
 
 

 

 

 

 

 

Titulació:  

 

INGENIERIA INDUSTRIAL   

 

 

Alumne (nom i cognoms):  

Roberto Vicente Martínez Osorio 

 

 

Tema PFC:  

Estudi i disseny mec¨nic dôun aparell que permeti pujar desnivells a cadires de rodes 

motoritzades amb limitació de pes màxim de 125 kg. 

 

 

 

Director del PFC: 

 

José Antonio Ortiz Marzo  

 

Convocatòria dôentrega del PFC 

 

Juny 2014 

 

 

Contingut dôaquest volum:                 - ANEX I: CÀLCULS I INFORMACIÓ TÉCNICA -  

 

 





 
 

 

 

 

 

Enginyeria superior Industrial  

 

DISSENY DôUN SISTEMA DE PUJADA DôESGLAONS PER A CADIRES DE RODES 

MOTORITZADES. 

 

 

- ANEX I -  

 CÀLCULS, ANêLISI DôENQUESTES I 

INFORMACIÓ TÉCNICA DELS FABRICANTS 

 

 

Alumne: Roberto V. Martínez Osorio 

Tutor: Jose Antonio Ortiz 

Especialitat: Enginyeria Industrial mecànica 

 

 

Juny 2014 

 





 
 

 

ÍNDEX 

1 INTRODUCCIÓ______________________________________________________________ 1 

2 ESTABILITAT ESTÀTICA _______________________________________________________ 2 

3 DIMENSIONAMENT DEL MOTOR ______________________________________________ 11 

4 CÀLCUL DELS ENGRANATGES CILÍNDRICS _______________________________________ 17 

4.1 Dimensionament de la geometria i caracterització bàsica ______________________________ 17 

4.1.1 Càlcul del diàmetre primitiu _________________________________________________________ 17 

4.1.2 Elecció del mòdul i del material ______________________________________________________ 19 

4.1.3 /ŀǊŀŎǘŜǊƝǎǘƛǉǳŜǎ ŘŜ ƭΩŜƴƎǊŀƴŀǘƎŜ ______________________________________________________ 20 

4.2 Càlcul de la càrrega màxima aplicada _______________________________________________ 20 

4.2.1 Anàlisi de la càrrega aplicada als engranatges ___________________________________________ 21 

4.3 Càlcul de la tensió estàtica generada pels esforços flectors _____________________________ 23 

4.4 Anàlisi de resistència a fatiga per esforços de  flexió __________________________________ 31 

4.5 Anàlisi de resistència a fatiga superficial generades pels esforços de compressió ___________ 39 

5 5La9b{Lhb!ab9¢ 59 [Ω9L· 59 ¢w!b{aL{Lj ___________________________________ 43 

5.1 Càlcul de les tensions de flexió i torsió sota el criteri de Tresca __________________________ 44 

5.2 Càlcul de les tensions de flexió i torsió sota el criteri de Von Mises _______________________ 46 

6 DIMENSIONAMENT DE LES XAVETES __________________________________________ 49 

6.1 Tensions generades per esforços tallants____________________________________________ 50 

6.2 Tensions generades per esforços de compressió ______________________________________ 52 

6.3 Dimensionament de xaveta i xaveters ______________________________________________ 53 

7 CÀLCUL DE LES UNIONS CARGOLADES _________________________________________ 57 

7.1 Tria de les característiques bàsiques dels cargols _____________________________________ 57 

7.2 Càlcul de les sol·licitacions i del comportament ______________________________________ 61 

8 CÀLCUL DE LA PEÇA RAIL DE LA CREMALLERA ___________________________________ 63 

8.1 Tria del rail ____________________________________________________________________ 63 

8.2 Anàlisi de tensions sobre el rail. ___________________________________________________ 64 

8.2.1 /ƻƳǇǊƻǾŀŎƛƽ ŘŜ ǊŜǎƛǎǘŝƴŎƛŀ ŀ ŎƻƳǇǊŜǎǎƛƽ ǎƛƳǇƭŜ ŘŜ ƭΩŜǎǘǊǳŎǘǳǊŀ Υ ___________________________ 66 



 
 

8.2.2 /ƻƳǇǊƻǾŀŎƛƽ ŘŜ ƭΩŜǎǘŀōƛƭƛǘŀǘ ŜƭŁǎǘƛŎŀ ŘŜƭ Ǌŀƛƭ ǇŜǊ Ŝƭ ƳŝǘƻŘŜ 9ǳƭŜǊƛŁ __________________________ 67 

