐵
𝑦(60 + 60 + 280 + 200) = 0 

→ −980 ∗ 60 − 1370.51187(280 + 60) − 980(200 + 280 + 60) + 

+𝑅𝐵
𝑦(60 + 60 + 280 + 200) = 0 → 𝑅𝐵

𝑦
= 1756.6234 𝑁 

∑𝐹𝑦 = 0 → 𝑅𝐴
𝑦

− 980 − 𝑇𝑟 − 980 + 𝑅𝐵
𝑦

= 0 → 

→ 𝑅𝐴
𝑦

− 980 − 1370.51187 − 980 + 1756.6234 = 0 → 𝑅𝐴
𝑦

= 1573.88847 𝑁 

Sus diagramas de momentos son: 
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Esfuerzo axial: 

 

Figura 53 

Esfuerzo cortante: 

 

Figura 54 

Momento flector: 

 

Figura 55 

El momento en y es: 

𝑀𝑦 = 260722.0818 𝑁𝑚𝑚 

A.1.2.1.2.2. Sección x-z 

𝑀𝐴𝑟 es el momento que produce la carga axial de la corona, 𝑅𝐴
𝑧 es la reacción en el apoyo A en 

la dirección z, 𝑅𝐵
𝑧  es la reacción en B en la dirección z y 𝑀𝑇 es el momento torsor que produce 

𝑇𝑟. Así: 

𝑀𝐴𝑟 =
𝐴𝑟𝐷𝑃2

2
= 483.9323 ∗

320

2
= 77429.17705 𝑁𝑚𝑚 

∑𝑀𝐴 = 0 → 𝑉𝑟(280 + 60) + 𝑀𝐴𝑟 − 𝑅𝐵
𝑧(200 + 60 + 60 + 280) = 0 → 
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→ 120.981(280 + 60) + 77429.17705 − 𝑅𝐵
𝑧(200 + 60 + 60 + 280) = 0 → 

→ 𝑅𝐵
𝑧 = 197.60447 𝑁 

∑𝐹𝑧 = 0 → −𝑅𝐴
𝑧 + 𝑉𝑟 − 𝑅𝐵

𝑧 = 0 → −𝑅𝐴
𝑧 + 120.981 − 197.60447 = 0 → 𝑅𝐴

𝑧 = −76.62357 𝑁 

𝑀𝑇 =
𝑇𝑅𝐷𝑃2

2
= 1370.5118 ∗

320

2
= 219281.8988 𝑁𝑚𝑚 

El signo negativo de 𝑅𝐴
𝑧 significa que va en sentido contrario al representado en la figura 52. 

Sus diagramas de momentos son: 

Esfuerzo cortante: 

 

Figura 56 

Momento flector: 

 

Figura 57 
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Momento torsor: 

 

Figura 58 

El momento en z es: 

𝑀𝑍 = 77429.17705 𝑁𝑚𝑚 

A.1.2.2. Cálculo de la tensión normal y de la cortante 
Primero se calculará en el primer eje y a continuación en el segundo eje. 

A.1.2.2.1. Primer eje 

La sección más desfavorable se da en el punto C, es decir, en el medio del piñón, ya que es donde 

se produce mayor flexión. El momento resultante, 𝑀𝑟, en este punto es: 

𝑀𝑟 = √𝑀𝑦
2 + 𝑀𝑧

2 = 37211.6842 𝑁𝑚𝑚 

La tensión normal depende del momento resultante y del axil: 

𝜎𝑥 =
𝑀𝑟

𝑊𝑓
+

𝑁

𝐴
 

Donde A es la sección del eje y 𝑊𝑓 el módulo resistente a flexión de la sección transversal. Por 

tanto: 

𝜎𝑥 =
𝑀𝑟

𝑊𝑓
+

𝑁

𝐴
=

𝑀𝑟

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

32

+
𝑁

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
2

4 

=
37211.6842

𝜋203

32

+
120.981

𝜋202

4

= 47.76448 𝑀𝑃𝑎 

Siendo 𝑑𝑒𝑗𝑒  el diámetro del eje. 

La tensión cortante depende del momento torsor y del módulo resistente a torsión 𝑊0. 

𝜏 =
𝑀𝑇

𝑊0
=

𝑀𝑇

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

16

=
54820.4747

𝜋203

16

= 34.8998 𝑀𝑃𝑎 

La tensión equivalente de Von Mises es: 

𝜎𝑒𝑞 = √𝜎𝑥
2 + 3𝜏2 = 77.04176 𝑀𝑃𝑎 

EL coeficiente de seguridad del eje depende de la tensión equivalente y de la tensión admisible 

del material del eje. 

𝐶𝑠 =
𝜎𝑓

𝜎𝑒𝑞
=

220

77.04176
= 2.8556 
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A.1.2.2.2. Segundo eje 

La sección más desfavorable se da en el punto C, es decir, en el medio de la corona, ya que es 

donde se produce mayor flexión. El momento resultante, 𝑀𝑟, en este punto es: 

𝑀𝑟 = √𝑀𝑦
2 + 𝑀𝑧

2 = 271976.6192 𝑁𝑚𝑚 

La tensión normal depende del momento resultante y del axil: 

𝜎𝑥 =
𝑀𝑟

𝑊𝑓
+

𝑁

𝐴
 

Donde A es la sección del eje y 𝑊𝑓 el módulo resistente a flexión de la sección transversal. Por 

tanto: 

𝜎𝑥 =
𝑀𝑟

𝑊𝑓
+

𝑁

𝐴
=

𝑀𝑟

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

32

+
𝑁

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
2

4 

=
271976.6192

𝜋303

32

+
483.9323

𝜋302

4

= 103.28948 𝑀𝑃𝑎 

Siendo 𝑑𝑒𝑗𝑒  el diámetro del eje. 

La tensión cortante depende del momento torsor y del módulo resistente a torsión 𝑊0. 

𝜏 =
𝑀𝑇

𝑊0
=

𝑀𝑇

𝜋𝑑𝑒𝑗𝑒
3

16

=
219281.8988

𝜋302

16

= 41.3627 𝑀𝑃𝑎 

La tensión equivalente de Von Mises es: 

𝜎𝑒𝑞 = √𝜎𝑥
2 + 3𝜏2 = 125.7034 𝑀𝑃𝑎 

EL coeficiente de seguridad del eje depende de la tensión equivalente y de la tensión admisible 

del material del eje. 

𝐶𝑠 =
𝜎𝑓

𝜎𝑒𝑞
=

220

77.04176
= 1.75 

Ambos coeficientes de seguridad son mayores al valor de 1.5 estipulado. 

A.1.2.3. Cálculo a fatiga 
En este caso, el límite de rotura del material del eje es de 𝑅𝑚 = 620 𝑀𝑃𝑎. Se fija también un 

porcentaje de confiabilidad del 99%. 

Como en el caso de la bobinadora, primero se obtendrán todos los factores correctores del límite 

de fatiga debido a flexión, ya que es el caso más desfavorable. Se calcularán, además, en el 

mismo orden. El acabado es conformado en frío. 

El valor de 𝐾𝑎 es: 

𝐾𝑎 = 𝑎𝑅𝑚
𝑏 = 4.51𝑅𝑚

−0.265 = 4.51 ∗ 620−0.265 = 0.8207 

El factor 𝐾𝑏 depende, como se ha visto anteriormente, del diámetro de la probeta sometida a 

flexión giratoria. Éste se calcula como: 

𝑑𝑒 = 0.37𝑑𝑒𝑗𝑒 
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Teniendo en cuenta la figura 44: 

 Primer eje 

𝑑𝑒 = 0.37 ∗ 20 = 7.4 𝑚𝑚 < 8𝑚𝑚 

𝐾𝑏 = 1 

 Segundo eje 

𝑑𝑒 = 0.37 ∗ 30 = 11.1 𝑚𝑚 → 8 𝑚𝑚 < 𝑑𝑒 < 250 𝑚𝑚 

𝐾𝑏 = 1.189𝑑𝑒
−0.097 = 0.9414 

La confiabilidad de ambos ejes es del 99%, por ello, según la tabla 14: 

𝐾𝑐 = 0.814 

La temperatura a la que se trabaja es menor a 450°C, por tanto 𝐾𝑑 = 1 en ambos casos. 

Ambos ejes de este mecanismo sufren los tres tipos de carga, que son axil, flexión y torsión, pero 

la más desfavorable es la flexión. Así, el factor de carga es 𝐾𝑐𝑎𝑟 = 1. 

Al factor de esfuerzos varios se le da un valor de 𝐾𝑒 = 1. 

Como no hay discontinuidades en ninguno de los dos ejes, 𝐾𝑓 = 1. 

Ahora se procede a calcular 𝑆𝑒
′  y 𝑆103

′ . Se aproximan de la siguiente manera: 

𝑆𝑒
′ = 0.5𝑅𝑚 = 0.5 ∗ 620 = 310 𝑀𝑃𝑎 

𝑆103
′ = 0.9𝑅𝑚 = 0.9 ∗ 620 = 558 𝑀𝑃𝑎 

A continuación, se obtendrán los valores de 𝑆𝑒 y 𝑆103.  Serán distintos para ambos ejes. Al límite 

de fatiga del primer eje se le llamará 𝑆𝑒𝑝
 y al del segundo 𝑆𝑒𝑐

. Procediendo de la misma manera, 

a la tensión de fatiga del primer eje se le designará 𝑆10𝑝
3  y al del segundo 𝑆10𝑐

3. 

 Primer eje 

𝑆𝑒𝑝
= 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆𝑒
′

𝐾𝑓
) = 0.8207 ∗ 1 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (

310

1
) = 207.0994 𝑀𝑃𝑎 

𝑆10𝑝
3 = 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆103
′

𝐾𝑓
) = 0.8207 ∗ 1 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (

558

1
) = 372.7789 𝑀𝑃𝑎 

 Segundo eje 

𝑆𝑒𝑐
= 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆𝑒
′

𝐾𝑓
) = 1.3896 ∗ 0.9414 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (

310

1
) = 194.9684 𝑀𝑃𝑎 

𝑆10𝑐
3 = 𝐾𝑎𝐾𝑏𝐾𝑐𝐾𝑒𝐾𝑐𝑎𝑟 (

𝑆103
′

𝐾𝑓
) = 

= 1.3896 ∗ 0.9414 ∗ 0.814 ∗ 1 ∗ 1 ∗ 1 ∗ (
558

1
) = 350.9432 𝑀𝑃𝑎 

Según la representación logarítmica- logarítmica: 
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𝜎𝑎 = 𝐴(2𝑁)𝐵 

Donde 2N es el número de ciclos y 𝜎𝑎 es la tensión equivalente de Von Mises. A y B se obtienen 

mediante las siguientes transformaciones: 

𝐴 =
(𝑆103)2

𝑆𝑒
 

𝐵 =
log (

𝑆𝑒
𝑆103

)

3
 

Para la obtención del primer eje, se les designará como 𝐴𝑝 y 𝐵𝑝. De la misma manera. Para 

obtener el segundo eje se les designará como 𝐴𝑐 y 𝐵𝑐.  

𝐴𝑝 =
372.77892

207.0994
= 671.002 

𝐵𝑝 =
log (

207.7789
372.7789

)

3
= −0.0851 

𝐴𝑐 =
350.94322

194.9684
= 631.6978 

𝐵𝑐 =
log (

194.9684
350.9432

)

3
= −0.0851 

Por tanto, el número de ciclos que es capaz de aguantar el primer eje es: 

𝜎𝑎 = 𝐴(2𝑁)𝐵 → 2𝑁 = (
𝜎𝑎

𝐴𝑝
)

1
𝐵𝑝

= (
77.04176

671.002
)

− 
1

0.0851
= 1.11427 ∗ 1011𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

Por último, el número de ciclos que es capaz de aguantar el segundo eje es: 

𝜎𝑎 = 𝐴(2𝑁)𝐵 → 2𝑁 = (
𝜎𝑎

𝐴𝑐
)

1
𝐵𝑐

= (
125.70334

631.6978
)

−
1

0.0851
= 173845558.3 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 

En los dos casos se sobrepasan los seis millones de ciclos deseados para el modelo de fallo de 

vida total, por tanto, no se debe cambiar el diámetro del eje. 
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ANEXO II Cálculo de los rodamientos  
 

A.2.1. Selección de los rodamientos de la bobinadora 
En este apartado se elegirán los rodamientos que se colocarán en los cuatro apoyos mediante 

el catálogo de FAG. Los apoyos denominados A absorben la carga axial. Tanto en los apoyos A 

como en los apoyos B se colocan rodamientos rígidos de bolas, ya que los esfuerzos obtenidos 

en los apoyos son pequeños y son más económicos. A partir de distintos cálculos, se comprobará 

si dichos rodamientos son aptos. 

Los rodamientos rígidos de bolas pueden operar a altas velocidades y requieren poco 

mantenimiento. Además, soportan cargas radiales y axiales en ambos sentidos. 

Para ello, se ha supuesto una duración de funcionamiento, 𝐿ℎ, de 200000 horas. 

A.2.1.1. Apoyos del eje del tornillo sin fin 
Para su elección, se ha de tener en cuenta la velocidad angular que lleva este eje, que es de 300 

rpm. 

Primero se comprobará el apoyo A y después el apoyo B. 

Las siguientes tablas se obtienen igualmente de los apuntes facilitados en Moodle en la 

asignatura “Cálculo de elementos de máquinas”, excepto las tablas de los rodamientos, que, 

como se ha comentado anteriormente, se han obtenido del catálogo de FAG. 

A.2.1.1.1. Apoyo A 

Se obtendrán las fuerzas axial y radial que deberá soportar el rodamiento rígido de bolas elegido 

para este apoyo. La fuerza radial dependerá de las fuerzas en las direcciones y y z. La fuerza axial 

es la fuerza que se produce en la dirección x. 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐴
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐴
𝑧)2 = 18.9308 𝑁 

𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = 𝑅𝐴
𝑥 = 41.5242 𝑁 

Para poder calcular la carga equivalente P, se han de obtener primero los coeficientes X e Y 

mediante la tabla 15. X es el coeficiente radial del rodamiento e Y es el coeficiente axial del 

rodamiento. 

Para poder saber estos coeficientes primero se debe calcular la relación entre las dos fuerzas: 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
=

41.5242

18.9308
= 2.1934 

Esta relación es mayor a todos los valores de e que aparecen en dicha tabla: 
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Tabla 15 

 

Como se puede observar, el coeficiente X es 0.56. Para el coeficiente Y se elige el valor de 1.8. 

Por tanto: 

𝑃 = 𝐹𝑟𝑋 + 𝐹𝑎𝑌 = 18.9308 ∗ 0.56 + 41.5242 ∗ 1.8 = 85.3448 𝑁 

A continuación, se obtendrá la seguridad de carga, 
𝐶

𝑃
, a partir de la tabla 16, donde ésta depende 

de la duración del funcionamiento y de las rpm del eje. C es la capacidad de carga del 

rodamiento, que se podrá calcular al obtener dicha seguridad de carga. 

Tabla 16 

 

Entrando en la tabla con los datos supuestos en este caso e interpolando, se obtiene que la 

seguridad de carga es: 
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(
𝐶
𝑃

) − 14.5

15.6 − 14.5
=

300 − 250

320 − 250
→

𝐶

𝑃
= 15.2857 

La capacidad de carga del rodamiento es: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 15.2857 ∗ 85.3448 = 1304.55 𝑁 = 1.3054 𝑘𝑁 

Se busca un rodamiento con una C superior a la calculada para un diámetro de eje de 25 mm en 

la tabla 17: 

Tabla 17 

 

El rodamiento elegido es el 16005, con una C=7.2 kN y una C0=4.65 kN. 

Se obtiene ahora el cociente entre 𝐹𝑎 y 𝐶0: 

𝐹𝑎

𝐶0
=

0.0415242

4.65
= 0.00893 

A partir de la tabla 15 y extrapolando se obtiene el coeficiente Y nuevo: 

𝑌𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = [(
2 − 1

0.5 − 0.025
) (0.025 − 0.00893)] + 2 = 2.033 

La carga equivalente nueva es: 

𝑃𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 𝐹𝑟𝑋 + 𝐹𝑎𝑌𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 0.56 ∗ 18.9308 + 2.033 ∗ 41.5242 = 95.0545 𝑁 

A continuación, se obtendrá el nuevo valor de C. Si este valor es menor al que da la tabla, 

entonces el rodamiento sirve: 

𝐶𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 =
𝐶

𝑃
𝑃𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 1.4529 𝑘𝑁 

Es menor, por tanto, el rodamiento elegido sirve. 

El número de millones de vueltas, L, que puede aguantar el rodamiento es de: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 15.28573 = 3571.5539 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 
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El rodamiento podrá aguantar hasta aproximadamente 3600 millones de vueltas. La constante 

a es 3 debido a que es un rodamiento de bolas. 

A.2.1.1.2 Apoyo B 

En este caso, el rodamiento rígido de bolas sólo deberá soportar fuerza radial. 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐵
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐵
𝑧)2 = 6.3621 𝑁 

𝐹𝑎 = 0 𝑁 

Por tanto, la carga equivalente será igual a la fuerza radial: 

𝑃 = 𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = 0.0063621 𝑘𝑁 

La seguridad de carga es la misma que en el caso del apoyo A: 

𝐶

𝑃
= 15.2857 

Se obtiene C: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 0.09725 𝑘𝑁 

Se elige el mismo rodamiento que para el apoyo A mediante la tabla 17. El rodamiento elegido 

es el 16005, con una C=7.2 kN y una C0=4.65 kN. 

El valor de L es: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 15.28573 = 3571.554 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 

A.2.1.2. Apoyos del eje de la corona 
Se procede igual que en el eje del tornillo. Sin embargo, este eje lleva una velocidad angular de 

20 rpm. 

Las siguientes tablas se obtienen igualmente de los apuntes facilitados en Moodle en la 

asignatura “Cálculo de elementos de máquinas”, excepto las tablas de los rodamientos, que, 

como se ha comentado anteriormente, se han obtenido del catálogo de FAG. 

A.2.1.2.1 Apoyo A 

Se calculan las fuerzas que ha de soportar el rodamiento rígido de bolas: 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐴
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐴
𝑧)2 = 108.7305 𝑁 

𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = 𝑅𝐴
𝑥 = 13.26389 𝑁 

El cociente entre las dos fuerzas es: 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
=

13.26389

108.7305
= 0.122 

Es menor a los valores de e que aparecen en la tabla 11. Por tanto, el coeficiente X es 1 e Y es 0. 

La carga equivalente es igual a la fuerza radial: 
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𝑃 = 𝐹𝑟 = 108.7305 𝑁 

Entrando en la anterior tabla 16 con una velocidad de 20 rpm en este caso, la seguridad de carga 

es, interpolando: 

(
𝐶
𝑃) − 5.75

6.7 − 5.75
=

20 − 16

25 − 16
→

𝐶

𝑃
= 6.1723 

Así, C es: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 6.1723 ∗ 108.7305 = 671.1 𝑁 = 0.671 𝑘𝑁 

Se busca un rodamiento con una C superior a la calculada para un diámetro de eje de 20 mm en 

la tabla 18: 

Tabla 18 

 

El rodamiento elegido es el 16004 con una C=6.95 kN y C0=4.05 kN. 

El número de millones de vueltas, L, que puede aguantar el rodamiento es de: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 6.17233 = 235.14 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 

A.2.1.2.2. Apoyo B 

El rodamiento sólo deberá soportar fuerza radial. 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐵
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐵
𝑧)2 = 64.909 𝑁 

𝐹𝑎 = 0 𝑁 

Por tanto, la carga equivalente será igual a la fuerza radial: 

𝑃 = 𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = 0.0649 𝑘𝑁 
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Interpolando mediante la anterior tabla 16, la seguridad de carga es la misma que en el apoyo 

A: 

𝐶

𝑃
= 6.1723 

Se obtiene C: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 0.4006 𝑘𝑁 

Se elige el mismo rodamiento que para el apoyo A. El rodamiento elegido es el 16004 con una 

C=6.95 kN y C0=4.05 kN 

El valor de L es: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 6.173 = 235.14 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 
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A.2.2. Selección de los rodamientos del montacargas 
En este apartado se elegirán los rodamientos que se colocarán en los cuatro apoyos mediante 

el catálogo FAG. En los dos apoyos, a los que se le han denominado A y B, se colocarán 

rodamientos rígidos de bolas. El apoyo A absorbe la carga axial. A partir de distintos cálculos, se 

comprobará si dichos rodamientos son aptos.  

En este caso se ha supuesto una duración de funcionamiento, 𝐿ℎ, de 20000 horas. 