9 CÀLCUL DEL SATÈL·LIT- PLANETARI ____________________________________________ 69 

9.1 Determinació de les dimensions del satèl·lit i el planetari ______________________________ 69 

9.2 Restricció 1: velocitat angular màxima ______________________________________________ 69 

9.3 Restricció 2: Distància entre eixos. _________________________________________________ 72 

10 CÀLCUL DELS ENGRANATGES CÒNICS __________________________________________ 75 

10.1 Dimensionament dels engranatges cònics ____________________________________ 75 

11 COMPORTAMENT DEL XASSÍS ________________________________________________ 81 

12 ENTREVISTES AMB ELS USUARIS ______________________________________________ 85 

12.1 Preguntes de la enquesta/entrevista ______________________________________________ 86 

12.2 Preguntes genèriques sobre les cadires de rodes, usos i gustos _________________________ 88 

12.3 Sistema de pujada ____________________________________________________________ 100 

12.4 Conclusions _________________________________________________________________ 103 

13 DATASHEETS I ALTRES INFORMACIONS _______________________________________ 105 

 

 



 
 

Índex de figures 

 

CƛƎǳǊŀ мΦ /ŜƴǘǊŜǎ ŘŜ ƳŀǎǎŜǎ ƛƴŘƛǾƛŘǳŀƭǎ ŘΩǳƴ ŀŘǳƭǘΦ /ƻǘŜǎ Ŝƴ ƳƛƭϊƭƝƳŜǘǊŜǎΦ _______________________________ 3 

Figura 2. Longitud i profunditat de la cadira ______________________________________________________ 3 

Figura 3. Centre de masses d'una cadira. Cotes en mil·límetres. _______________________________________ 4 

Figura 4. Força estàtica total aplicada en el centre de gravetat. Cotes en mil·límetres. ____________________ 6 

Figura 5. Projecció del centre de gravetat respecte el sòl. Cotes en mil·límetres. __________________________ 6 

Figura 6. Centre de masses de la cadira quan puja d'esquenes. _______________________________________ 7 

Figura 7. Projecció ortogonal del centre de masses quan la cadira està pujant. __________________________ 8 

CƛƎǳǊŀ уΦ 5ƛǎǘŁƴŎƛŀ ŘŜƭ ŎŜƴǘǊŜ ŘŜ ƳŀǎǎŜǎ ŀ ƭΩƻǊƛƎŜƴ ŘŜ ŎƻƻǊŘŜƴŀŘŜǎΦ /ŀŘƛǊŀ Ŝƴ ǇƻǎƛŎƛƽ ŘŜ ǇǳƧŀŘŀ ____________ 9 

CƛƎǳǊŀ фΦ aŁȄƛƳ ƴƻƳōǊŜ ŘΩŜǎƎƭŀƻƴǎ ǉǳŜ Ǉƻǘ ǇǳƧŀǊ ŀōŀƴǎ ŘΩŀŎǘƛǾŀǊ Ŝƭǎ ƳŜŎŀƴƛǎƳŜǎ ŘŀǾŀƴǘŜǊǎ _____________ 10 

Figura 10. Coordenades del centre de masses i força equivalent. _____________________________________ 11 

Figura 11. Posició acotada del centre de masses quan la cadira puja. _________________________________ 12 

Figura 12. Cadires motoritzades. Xassís. _________________________________________________________ 12 

Figura 13. Estructura de barres rectes pel repartiment de càrregues __________________________________ 13 

Figura 14. Càrrega dividida i estructura _________________________________________________________ 14 

Figura 15. Exemple d'una roda amb les dents trencades ____________________________________________ 23 

Figura 16. Simplificació de la LLei de Lewis _______________________________________________________ 24 

Figura 17. Ecuació de Lewis ___________________________________________________________________ 26 

Figura 18. Diagrama de forces sobre una dent recte i paràbola de pressions ____________________________ 27 

Figura 19. FACTOR J AGMA ___________________________________________________________________ 29 

CƛƎǳǊŀ нлΦ 5ƛǎǘǊƛōǳŎƛƽ ŘŜ ǘŜƴǎƛƻƴǎ Ŝƴ ƭŀ ōŀǎŜ ŘŜ ƭŀ ŘŜƴǘ ŘΩǳƴ ŜƴƎǊŀƴŀǘƎŜ ______________________________ 31 

Figura 21. Càlcul del factor d'espessor d'anella (KB) ________________________________________________ 32 