A.2.2.1. Apoyos primer eje 
Para su elección, se ha de tener en cuenta la velocidad angular que lleva este eje, que es de 

115.834 rpm. 

Primero se comprobará el apoyo A y después el apoyo B. 

A.2.2.1.1. Apoyo A 

Se obtendrán las fuerzas axial y radial que deberá soportar el rodamiento rígido de bolas elegido 

para este apoyo. La fuerza radial dependerá de las fuerzas en las direcciones y y z. La fuerza axial 

es la fuerza que se produce en la dirección x. 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐴
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐴
𝑧)2 = 744.2337 𝑁 

𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = 𝑅𝐴
𝑥 = 120.981 𝑁 

Para poder calcular la carga equivalente P, se han de obtener primero los coeficientes X e Y 

mediante la tabla 15. X es el coeficiente radial del rodamiento e Y es el coeficiente axial del 

rodamiento. 

Para poder saber estos coeficientes primero se debe calcular la relación entre las dos fuerzas: 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
=

120.981

744.2337
= 0.16256 

Esta relación es menor a los valores de e que aparecen en dicha tabla. En este caso los valores 

son X=1 e Y=0. 

𝑃 = 𝐹𝑟𝑋 + 𝐹𝑎𝑌 = 744.2337 ∗ 1 + 120.891 ∗ 0 = 744.2337 𝑁 

A continuación, se obtendrá la seguridad de carga, 
𝐶

𝑃
, a partir de la tabla 16, donde ésta depende 

de la duración del funcionamiento y de las rpm del eje. C es la capacidad de carga del 

rodamiento, que se podrá calcular al obtener dicha seguridad de carga. 

Por tanto, interpolando en la tabla se obtiene: 

𝐶

𝑃
= 5.177 

La capacidad de carga es: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 3852.897 𝑁 = 3.85 𝑘𝑁 

Se busca un rodamiento con una C superior a la calculada para un diámetro de eje de 20 mm en 

la tabla 18. Así, el rodamiento elegido es el 16004 con C=6.95 kN y C0=4.05 kN. 
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El número de millones de vueltas, L, que puede aguantar el rodamiento es de: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 5.1773 = 138.75 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 

A.2.2.1.2. Apoyo B 

En este caso, el rodamiento sólo deberá soportar fuerza radial. 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐵
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐵
𝑧)2 = 712.072 𝑁 

𝐹𝑎 = 0 𝑁 

Por tanto, la carga equivalente será igual a la fuerza radial: 

𝑃 = 𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = 0.712 𝑘𝑁 

A partir de la tabla 16 se obtiene la misma seguridad de carga que en el apoyo A: 

𝐶

𝑃
= 5.177 

Se obtiene C: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 3.686 𝑘𝑁 

Se elige el mismo rodamiento que para el apoyo A. El rodamiento elegido es el 16004, con una 

C=6.95 kN y una C0=4.05 kN. 

El valor de L es: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 5.1773 = 138.75 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 

Quedaría colocado como se muestra en la figura 59: 

 

Figura 59 

A.2.2.2. Apoyos segundo eje 
Se procede igual que en el primer eje. Sin embargo, este eje lleva una velocidad angular de 

28.9583 rpm. 
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Las tablas de rodamientos que se muestran a continuación, se han obtenido también del 

catálogo de FAG. 

A.2.2.2.1. Apoyo A 

Se calculan las fuerzas que ha de soportar el rodamiento rígido de bolas: 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐴
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐴
𝑧)2 = 1575.7525 𝑁 

𝐹𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 = 𝑅𝐴
𝑥 = 483.9323 𝑁 

El cociente entre las dos fuerzas es: 

𝐹𝑎

𝐹𝑟
=

483.9323

1575.7525
= 0.30711 

Está entre los valores de e que aparecen en la tabla 15. Por tanto, el coeficiente X es 0.56. Para 

el coeficiente Y se itera: 

𝑌 = ((
0.30711 − 0.27

0.31 − 0.27
) ∗ (1.4 − 1.6)) + 1.6 = 1.4144 

La carga equivalente es: 

𝑃 = 𝐹𝑟𝑋 + 𝐹𝑎𝑌 = 1575.7525 ∗ 0.56 + 483.9323 ∗ 1.4144 = 1566.915 𝑁 

Entrando en la anterior tabla 16, la seguridad de carga es, interpolando: 

𝐶

𝑃
= 3.247 

Así, C es: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 3.247 ∗ 1566.915 = 5088.12 𝑁 = 5.088 𝑘𝑁 

Se busca un rodamiento con una C superior a la calculada para un diámetro de eje de 30 mm en 

la tabla 19: 
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Tabla 19 

 

El rodamiento elegido es el 16006 con una C=11.2 kN y C0=7.35 kN. 

El cociente entre 𝐹𝑎 y 𝐶0 es: 

𝐹𝑎

𝐶0
=

0.483

7.35
= 0.06584 

Interpolando para obtener coeficiente Y nuevo: 

𝑌𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = [(
0.06584 − 0.04

0.07 − 0.04
) (1.6 − 1.8)] + 1.8 = 1.6277 

La carga equivalente nueva es: 

𝑃𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 𝐹𝑟𝑋 + 𝐹𝑎𝑌𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 0.56 ∗ 1575.7525 + 1.6277 ∗ 483.9323 = 1.67 𝑘𝑁 

El nuevo valor de C es: 

𝐶𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 =
𝐶

𝑃
𝑃𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 5.423 𝑘𝑁 

Este valor es inferior a la C de la tabla, por tanto, el rodamiento es válido. 

El número de millones de vueltas, L, que puede aguantar el rodamiento es de: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 3.2473 = 34.24 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 

A.2.2.2.2. Apoyo B 

En este caso, el rodamiento de rodillos cónicos sólo deberá soportar fuerza radial. 

𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = √(𝑅𝐵
𝑦

)
2

+ (𝑅𝐵
𝑧)2 = 1767.7028 𝑁 

𝐹𝑎 = 0 𝑁 
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Por tanto, la carga equivalente será igual a la fuerza radial: 

𝑃 = 𝐹𝑟𝑎𝑑𝑖𝑎𝑙 = 1767.7028 𝑘𝑁 

La seguridad de carga es la misma que en el apoyo A: 

𝐶

𝑃
= 3.247 

Se obtiene C: 

𝐶 =
𝐶

𝑃
𝑃 = 5.74 𝑘𝑁 

Se busca un rodamiento con una C superior a la calculada para un diámetro de eje de 30 mm en 

la tabla 19. Se elige el mismo que el del apoyo A. Por tanto, el rodamiento elegido es el 16006, 

con una C=11.2 kN y una C0=7.35 kN. 

El valor de L es: 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)

𝑎

= 3.2473 = 34.24 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 
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ANEXO III Cálculo de las chavetas  
 

A.3.1. Selección de las chavetas de la bobinadora 
Tanto la corona como el tornillo sin fin deben girar solidarios a sus respectivos ejes. Para ello se 

unirán a ellos mediante chavetas.  

Se obtendrá la anchura y la altura de la chaveta mediante tablas en función del diámetro del eje 

donde se quiera colocar. 

Para obtener la longitud mínima que ha de tener dicha chaveta, se estudiarán los fallos por 

cortadura y aplastamiento de los materiales del eje, del cubo y de la chaveta. 

En el caso del tornillo, éste ya viene con chaveta incluida, por lo que se calculará el coeficiente 

de seguridad para saber si soportaría las cargas. 

Para el material de la chaveta se elegirá el mismo que el del eje, es decir, un PA66 sin aditivos, 

cuya tensión de fluencia es de 84 MPa. Se fijará el coeficiente de seguridad de estas uniones en 

3. 

Las tablas utilizadas a continuación, se obtienen de los apuntes facilitados en uno de los trabajos 

realizados en la asignatura “Cálculo de elementos de máquinas”. 

A.3.1.1. Unión eje-tornillo sin fin 
El tornillo sin fin ya tiene asignada una chaveta en el catálogo recogido en el anexo VI. Informan 

sobre la anchura de la chaveta y la distancia H, que es la suma del diámetro del eje más la 

chaveta ya puesta. Los datos a tener en cuenta en el cálculo son: 

𝑏 = 8 𝑚𝑚 

𝐻 = 28 𝑚𝑚 

 𝑑𝑒𝑗𝑒 = 25𝑚𝑚 

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑗𝑒 = 84𝑀𝑃𝑎 

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 = 84 𝑀𝑃𝑎 

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐𝑢𝑏𝑜 = 220 𝑀𝑃𝑎 

Donde  𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑗𝑒 es la tensión de fluencia del material utilizado para el eje, 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 

es la tensión de fluencia del material de la chaveta y  𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐𝑢𝑏𝑜 es la tensión de fluencia del 

material del cubo. El cubo, en este caso, es el tornillo sin fin. 

Siendo a la altura de la chaveta y e la parte de la altura de la chaveta que está dentro del eje, se 

sabe que 𝑎 − 𝑒 = 3 𝑚𝑚, ya que 𝑑𝑒𝑗𝑒 − 𝐻 = 3 𝑚𝑚. Teniendo en cuenta las dimensiones dadas 

para la chaveta para un diámetro de 25 mm en la tabla 20, se puede suponer que 𝑎 = 9 𝑚𝑚 y 

𝑒 = 6 𝑚𝑚. 
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La fuerza que se ejerce sobre la chaveta se obtiene mediante el momento que se produce en el 

eje. En este caso el momento del eje es el momento de motor: 

𝑀𝑒𝑗𝑒 = 𝑀𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 318.31 𝑁𝑚𝑚 

𝑀𝑒𝑗𝑒 = 𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 (
𝑑𝑒𝑗𝑒

2
) → 𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 =

𝑀𝑒𝑗𝑒

𝑑𝑒𝑗𝑒

2

=
318.31

25
2

= 25.4648 𝑁 

La chaveta puede fallar tanto por cortadura como por aplastamiento. Éste último puede ser 

sobre el cubo o sobre eje. 

A.3.1.1.1. Fallo por cortadura  

En este caso sólo hay tensión cortante. 

La tensión cortante admisible o máxima se puede calcular mediante el Teorema del Cortante 

Máximo o mediante la fuerza en la chaveta: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
  

 𝜏 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐
 

Donde 𝐴𝑐 es el área que puede ser cortada en la chaveta b*L. La longitud de la chaveta será la 

misma que la longitud del tornillo, que es 60 mm, y b es la anchura de 8 mm. Por tanto, 𝐴𝑐 es: 

𝐴𝑐 = 8 ∗ 60 = 480 𝑚𝑚2 

La tensión cortante tiene un valor de: 

𝜏 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐
=

25.4648

480
= 0.053 𝑀𝑃𝑎 

El coeficiente de seguridad es: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
→ 0.053 =

84

2 ∗ 𝐶𝑠
→ 𝐶𝑠 = 792.4  

Tabla 20 



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 85 de 117 

Como se puede observar, el coeficiente de seguridad es muy elevado, ya que está 

sobredimensionado. La chaveta no fallará a cortadura. 

 

A.3.1.1.2. Fallo por aplastamiento 

La chaveta puede sufrir aplastamiento sobre el cubo o sobre el eje. 

En este caso se produce tensión normal y tensión cortante. 

A.3.1.1.2.1. Aplastamiento chaveta-cubo 

La tensión normal depende de la fuerza que se produce en la chaveta y del área aplastada, en 

este caso, contra el cubo. 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

La tensión cortante máxima es la mitad de la tensión normal: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

La sección total aplastada es: 

𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 → 𝐴𝑐ℎ−𝑐 = 3 ∗ 60 = 180 𝑚𝑚2 

La tensión cortante tiene el siguiente valor: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

12.7324

180
= 0.07 𝑀𝑃𝑎 

Además, esta cortante se puede obtener mediante el TCM. Hay que poner la tensión de fluencia 

de la chaveta, ya que entre el material del cubo y el de la chaveta, ésta última tiene el valor más 

desfavorable: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
→ 0.07 =

84

2 ∗ 𝐶𝑠
→ 𝐶𝑠 = 600  

La tensión normal producida es: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

25.4648

180
= 0.14 𝑀𝑃𝑎 

El coeficiente de seguridad es muy elevado, no fallará por aplastamiento contra el eje. 

A.3.1.1.2.2. Aplastamiento chaveta-eje 

Se procede exactamente igual que en el apartado anterior, pero en este caso la tensión de 

fluencia a elegir es el más desfavorable entre los materiales de la chaveta y el eje, siendo el 

mismo para los dos.  

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑒

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
=

25.4648
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
 

Siendo 𝐴𝑐ℎ−𝑒 el área aplastada contra el eje, que es: 



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 86 de 117 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 → 𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 6 ∗ 60 = 360 𝑚𝑚2 

La tensión cortante es de: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑒

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
=

12.7324

360
= 0.03536 𝑀𝑃𝑎 

Aplicando el TCM: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
→ 0.03536 =

84

2 ∗ 𝐶𝑠
→ 𝐶𝑠 = 1187.8  

La tensión normal es: 

𝜎𝑐ℎ−𝑒 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑒
=

25.4648

360
= 0.07 𝑀𝑃𝑎 

No fallará por aplastamiento contra el cubo, ya que el coeficiente de seguridad es muy alto. 

A.3.1.1.3. Chaveta elegida 

Por tanto, la chaveta es: 

𝐿 = 60𝑚𝑚 

 𝑏 = 8 𝑚𝑚 

 𝑒 = 6 𝑚𝑚 

 𝑎 = 9 𝑚𝑚 

A.3.1.2. Unión eje-corona 
Los datos a tener en cuenta en el cálculo son: 

𝐶𝑠 = 3 

 𝑑𝑒𝑗𝑒 = 20𝑚𝑚 

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑗𝑒 = 84𝑀𝑃𝑎 

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 = 84 𝑀𝑃𝑎 

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐𝑢𝑏𝑜 = 38 𝑀𝑃𝑎 

El momento en el eje es el momento de salida sin corregir obtenido anteriormente. 

𝑀𝑒𝑗𝑒 = 𝑀𝑡𝑠 = 1245.5938 𝑁𝑚𝑚 

La fuerza que se ejerce en la chaveta es: 

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 =
𝑀𝑡𝑠

𝑑𝑒𝑗𝑒

2

=
1245.5938

10
= 124.5594 𝑁 

A.3.1.2.1. Fallo por cortadura 

Se procede de la misma forma que en la unión eje-tornillo sin fin. En este caso se deben elegir 

las dimensiones de la chaveta para un diámetro de eje de 20 mm en la anterior tabla 20. Estas 

dimensiones serán b=6, e=3.5 y a=6. 
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Primero se obtiene la tensión cortante máxima, y a continuación la sección 𝐴𝑐. 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
=

84

2 ∗ 3
= 14 𝑀𝑃𝑎 

𝜏 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐
→ 𝐴𝑐 =

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝜏
=

124.5594

14
= 8.8971 𝑚𝑚2 

Ya se puede obtener la longitud mínima que ha de tener la chaveta para que no falle a cortadura: 

𝐴𝑐 = 𝑏 ∗ 𝐿 → 𝐿 =
𝐴𝑐

𝑏
=

8.8971

6
= 1.483 𝑚𝑚 

A.3.1.2.2. Fallo por aplastamiento 

La chaveta puede sufrir aplastamiento sobre el cubo o sobre el eje. 

En este caso se produce tensión normal y tensión cortante. 

A.3.1.2.2.1. Aplastamiento chaveta-cubo 

Se procederá igual que en la unión eje-tornillo sin fin. 

La tensión normal depende de la fuerza que se produce en la chaveta y del área aplastada, en 

este caso, contra el cubo. 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

La tensión cortante máxima es la mitad de la tensión normal: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

Además, esta cortante se puede obtener mediante el TCM. Hay que poner la tensión de fluencia 

del cubo ya que es más desfavorable que la de la chaveta. 

 𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
=

38

2 ∗ 3
= 6.333 𝑀𝑃𝑎 

La sección total aplastada es: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 6.333 =

124.5594
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 𝐴𝑐ℎ−𝑐 =

124.5594
2

6.333
= 9.834 𝑚𝑚2 

La tensión normal producida es: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

124.5594

9.834
= 12.666 𝑀𝑃𝑎 

El área aplastada se obtiene de la siguiente forma: 

𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 

La longitud mínima de la chaveta para que no se produzca fallo por aplastamiento contra el cubo 

es de: 
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𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 → 9.834 = (6 − 3.5)𝐿 → 𝐿 =
9.834

2.5
= 3.9336 𝑚𝑚 

A.3.1.2.2.2. Aplastamiento chaveta-eje 

Se procede exactamente igual que en el apartado anterior, pero en este caso la tensión de 

fluencia a elegir es el más desfavorable entre los materiales de la chaveta y el eje, siendo el 

mismo para los dos.  

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑒

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
=

124.5594
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
 

Siendo 𝐴𝑐ℎ−𝑒 el área aplastada contra el eje. 

Aplicando el TCM: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
=

84

2 ∗ 3
= 14 𝑀𝑃𝑎 

Por tanto, el área aplastada es: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑒

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
=

124.5594
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
→ 14 =

124.5594
2

𝐴𝑐ℎ−𝑒
→ 

→ 𝐴𝑐ℎ−𝑒 =

124.5594
2

14
= 4.448 𝑚𝑚2 

La tensión normal es: 

𝜎𝑐ℎ−𝑒 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑒
=

124.5594

4.448
= 28 𝑀𝑃𝑎 

El área aplastada se obtiene de la siguiente forma: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 

La longitud mínima de la chaveta para que no se produzca fallo por aplastamiento contra el cubo 

es de: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 → 4.448 = 3.5𝐿 → 𝐿 =
4.448

3.5
= 1.27 𝑚𝑚 

A.3.1.2.3 Chaveta elegida 

La chaveta a elegir debe tener como mínimo una longitud de 3.9336 mm. Como esta dimensión 

es muy pequeña, se utilizaría una chaveta de longitud 40 mm, que es la longitud del cubo de la 

corona. Por tanto, las dimensiones de la chaveta elegida son: 

𝐿 = 40𝑚𝑚 

 𝑏 = 6 𝑚𝑚 

 𝑒 = 3.5 𝑚𝑚 

 𝑎 = 6 𝑚𝑚 
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Como se puede observar en el apartado cuatro, las cargas que se producen son muy pequeñas, 

lo que hace que todo esté sobredimensionado y salgan coeficientes muy altos. Se podría hacer 

de plástico para que fuese más ligero, pero se va a realizar en acero para aumentar la 

durabilidad. El uso de un motor eléctrico en vez de utilizar una manivela manual, permite que 

la velocidad del giro de la bobina sea mayor, por lo tanto, el bobinado será más rápido que con 

la diseñada por Leonardo da Vinci. 
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A.3.2. Selección de las chavetas del montacargas 
Los tres engranajes y las dos poleas deben girar solidarios a sus respectivos ejes. Para ello se 

unirán a ellos mediante chavetas.  

Se obtendrá la anchura y la altura de la chaveta mediante tablas en función del diámetro del eje 

donde se quiera colocar. 

Para obtener la longitud mínima que ha de tener dicha chaveta, se estudiarán los fallos por 

cortadura y aplastamiento de los materiales del eje, del cubo y de la chaveta. 

Para el material de la chaveta se elegirá el mismo que se ha utilizado para el eje y los engranajes, 

es decir, un acero al carbono C45, cuya tensión de fluencia es de 220 MPa. Se fijará el coeficiente 

de seguridad de estas uniones en 3. 

Las tablas utilizadas a continuación, se obtienen de los apuntes facilitados en uno de los trabajos 

realizados en la asignatura “Cálculo de elementos de máquinas”. 

En todos los cálculos se procederá de la misma manera que en la bobinadora. 

A.3.2.1. Unión piñón-primer eje 
Los datos son: 

𝐶𝑠 = 3  

 𝑑𝑒𝑗𝑒 = 20 𝑚𝑚  

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠 = 220 𝑀𝑃𝑎 

La fuerza generada en la chaveta depende del radio del eje y el momento sin corregir, 𝑀𝑡: 

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 =
𝑀𝑡

𝑑𝑒𝑗𝑒

2

=
49003.61

10
= 4900.361 𝑁 

A.3.2.1.1. Fallo por cortadura 

Sólo se produce tensión cortante. 

En este caso se deben elegir las dimensiones de la chaveta para un diámetro de eje de 20 mm 

en la anterior tabla 20. Estas dimensiones serán b=6, e=3.5 y a=6. 