Figura 22. gràfics empírics del factor dinàmic. [Font:AGMA] ________________________________________ 33 

Figura 23: tensió permisible de fatiga per esforços de flexió. [FONT:AGMA] ____________________________ 36 

Figura 24. Gràfiques empíriques de l'evolució del factor de vida. [FONT : AGMA] ________________________ 37 

Figura 25. Exemples de micropitting ____________________________________________________________ 39 

Figura 26. Resistencia a la fatiga superficial. [FONT:AGMA] _________________________________________ 40 

Figura 27. Factor de vida. [FONT: AGMA] ________________________________________________________ 41 

Figura 28. Esforços sobre un eix massís de transmissió simple _______________________________________ 43 

Figura 29. Dimensionat de xavetes _____________________________________________________________ 49 

Figura 30. Característiques mecàniques ACER S275JR segons UNE-EN 10025 ___________________________ 49 



 
 

Figura 31. Xaveta DIN 6885 B _________________________________________________________________ 53 

Figura 32. Extracte de la norma DIN 6885 ς Xavetes _______________________________________________ 53 

Figura 33. . Extracte de la norma DIN 6885 - Xaveters ______________________________________________ 54 

Figura 34. Cargol sotmès a esforços tallants _____________________________________________________ 58 

Figura 35. Cap del cargol cònic. ________________________________________________________________ 59 

Figura 36. Extracte del catàleg de Todo Industria.com _____________________________________________ 59 

Figura 37. Plànol del rail i el patí. [FONT: Companyia System ProMount] _______________________________ 63 

Figura 38. Rail y patí. [FONT: Companyia System ProMOUNT] _______________________________________ 63 

Figura 39. Dimensions rail. Estudi del vinclament [Font:pròpia] ______________________________________ 64 

Figura 40. Rail part inferior ___________________________________________________________________ 65 

Figura 41. Relació de variables entre el pinyó satèl·lit i el planetari ___________________________________ 69 

Figura 42. Moviment del satèl·lit _______________________________________________________________ 72 

Figura 43. Dimensions principals d'un parell d'engranatges cònics amb dents rectes. _____________________ 76 

Figura 44. Factor de sobrecàrrega Ko. [FONT:AGMA 6010] __________________________________________ 77 

Figura 45. Factor Kv. [FONT: AGMA 6010] _______________________________________________________ 77 

Figura 46. Factor de distribució de càrrega Km per a engranatges cònics. [FONT: AGMA 6010] _____________ 78 

Figura 47. Factor de geometria, J, per a engranatges cònics rectes amb angle de pressió de 20º. AGMA 6010-

F97[] _____________________________________________________________________________________ 78 

Figura 48. Tensió de flexió admissible per engranatges cònics de dents rectes fets amb acers. [FONT: AGMA 

2011-C-95] ________________________________________________________________________________ 79 

CƛƎǳǊŀ пфΦ 5ƛǎǘŁƴŎƛŀ ŜƴǘǊŜ ƭΩŜƛȄ ŎƻƴŘǳƛǘΣ Ŝƴ ƭŀ ǇƻǎƛŎƛƽ ŘŜ ǘǊŀƴǎƳƛǎǎƛƽ ŘŜ ǇƻǘŜƴŎƛŀΣ ƛ Ŝƭ ǇŀǎǎŀŘƻǊ ŜȄǘŜǊƴΦ 

[FONT:Pròpia]______________________________________________________________________________ 81 

 



 
 

 

Índex de taules  

Taula 1. Masses que actuen sobre la cadira _____________________________________________ 5 

Taula 2. Característiques técniques del motor triat _______________________________________ 16 

Taula 3. Característiques dels engranatges cilindrics de dents rectes E1 i E2 ___________________ 20 

Taula 4. Factor de seguretat en funcio de les hores de treball i el tipus de càrrega ______________ 21 

Taula 5. Característiques geomètriques de l'engranatge cònic de dents rectes.[FONT: Transmisiones 

Zaragoza S.L] ____________________________________________________________________ 75 

 

 

 

 

 

   

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

   

 



 

    



DISSENY DôUN SISTEMA DE PUJADA  PER A CADIRES DE RODES  MOTORITZADES 
 
Roberto Martínez Osorio                                                                                                        Introducció 

 

P à g i n a  1 | 115 

    

1 INTRODUCCIÓ  
 

Durant aquest apartat es desenvoluparan tots els càlculs pertinents al disseny de les 

peces que conformen lôaparell. Sôent®n per disseny lôelecci· raonada del material i de la 

geometria en funció de les càrregues a les quals estarà sotmès el sistema dins de les 

hipòtesis inicials. 