La tensión máxima admisible es: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 

A continuación, se obtiene el área de la chaveta que sufriría a cortadura, 𝐴𝑐: 

𝜏 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐
→ 𝐴𝑐 =

4900.361

36.67
= 133.634 𝑚𝑚2 

El área de la chaveta que falla a cortadura es: 

𝐴𝑐 = 𝑏𝐿 

La longitud de la chaveta para que no falle a cortadura es: 
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𝐴𝑐 = 𝑏𝐿 → 𝐿 =
𝐴𝑐

𝑏
=

133.634

6
= 22.272 𝑚𝑚 

A.3.2.1.2. Fallo por aplastamiento 

La chaveta puede aplastarse contra el eje o contra el piñón, al que llamaremos cubo. 

Se produce tensión normal y tensión cortante. 

A.3.2.1.2.1. Aplastamiento chaveta-cubo 

La tensión normal depende de la fuerza que se produce en la chaveta y del área aplastada, en 

este caso, contra el cubo. 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

La tensión cortante máxima es la mitad de la tensión normal: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

Además, esta cortante se puede obtener mediante el TCM: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 

La sección total aplastada es: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 36.67 =

4900.361
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 𝐴𝑐ℎ−𝑐 =

4900.361
2

36.67
= 66.817 𝑚𝑚2 

La tensión normal producida es: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

4900.361

66.817
= 73.34 𝑀𝑃𝑎 

El área aplastada se obtiene de la siguiente forma: 

𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 

La longitud mínima de la chaveta para que no se produzca fallo por aplastamiento contra el cubo 

es de: 

𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 → 66.817 = (6 − 3.5)𝐿 → 𝐿 =
66.817

2.5
= 26.7268 𝑚𝑚 

A.3.2.1.2.2. Aplastamiento chaveta-eje 

Se procede igual que en el apartado anterior. 

La tensión cortante según el TCM es: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 

El área en la que se produciría aplastamiento es de: 
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𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 36.67 =

4900.361
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 𝐴𝑐ℎ−𝑐 =

4900.361
2

36.67
= 66.817 𝑚𝑚2 

La tensión normal tiene el siguiente valor: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

4900.361

66.817
= 73.34 𝑀𝑃𝑎 

En este caso, la sección de aplastamiento se podría calcular de la siguiente manera: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 

Por tanto, la longitud que debería tener la chaveta para que no se produjera aplastamiento 

contra el eje sería: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 → 𝐿 =
66.817

3.5
= 19.09 𝑚𝑚 

A.3.2.1.3. Chaveta elegida 

Para que la chaveta no falle ni por aplastamiento ni por cortadura, debe tener una longitud algo 

mayor de 26 mm. Por ello, se puede elegir una chaveta con una longitud de 60 mm, que es la 

longitud del piñón. Así, las dimensiones de la chaveta escogida serían: 

𝐿 = 60 𝑚𝑚  

 𝑎 = 6 𝑚𝑚 

 𝑏 = 6 𝑚𝑚 

 𝑒 = 3.5 𝑚𝑚 

A.3.2.2. Unión corona-segundo eje 
Los datos son: 

𝐶𝑠 = 3  

 𝑑𝑒𝑗𝑒 = 30 𝑚𝑚  

 𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠 = 220 𝑀𝑃𝑎 

La fuerza generada en la chaveta depende del radio del eje y el momento sin corregir, 𝑀𝑡: 

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 =
𝑀𝑡 ∗ 𝑖

𝑑𝑒𝑗𝑒

2

=
196014.44

15
= 13067.63 𝑁 

A.3.2.2.1. Fallo por cortadura 

Sólo se produce tensión cortante. 

En este caso se deben elegir las dimensiones de la chaveta para un diámetro de eje de 30 mm 

en la anterior tabla 20. Estas dimensiones serán b=10, e=4.5 y a=8. 

La tensión máxima admisible es: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 
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A continuación, se obtiene el área de la chaveta que sufriría a cortadura, 𝐴𝑐: 

𝜏 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐
→ 𝐴𝑐 =

13067.63

36.67
= 356.357 𝑚𝑚2 

El área de la chaveta que falla a cortadura es: 

𝐴𝑐 = 𝑏𝐿 

La longitud de la chaveta para que no falle a cortadura es: 

𝐴𝑐 = 𝑏𝐿 → 𝐿 =
𝐴𝑐

𝑏
=

356.357

10
= 35.63𝑚𝑚 

Como las coronas deben desplazarse 80 mm, en realidad la longitud de la chaveta para que no 

falle a cortadura es la calculada anteriormente más esos 80 mm de recorrido. 

A.3.2.2.2. Fallo por aplastamiento 

La chaveta puede aplastarse contra el eje o contra el piñón, al que llamaremos cubo. 

Se produce tensión normal y tensión cortante. 

A.3.2.2.2.1. Aplastamiento chaveta-cubo 

La tensión normal depende de la fuerza que se produce en la chaveta y del área aplastada, en 

este caso, contra el cubo. 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

La tensión cortante máxima es la mitad de la tensión normal: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

Además, esta cortante se puede obtener mediante el TCM: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 

La sección total aplastada es: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 36.67 =

13067.63
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 𝐴𝑐ℎ−𝑐 =

13067.63
2

36.67
= 178.178 𝑚𝑚2 

La tensión normal producida es: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

13067.63

178.178
= 73.34 𝑀𝑃𝑎 

El área aplastada se obtiene de la siguiente forma: 

𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 

La longitud mínima de la chaveta para que no se produzca fallo por aplastamiento contra el cubo 

es de: 
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𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 → 178.178 = (8 − 4.5)𝐿 → 𝐿 =
178.178

3.5
= 50.908 𝑚𝑚 

La longitud de la chaveta para que no falle en este caso por aplastamiento es la calculada más 

el recorrido de 80 mm. 

A.3.2.2.2.2. Aplastamiento chaveta-eje 

Se procede igual que en el apartado anterior. 

La tensión cortante según el TCM es: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑡𝑒𝑟𝑖𝑎𝑙𝑒𝑠

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 

El área en la que se produciría aplastamiento es de: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 36.67 =

13067.63
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 𝐴𝑐ℎ−𝑐 =

13067.63
2

36.67
= 178.178 𝑚𝑚2 

La tensión normal tiene el siguiente valor: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

13067.63

178.178
= 73.34 𝑀𝑃𝑎 

En este caso, la sección de aplastamiento se podría calcular de la siguiente manera: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 

Por tanto, la longitud que debería tener la chaveta para que no se produjera aplastamiento 

contra el eje sería: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 → 𝐿 =
178.178

4.5
= 39.59 𝑚𝑚 

La longitud de la chaveta para que no falle por aplastamiento contra el eje es la calculada, L, más 

el recorrido de 80 mm. 

A.3.2.2.3. Chaveta elegida 

Para que la chaveta no falle ni por aplastamiento ni por cortadura, debe tener una longitud de 

50.908 mm. Se escogería una longitud para la chaveta de 70 mm, que es la longitud de las 

coronas. A esa longitud se le deben sumar los 80 mm de recorrido de cada corona, por tanto, la 

longitud de la chaveta ha de ser de 150 mm. Por ello, se debe elegir una chaveta con una longitud 

de 150 mm. Así, las dimensiones de la chaveta escogida serían: 

𝐿 = 150 𝑚𝑚  

 𝑎 = 8 𝑚𝑚 

 𝑏 = 10 𝑚𝑚 

 𝑒 = 4.5 𝑚𝑚 

A.3.2.3. Unión poleas-segundo eje 
Los datos son: 

𝐶𝑠 = 3  
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 𝑑𝑒𝑗𝑒 = 30 𝑚𝑚  

 𝜎𝑓𝑒𝑗𝑒 = 𝜎𝑓𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 = 220 𝑀𝑃𝑎 

 𝜎𝑓𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎 = 200 𝑀𝑃𝑎 

La fuerza generada en la chaveta depende del radio del eje y el momento no corregido, 𝑀𝑡: 

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎 =
𝑀𝑡 ∗ 𝑖

𝑑𝑒𝑗𝑒

2

=
196014.44

15
= 13067.63 𝑁 

A.3.2.3.1. Fallo por cortadura 

Sólo se produce tensión cortante. 

En este caso se deben elegir las dimensiones de la chaveta para un diámetro de eje de 30 mm 

en la anterior tabla 20. Estas dimensiones serán b=10, e=4.5 y a=8. 

La tensión máxima admisible es: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 

A continuación, se obtiene el área de la chaveta que sufriría a cortadura, 𝐴𝑐: 

𝜏 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐
→ 𝐴𝑐 =

13067.63

36.67
= 356.357 𝑚𝑚2 

El área de la chaveta que falla a cortadura es: 

𝐴𝑐 = 𝑏𝐿 

La longitud de la chaveta para que no falle a cortadura es: 

𝐴𝑐 = 𝑏𝐿 → 𝐿 =
𝐴𝑐

𝑏
=

356.357

10
= 35.63 𝑚𝑚 

Para que no falle a cortadura, la chaveta ha de tener una longitud de 35.63 mm como mínimo. 

A.3.2.3.2. Fallo por aplastamiento 

La chaveta puede aplastarse contra el eje o contra la polea, a la que se referirá como cubo. 

Se produce tensión normal y tensión cortante. 

A.3.2.3.2.1. Aplastamiento chaveta-cubo 

La tensión normal depende de la fuerza que se produce en la chaveta y del área aplastada, en 

este caso, contra el cubo. 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
 

La tensión cortante máxima es la mitad de la tensión normal: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
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Además, esta cortante se puede obtener mediante el TCM con la tensión de fluencia del material 

de la polea, ya que éste material es más desfavorable: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎

2𝐶𝑠
=

200

2 ∗ 3
= 33.34 𝑀𝑃𝑎 

La sección total aplastada es: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 33.34 =

13067.63
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 𝐴𝑐ℎ−𝑐 =

13067.63
2

33.34
= 195.97 𝑚𝑚2 

La tensión normal producida es: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

13067.63

195.97
= 66.68 𝑀𝑃𝑎 

El área aplastada se obtiene de la siguiente forma: 

𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 

La longitud mínima de la chaveta para que no se produzca fallo por aplastamiento contra el cubo 

es de: 

𝐴𝑐ℎ−𝑐 = (𝑎 − 𝑒)𝐿 → 195.97 = (8 − 4.5)𝐿 → 𝐿 =
195.97

3.5
= 55.99 𝑚𝑚 

La longitud de la chaveta para que no falle en este caso por aplastamiento es de 55.99 mm. 

A.3.2.3.2.2. Aplastamiento chaveta-eje 

Se procede igual que en el apartado anterior, pero utilizando la tensión de fluencia del material 

del eje o de la chaveta, ya que es el mismo. 

La tensión cortante según el TCM es: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎𝑓𝑒𝑗𝑒

2𝐶𝑠
=

220

2 ∗ 3
= 36.67 𝑀𝑃𝑎 

El área en la que se produciría aplastamiento es de: 

𝜏 =
𝜎𝑐ℎ−𝑐

2
=

𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 36.67 =

13067.63
2

𝐴𝑐ℎ−𝑐
→ 𝐴𝑐ℎ−𝑐 =

13067.63
2

36.67
= 178.178 𝑚𝑚2 

La tensión normal tiene el siguiente valor: 

𝜎𝑐ℎ−𝑐 =
𝐹𝑐ℎ𝑎𝑣𝑒𝑡𝑎

𝐴𝑐ℎ−𝑐
=

13067.63

178.178
= 73.34 𝑀𝑃𝑎 

En este caso, la sección de aplastamiento se podría calcular de la siguiente manera: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 

Por tanto, la longitud que debería tener la chaveta para que no se produjera aplastamiento 

contra el eje sería: 

𝐴𝑐ℎ−𝑒 = 𝑒𝐿 → 𝐿 =
178.178

4.5
= 39.59 𝑚𝑚 
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La longitud de la chaveta para que no falle por aplastamiento contra el eje es de 39.59 mm. 

A.3.2.3.3. Chaveta elegida 

Para que la chaveta no falle ni por aplastamiento ni por cortadura, debe tener una longitud de 

55.99 mm. Como la polea tiene una longitud de 47 mm, se optaría por un ajuste a presión. 

 

  



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 98 de 117 

ANEXO IV Cálculos para la selección del motor del 

montacargas 
 

A.4.1. Selección del motor, selección de los engranajes del reductor, cálculo de 

las inercias y comprobación de la validez del motor 
Primero hay que saber qué momento se necesita en el motor para poder subir la carga. Para 

ello, primero se obtendrá el momento que se realiza en el segundo eje mediante la carga y el 

diámetro de la polea. 

𝑀𝑢,2 = 𝑚 ∗ 𝑔 ∗ (
𝛷𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎𝑠

2
) = 200 ∗ 9.8 ∗ (

0.2

2
) = 196 𝑁𝑚 

Mediante la relación de transmisión, se obtiene que en el primer eje se produce un momento 

de: 

𝑀𝑢,1 =
𝑀𝑢,2

𝑖
=

196

4
= 49 𝑁𝑚 

Como el rendimiento se supone que es del 100%, el momento necesario en el motor es de: 

𝑀𝑚 =
𝑀𝑢,1

𝜂
=

49

1
= 49 𝑁𝑚 

Así, la velocidad angular del segundo eje es: 

𝑤2 =
𝑣

(
𝛷𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎𝑠

2
) 2𝜋

=
20

(
0.2
2 ) 2𝜋

= 31.83098 𝑟𝑝𝑚 

Por tanto, la velocidad angular del primer eje es: 

𝑤1 = 𝑤2𝑖 = 31.83098 ∗ 4 = 127.324 𝑟𝑝𝑚 

Se seleccionará un motor de 750 rpm y se colocará un reductor delante de dicho motor. El 

reductor debe tener una relación de transmisión de 
750

127.324
= 5.89 o aproximada. 

El reductor se realiza mediante tres engranajes de dientes rectos, ya que se desea que el sentido 

de giro del primer eje sea el mismo que el del motor. Este sentido será el de las agujas del reloj. 

Los engranajes de dientes rectos se eligen mediante la tabla 21: 
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Tabla 21 

 

No se puede obtener una relación de transmisión justo de 5.89, pero sí aproximado. Si 

escogemos un engranaje inicial con un diámetro primitivo de 24 mm y uno final con un diámetro 

primitivo de 144 mm, obtenemos una relación de transmisión 𝑖𝑟𝑒𝑑𝑢𝑐𝑡𝑜𝑟 =
144

24
= 6. Para el 

engranaje intermedio se escogerá uno con un diámetro primitivo de 50 mm. El ancho, b, de cada 

engranaje es de 20mm y su módulo de 2. El material es un acero de cementación. 

Por tanto, el momento realmente necesario en el motor es de 

𝑀𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟𝑛𝑒𝑐𝑒𝑠𝑎𝑟𝑖𝑜 =
𝑀𝑚

𝑖𝑟𝑒𝑑𝑢𝑐𝑡𝑜𝑟
=

49

6
= 8.167 𝑁𝑚 

El motor se seleccionará mediante la tabla 22: 
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Tabla 22 

 

El motor elegido es el M3AA100LB, cuyas características son: 

𝑃𝑚 = 1.1 𝑘𝑊  

𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙 = 15.1 𝑁𝑚  

𝑀𝑎

𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙
= 1.7 

 𝐼𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 0.0082𝑘𝑔𝑚2  

 𝑤𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 695 𝑟𝑝𝑚 

Donde 𝑃𝑚 es la potencia del motor, 𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙 es el momento nominal del motor, 
𝑀𝑎

𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙
 es la 

relación entre el momento de arranque, 𝑀𝑎, y el momento nominal, 𝐼𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 es el momento de 

inercia del motor y  𝑤𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 la velocidad angular que transmite realmente el motor. 

El tiempo de arranque máximo aparece en la tabla 23: 

Tabla 23 
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El tiempo máximo de arranque es, aproximadamente, de 50 segundos. A continuación, se 

realizarán todos los cálculos necesarios para obtener el tiempo de arranque del motor elegido. 

Si el tiempo que se obtenga es menor al que marca en la tabla, entonces ese motor es válido. 

Así, las velocidades angulares de ambos ejes y la velocidad a la que subirá la carga son en 

realidad: 

𝑤1𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 =
695

6
= 115.833 𝑟𝑝𝑚 

𝑤2𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 =
𝑤1𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎

𝑖
=

115.833

4
= 28.9583 𝑟𝑝𝑚 

 𝑣𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎 = 𝑤2𝑛𝑢𝑒𝑣𝑎2𝜋
𝛷𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎𝑠

2
= 18.195 𝑚/𝑚𝑖𝑛 

A continuación, se comprobará si el motor escogido sirve mediante el tiempo de arranque de 

dicho motor. Si este tiempo de arranque es menor al tiempo de arranque máximo, el motor es 

correcto. 

Para ello, primero se ha de calcular el momento de arranque: 

𝑀𝑎

𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙
= 1.7 → 𝑀𝑎 = 𝑀𝑛𝑜𝑚𝑖𝑛𝑎𝑙 ∗ 1.7 = 15.1 ∗ 1.7 = 25.67 𝑁𝑚 

Ahora se obtendrá 𝑀𝑖 en el arranque. Al poner en marcha el motor, el momento en el motor 

coincide con el momento de arranque: 

𝑀𝑖,1 = 𝑀𝑎𝜂 −
𝑀(𝑢,1)

𝑖𝑟𝑒𝑑𝑢𝑐𝑡𝑜𝑟
= 25.67 ∗ 1 −

49

6
= 17.5033 𝑁𝑚 

Se ha de obtener a continuación la inercia equivalente, que depende de las inercias de los ejes. 

En realidad, hay cuatro ejes, debido al reductor que está formado por tres engranajes. Al eje del 

piñón se le designará con el número 1, al eje de las coronas y las poleas con el número 2, al eje 

que contiene al motor y al primer engranaje del reductor con el número 3 y al eje del segundo 

engranaje del reductor se designará con el 4.  

 

Figura 60 

Así, la inercia equivalente se calcula como: 

𝐼𝑒𝑞 = 𝐼𝑒𝑗𝑒3 +
𝐼𝑒𝑗𝑒4

𝑖34
2 +

𝐼𝑒𝑗𝑒1

𝑖31
2 +

𝐼𝑒𝑗𝑒2

𝑖32
2  
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Primero se obtendrá la inercia en el eje 3, que depende de la inercia del primer engranaje del 

reductor y de la inercia del motor. 

Para saber las masas con las que calcularemos las inercias de los engranajes del reductor, se ha 

de tener en cuenta el volumen de los engranajes y la densidad del material.  

El material de los engranajes del reductor es un acero de cementación, con una dureza de 580 

HB y una tensión admisible de 390 MPa. La densidad del acero es  𝜌 = 7.84 ∗ 10−6 𝑘𝑔/𝑚𝑚3.  

Se calculan los engranajes a desgaste y flexión en el anexo V. 

Para el cálculo de las inercias, los engranajes se han tratado como discos. 

El volumen y la masa del primer engranaje son: 

 Engranaje 1: 

𝑣1 = [𝜋 (
𝐷𝑝

2
)

2

𝑏 − 𝜋 (
𝐷1

2
)

2

𝑏] + [𝜋 (
𝑑𝑚

2
)

2

(𝐴 − 𝐵) − 𝜋 (
𝐷1

2
)

2

(𝐴 − 𝐵)] = 

= [𝜋 (
24

2
)

2

∗ 20 − 𝜋 (
10

2
)

2

∗ 20] + [𝜋 (
18

2
)

2

(35 − 20) − 𝜋 (
10

2
)

2

(35 − 20)] = 

 

= 10115.929 𝑚𝑚3 
 

𝑚1 = 𝜌𝑣 = 7.84 ∗ 10−6 ∗ 10115.929 = 0.0793 𝑘𝑔 

Las masas de los dos cilindros que forman este engranaje son: 

𝑚1
′ = 𝜌 [𝜋 (

𝐷𝑝

2
)

2

𝑏 − 𝜋 (
𝐷1

2
)

2

𝑏] = 0.05862 𝑘𝑔 

 

𝑚2
′ = 𝜌 [𝜋 (

𝑑𝑚

2
)

2

(𝐴 − 𝐵) − 𝜋 (
𝐷1

2
)

2

(𝐴 − 𝐵)] = 0.02069 𝑘𝑔 

 

La inercia del primer engranaje del reductor es: 

𝐼𝑒1 =
1

2
𝑚1

′ ((
𝐷𝑝

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) +
1

2
𝑚2

′ ((
𝑑𝑚

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) = 6.04997 ∗ 10−6 𝑘𝑔𝑚2 

Según la anterior tabla 24 la inercia del motor es 𝐼𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 0.0082 𝑘𝑔𝑚2. 

Por tanto, la inercia del eje 3 es: 

𝐼𝑒𝑗𝑒3 = 𝐼𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 + 𝐼𝑒1 = 0.0082 + 6.04997 ∗ 10−6 = 8.206 ∗ 10−3 𝑘𝑔𝑚2 

Ahora se obtiene la inercia del eje 4, que está formado por el segundo engranaje del reductor. 

El volumen y la masa del este segundo engranaje son: 

 Engranaje 2: 

𝑣2 = [𝜋 (
50

2
)

2

∗ 20 − 𝜋 (
12

2
)

2

∗ 20] + [𝜋 (
35

2
)

2

∗ (35 − 20) − 𝜋 (
12

2
)

2

∗ (35 − 20)] 
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= 49743.1913 𝑚𝑚3 
 

𝑚2 = 7.84 ∗ 10−6 ∗ 49743.1913 = 0.3899 𝑘𝑔 

Las masas de los dos cilindros que forman este engranaje son: 

𝑚1
′ = 𝜌 [𝜋 (

50

2
)

2

∗ 20 − 𝜋 (
12

2
)

2

∗ 20] = 0.29 𝑘𝑔 

 𝑚2
′ = 𝜌 [𝜋 (

35

2
)

2

∗ (35 − 20) − 𝜋 (
12

2
)

2

∗ (35 − 20)] = 0.0998 𝑘𝑔 

La inercia de este engranaje y, por tanto, del eje 4 es: 

𝐼𝑒𝑗𝑒4 = 𝐼𝑒2 =
1

2
𝑚1

′ ((
𝐷𝑝

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) +
1

2
𝑚2

′ ((
𝑑𝑚

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) = 1.13 ∗ 10−4 𝑘𝑔𝑚2 

A continuación, se obtiene la inercia del primer eje o eje 1, que contiene al tercer engranaje 

del reductor y al piñón. 

El volumen y la masa del tercer engranaje del reductor son: 

 Engranaje 3: 

𝑣3 = [𝜋 (
144

2
)

2

∗ 20 − 𝜋 (
16

2
)

2

∗ 20] + 

+ [𝜋 (
80

2
)

2

∗ (35 − 20) − 𝜋 (
16

2
)

2

∗ (35 − 20)] = 

 

= 394081.3824 𝑚𝑚3 

 

𝑚3 = 7.84 ∗ 10−6 ∗ 394081.3824 = 3.089 𝑘𝑔 

Las masas de los dos cilindros que forman este engranaje son: 

𝑚1
′ = 𝜌 [𝜋 (

144

2
)

2

∗ 20 − 𝜋 (
16

2
)

2

∗ 20] = 2.522 𝑘𝑔 

 𝑚2
′ = 𝜌 [𝜋 (

80

2
)

2

∗ (35 − 20) − 𝜋 (
16

2
)

2

∗ (35 − 20)] = 0.567 𝑘𝑔 

Su inercia es: 

𝐼𝑒3 =
1

2
𝑚1

′ ((
𝐷𝑝

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) +
1

2
𝑚2

′ ((
𝑑𝑚

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) = 7.0887 ∗ 10−3 𝑘𝑔𝑚2 

Ahora se obtendrá la inercia de piñón. 

Para obtener la masa de cada engranaje cónico, necesaria para el cálculo de la inercia, se tiene 

en cuenta la densidad del acero, que es 𝜌 = 7.85 ∗ 10−6𝑘𝑔/𝑚𝑚3. Además, se supondrá que el 

piñón está formado por un tronco de cono y un cilindro, y la corona por dos cilindros. 
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En la zona cónica del piñón, el radio de la base mayor es la mitad del diámetro primitivo 𝑅 =

40 𝑚𝑚, la altura del tronco ℎ = 𝐴 − 𝐿𝑚 = 60 − 23.2 = 36.8 𝑚𝑚 y el radio de la base pequeña 

es 𝑟 = 𝑅 − (𝑠𝑒𝑛 (𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔 (
1

4
)) ∗ 𝐹) = 40 − (𝑠𝑒𝑛 14.036° ∗ 35) = 31.5114 𝑚𝑚. 

El volumen de la parte cónica del piñón es: 

𝑣𝑐ó𝑛𝑖𝑐𝑎 = [
𝜋(𝐴 − 𝐿𝑚)

3
(𝑅2 + 𝑅𝑟 + 𝑟2)] − [𝜋 (

𝐷1

2
)

2

(𝐴 − 𝐿𝑚)] = 

= [
𝜋36.8

3
(402 + 40 ∗ 31.5114 + 31.51142)] − [𝜋 (

20

2
)

2

36.8] = 136937.851 𝑚𝑚3 

La parte cilíndrica del piñón tiene un volumen: 

𝑣𝑐𝑖𝑙í𝑛𝑑𝑟𝑖𝑐𝑎 = [𝜋 (
𝐷𝑛

2
)

2

𝐿𝑚] − [𝜋 (
𝐷1

2
)

2

𝐿𝑚] = [𝜋 (
65

2
)

2

23.2] − [𝜋 (
20

2
)

2

23.2] = 

= 69696.233 𝑚𝑚3 

El volumen total: 

𝑣𝑝𝑖ñó𝑛 = 𝑣𝑐ó𝑛𝑖𝑐𝑎 + 𝑣𝑐𝑖𝑙í𝑛𝑑𝑟𝑖𝑐𝑎 = 206634.084 𝑚𝑚3 

Las masas de cada parte del piñón, necesarias para el cálculo de los momentos de inercia en 

apartados posteriores, son: 

𝑚𝑐𝑜𝑛𝑜 = 𝑣𝑐ó𝑛𝑖𝑐𝑎𝜌 = 1.073 𝑘𝑔 

 𝑚𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 = 𝑣𝑐𝑖𝑙í𝑛𝑑𝑟𝑖𝑐𝑎𝜌 = 0.546 𝑘𝑔 

Por tanto, la masa es: 

𝑚𝑝𝑖ñó𝑛 = 𝜌𝑣𝑝𝑖ñó𝑛 = 7.84 ∗ 10−6 ∗ 206634.084 = 1.62 𝑘𝑔 

La inercia de la parte cónica del piñón se realizará mediante una integración, teniendo en cuenta 

que c es el radio de la base menor del cono y el radio del hueco cilíndrico, 𝐷1. La integral se 

realiza en función de la altura del cono, h. El radio variará según c, h y el ángulo de inclinación 

del cono, 𝛼, de la siguiente forma 𝑟 = 𝑐 +
ℎ

𝑡𝑔𝛼
. El ángulo de inclinación del cono tiene un valor 

de 75.964°. 

𝐼𝑐𝑜𝑛𝑜𝑝𝑖ñó𝑛 =
1

2
𝜋𝜌 ∫ [(𝑐 +

ℎ

𝑡𝑔𝛼
)

4

− (
𝐷1

2
)

4

] 𝑑ℎ
𝐻

0

= −
1

2
𝜋𝜌 (

𝐷1

2
)

4

𝐻 +
1

2
𝜋𝜌 ∫ (𝑐 +

ℎ

𝑡𝑔𝛼
)

4

𝑑ℎ
𝐻

0

 

= 1.4528 ∗ 10−3 𝑘𝑔𝑚2 

La inercia de la parte cilíndrica del piñón es de: 

𝐼𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜𝑝𝑖ñó𝑛 =
1

2
𝑚𝑝𝑖ñó𝑛 ((

𝐷𝑛

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) =
1

2
1.62 ((

0.065

2
)

2

+ (
0.02

2
)

2

) 

= 9.3656 ∗ 10−4 𝑘𝑔𝑚2 

Por tanto, la inercia total del piñón es: 
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𝐼𝑝𝑖ñó𝑛 = 𝐼𝑐𝑜𝑛𝑜𝑝𝑖ñó𝑛 + 𝐼𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜𝑝𝑖ñó𝑛 = 2.3893 ∗ 10−3 𝑘𝑔𝑚2 

Así, la inercia del primer eje es: 

𝐼𝑒𝑗𝑒1 = 𝐼𝑒3 + 𝐼𝑝𝑖ñó𝑛 = 9.478 ∗ 10−3𝑘𝑔𝑚2 

La inercia del segundo eje o eje 2, depende de las inercias de ambas coronas, las inercias de 

ambas poleas y la inercia de la masa. 

Para calcular la masa de las coronas, se supondrá que éstas están formadas por dos cilindros, ya 

que el ángulo de inclinación del diente en este caso es muy alto. Por tanto, se calculará el 

volumen de dos cilindros huecos, uno de radio exterior 
𝐷𝑝

2
 y el otro de radio exterior 

𝐷𝑛

2
. 

𝑣𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜1 = [𝜋 (
𝐷𝑝

2
)

2

(𝐴 − 𝐿𝑚)] − [𝜋 (
𝐷1

2
)

2

(𝐴 − 𝐿𝑚)] = 

= [𝜋 (
320

2
)

2

(70 − 42)] − [𝜋 (
30

2
)

2

(70 − 42)] = 2232101.58 𝑚𝑚3 

𝑣𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜2 = [𝜋 (
𝐷𝑛

2
)

2

𝐿𝑚] − [𝜋 (
𝐷1

2
)

2

𝐿𝑚] = 

= [𝜋 (
120

2
)

2

42] − [𝜋 (
30

2
)

2

42] = 445320.7586 𝑚𝑚3 

El volumen total de cada corona es: 

𝑣𝑐𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎 = 𝑣𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜1 + 𝑣𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜2 = 2677422.34 𝑚𝑚3 

Las masas de cada parte de las coronas, necesarias para el cálculo de los momentos de inercia 

en apartados posteriores, son: 

𝑚𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜1 = 𝑣𝑐𝑖𝑙í𝑛𝑑𝑟𝑜1𝜌 = 17.49 𝑘𝑔 

𝑚𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜2 = 𝑣𝑐𝑖𝑙í𝑛𝑑𝑟𝑜2𝜌 = 3.49 𝑘𝑔 

La masa total de cada corona es: 

𝑚𝑐𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎 = 𝑣𝑐𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎𝜌 = 20.99 𝑘𝑔 

La inercia de las coronas es: 

𝐼𝑐𝑜𝑟𝑜𝑛𝑎 = 𝐼2 = 𝐼3 =
1

2
𝑚𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜1 ((

𝐷𝑝

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) +
1

2
𝑚𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜2 ((

𝐷𝑛

2
)

2

+ (
𝐷1

2
)

2

) = 

=
1

2
17.49 ((

0.32

2
)

2

+ (
0.03

2
)

2

) +
1

2
3.49 ((

0.12

2
)

2

+ (
0.03

2
)

2

) = 0.2326 𝑘𝑔𝑚2 

La inercia de las poleas es: 

𝐼𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎1 = 𝐼𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎2 =
1

2
1.85 ((

0.2

2
)

2

+ (
0.03

2
)

2

)  = 9.458 ∗ 10−3 𝑘𝑔𝑚2 

La inercia de la masa es: 
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𝐼𝑚𝑎𝑠𝑎 =
1

2
200 (

0.2

2
)

2

= 1 𝑘𝑔𝑚2 

Así, la inercia del segundo eje es: 

𝐼𝑒𝑗𝑒2 = 𝐼2 + 𝐼3 + 𝐼𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎1 + 𝐼𝑝𝑜𝑙𝑒𝑎2 + 𝐼𝑚𝑎𝑠𝑎 = 1.4841 𝑘𝑔𝑚2 

Antes de realizar el cálculo de la inercia equivalente, se realiza el cálculo de la relación de 

transmisión 𝑖34. 

𝑖34 =
50

24
= 2.0834 

Por tanto, la inercia equivalente es: 

𝐼𝑒𝑞 = 𝐼𝑒𝑗𝑒3 +
𝐼𝑒𝑗𝑒4

𝑖34
2 +

𝐼𝑒𝑗𝑒1

𝑖31
2 +

𝐼𝑒𝑗𝑒2

𝑖32
2 = 

= 8.206 ∗ 10−3 +
1.13 ∗ 10−4

2.08342
+

9.478 ∗ 10−3

62
+

1.4841

(6 ∗ 4)2
= 0.01107 𝑘𝑔𝑚2 

La aceleración angular transmitida por el motor, 𝛼, depende de 𝑀𝑖,1 y de la inercia equivalente: 

𝛼 =
𝑀𝑖,1

𝐼𝑒𝑞
= 1581.15 𝑟𝑎𝑑/𝑠2 

Por último, el tiempo de arranque del motor elegido es de: 

𝑡𝑎 =
𝑤𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 (

2𝜋
60

)

𝛼
= 0.046 𝑠 

EL tiempo de arranque es menor al tiempo máximo de arranque de 50 segundos. Por tanto, el 

motor elegido sirve. 
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ANEXO V Cálculo a desgaste y a flexión de los engranajes 

del reductor 
 

Se calcularán los dos primeros engranajes del reductor, ya que son los dos engranajes que 

realizan la función de piñón. 

A.5.1. Cálculo del primer engranaje 
El material utilizado para este engranaje es un acero de cementación al Ni-Cr duro, con una 

dureza de 580 HB y una tensión admisible de 390 MPa, según la tabla 24, obtenida de un 

catálogo recogido en el anexo VI: 

Tabla 24 

 
A.5.1.1. Cálculo a flexión 
Las hipótesis iniciales para realizar el cálculo a flexión son: 

 El diente tiene perfil evolvente. 

 Toda la carga se aplica sobre un único diente, siendo la situación más desfavorable. 

 Se supondrá que la carga total actúa en el extremo de diente y formando un ángulo β 

con la perpendicular al eje del diente. 

Se partirá de la siguiente aproximación del cálculo del módulo del engranaje:  

𝑀 = 0.8√
𝑀𝑡𝑐

𝛿𝐷𝑝𝑦𝜎𝑎𝑑𝑚
 

Se obtendrá la tensión admisible que es necesaria para que no falle a desgaste. Si ésta es menor 

a la del material escogido, éste último es válido. El diámetro primitivo del engranaje, 𝐷𝑝, es de 

24 mm. 

El momento transmitido es el mismo que el necesario en el eje y que, por tanto, transmitirá el 

motor: 

𝑀𝑡 = 𝑀𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟𝑛𝑒𝑐𝑒𝑠𝑎𝑟𝑖𝑜 = 8.167 𝑁𝑚 



Cálculo y análisis de sistemas de transmisión basados en 
mecanismos del Códice I de Leonardo da Vinci 

Sara Gaudes Alcaine  Página 108 de 117 

Este momento hay que corregirlo mediante los factores de corrección. 

A continuación, se obtendrán los factores de corrección, 𝑓𝑑 y 𝑓𝑠, que son el factor de esfuerzos 

dinámicos y el factor de servicio, respectivamente. El factor 𝑓𝑑 tiene en cuenta la calidad del 

engranaje, y el factor 𝑓𝑠 tiene en cuenta el tipo de máquina que se acciona. 

Como son cargas uniformes sin choque, el valor de 𝑓𝑠 es 1.25. 

Los engranajes son tallados por generación, por tanto, 𝑓𝑑 tiene un valor de: 

𝑓𝑑 = 1 +
𝑉

360
= 1 +

695 ∗ 2𝜋 ∗ 0.024
2

360
= 1.145 

Así, el momento corregido es de: 

𝑀𝑡𝑐 = 8.167 ∗ 1.25 ∗ 1.145 = 11.689 𝑁𝑚 = 11689 𝑁𝑚𝑚 

La constante de rigidez, 𝛿, se obtiene mediante el ancho del diente, que es de 20 mm, y el 

módulo, que es de 2 mm: 

𝛿 =
𝑏

𝑀
=

20

2
= 10 

El coeficiente de Lewis, y, depende del número de dientes, que es Z=12 dientes.  

𝑦 = 0.078 

Así, despejando y sustituyendo se obtiene: 

𝑀 = 0.8√
𝑀𝑡𝑐

𝛿𝐷𝑝𝑦𝜎𝑎𝑑𝑚
→ 𝜎𝑎𝑑𝑚 = 99.9 𝑀𝑃𝑎 

Es menor a la del material escogido, que es de 390 MPa. 

A.5.1.2. Cálculo a desgaste 
Se produce mayor desgaste en el piñón que en la corona (ya que el número de dientes es menor) 

y en el pie del diente. Para evitar que se produzca el picado del diente, es fundamental la 

lubricación. 

Se parte de la siguiente aproximación: 

𝑀 = √
1

𝛿𝑍2

4𝑀𝑡𝑐

𝐾𝑟𝑠𝑒𝑛2𝛼

1 + 𝑖

𝑖
 

3

 

El ángulo de presión es 𝛼 = 20°.  

Sustituyendo todos los valores, se obtiene el coeficiente de presión de rodadura, 𝐾𝑟, que 

representa la resistencia al desgaste de los materiales de los engranajes. 

𝑀 = √
1

𝛿𝑍2

4𝑀𝑡𝑐

𝐾𝑟𝑠𝑒𝑛2𝛼

1 + 𝑖

𝑖
 

3

→ 𝐾𝑟 = 9.34575 𝑀𝑃𝑎 

Con 𝑖 = 2.0834. 
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Se quiere que funcione durante 𝐿ℎ = 20000 ℎ𝑜𝑟𝑎𝑠 y su velocidad de giro es de 695 rpm. Por 

tanto, los millones de vueltas que da el engranaje es de: 

𝑊 =
𝐿ℎ𝑤𝑚60

106
=

20000 ∗ 695 ∗ 60

106
= 834 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠  

El coeficiente de presión de rodadura se puede obtener a partir del número de millones de 

vueltas, el módulo de Young y la dureza del material. Se utilizará el módulo de Young del acero, 

que es de 210 ∗ 103 𝑀𝑃𝑎.  

Se obtendrá la dureza que ha de tener el material para que no falle a desgaste. Si es menor a la 

dureza del material escogido, no fallará a desgaste: 

𝐾𝑟 =
0.677𝐻𝐵2

𝐸𝑊
1
3

 → 9.34575 =
0.677𝐻𝐵2

210 ∗ 103 ∗ 834
1
3

→ 𝐻𝐵 = 5223.76 𝑀𝑃𝑎 = 522 𝐻𝐵 

Es menor a la dureza del material, que es de 580 HB, por tanto, no fallará a desgaste. 

A.5.2. Cálculo del segundo engranaje 
El material elegido para este engranaje es el mismo que para el anterior. 

A.5.2.1. Cálculo a flexión 
Se procederá del mismo modo que en el primer engranaje. La rigidez es la misma, el diámetro 

primitivo es de 50 mm y el módulo es de 2. 

El momento transmitido corregido es de: 

𝑀𝑡𝑐 = 11689 ∗ 2.0834 = 24352.8626 𝑁𝑚𝑚 

El número de dientes es 25, por tanto, el coeficiente de Lewis es de 0.13. 

𝑀 = 0.8√
𝑀𝑡𝑐

𝛿𝐷𝑝𝑦𝜎𝑎𝑑𝑚
→ 𝜎𝑎𝑑𝑚 = 59.94 𝑀𝑃𝑎 

La tensión admisible requerido para el material para q no falle a flexión es menor al del material 

elegido. El material es válido. 

A.5.2.2. Cálculo a desgaste 
Se procede igual que en el primer engranaje. El ángulo de presión es de 20° y la relación de 

transmisión es de 2.88. 

𝑀 = √
1

𝛿𝑍2

4𝑀𝑡𝑐

𝐾𝑟𝑠𝑒𝑛2𝛼

1 + 𝑖

𝑖
 

3

→ 𝐾𝑟 = 4.0826 𝑀𝑃𝑎 

Se desea que el número de horas de funcionamiento sean de 20000 horas y la velocidad a la 

que gira es de 
695

2.0834
= 333.59 𝑟𝑝𝑚. El número de millones de vueltas es de: 

𝑊 =
𝐿ℎ𝑤𝑚60

106
=

20000 ∗ 333.59 ∗ 60

106
= 400.308 𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑒𝑙𝑡𝑎𝑠 

Por último, se calculará la dureza que ha de tener el material para que no falle a desgaste. Se 

utilizará el módulo de Young del acero, que es de 210 ∗ 103 𝑀𝑃𝑎: 
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𝐾𝑟 =
0.677𝐻𝐵2

𝐸𝑊
1
3

 → 4.0826 =
0.677𝐻𝐵2

210 ∗ 103 ∗ 400.308
1
3

→ 𝐻𝐵 = 3055.03 𝑀𝑃𝑎 = 305 𝐻𝐵 

El valor obtenido es menor a la dureza del material escogido. 

En realidad, sólo habría hecho falta calcular el primer engranaje, ya que si éste no falla a desgaste 

ni a flexión, el segundo tampoco al llevar menor velocidad de giro.  
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ANEXO VI Catálogos 
 

A.6.1. Catálogo de materiales y tablas de flexión 
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A.6.2. Catálogo del conjunto corona-sin fin
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