 

M®s endavant sôanalitzen els resultats obtinguts amb les entrevistes fetes a usuaris de 

cadires de rodes. 

 

Finalment sôadjunten els datasheets i fulls amb característiques tècniques dels aparells 

a adquirir. 
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2 ESTABILITAT ESTÀTICA 
 

Primer de tot es determinar¨ lôestabilitat est¨tica de la cadira de forma general. Degut a 

que existeixen molts models diferents, cadasc¼ amb mides desiguals, sôha creat un 

model propi a partir de sis models est¨ndards. Lôobjectiu ®s determinar un ordre de 

magnitud de les c¨rregues que haur¨ de suportar lôaparell que es vol dissenyar, i utilitzar 

aquests valors per a futurs c¨lculs. A m®s, amb els resultats que sôobtinguin es podr¨ 

determinar el sentit de pujada o possibles solucions constructives en el cas de la 

inestabilitat estàtica.  

 

Els c¨lculs estan realitzats per a una persona de 100kg i sôaplicar¨ un coeficient de 

seguretat de 1,25. Aquests dos criteris estan extrets de la normativa UNE 11914-

11:1995 analitzada anteriorment. Els centres de gravetat dôun adult segueixen els criteris 

estipulats en lôassaig de la normativa anterior, aplicant les toler¨ncies de forma que les 

mides representin el pitjor cas possible. És a dir, situar els centres en la posició més 

elevada possible i més a prop de la part posterior de la cadira. 

 

En la Figura 1 es visualitza una simplificaci· visual dôun cos hum¨ amb els seus 

respectius centres de masses. Pel que fa als càlculs es treballarà amb les distancies 

acotades respecte el centre dels eixos cartesians.  Aquestes distancies es prenen quan 

la persona està a sobre de la cadira. Lôeix ὨὥὦίίὭίὩί ὢᴆ es troba situat sobre el pla del 

s¸l; en canvi, lôeix dôordenades ὣᴆ, coincideix amb el centre de les rodes posteriors de la 

cadira. Les projeccions sobre lôeix ὤᴆ es poden obviar ja que tant la cadira com la figura 

de lô®sser hum¨ tenen forma sim¯trica. A dem®s, la figura humana estar¨ centrada, per 

la qual cosa tots els centres de masses es poden determinar en el pla mig del conjunt. 
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Figura 1. Centres de masses individuals dôun adult. Cotes en mil·límetres. 

 

Les mides de la cadira són el resultat de realitzar una mitjana amb sis models de cadires 

diferents.  Cap dels sis models triats superen el límit de càrrega màxima dels 125 kg. 

Per tant, estan englobats en el mateix rang de potencies que lôaparell que es vol 

dimensionar. Cal mencionar que la longitud mitja de les cadires analitzades va ser de 

100cm.  

Tot i aix¸, les masses sôhan projectat per a una dist¨ncia m¨xima de 70 cm.  El motiu ha 

estat crear un criteri propi de seguretat ja que disminuint la longitud de la cadira es 

proposa un escenari m®s desfavorable. Dôaquesta manera els resultats que sôobtenen 

estaran contextualitzats sota un factor de seguretat extra ja que interessa maximitzar 

aquesta característica. 

 
Figura 2. Longitud i profunditat de la cadira 
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Figura 3. Centre de masses d'una cadira. Cotes en mil·límetres. 

 

De lôanterior imatge, Figura 3, sôobserven diferents centres de masses. El de 7kg 

engloba el respatller i el reposacaps aix² com lôestructura que el subjecta. La massa de 

3kg fa referència als reposabraços, i elements electrònics. El seient més part de 

lôestructura han estat englobats en una massa de 12kg. Finalment, tot el conjunt de 

bateries, rodes, motors, i demés, està representat per la massa de 70kg. 

 

Els c¨lculs sôhan expressat en referencia a un sistema que cont® una distribuci· discreta 

de masses, i separant les operacions  segons els diferents eixos de coordenades. 

 

ὢ  
В  

В
 ρυχάά  

 

ὣ  
В  

В
 τψτάά    

 

És interessant expressar la posició en coordenades polars per tal de facilitar els càlculs 

a lôhora de pivotar la cadira respecte un punt. 

 

  ÁÒÃÔÁÎ
τψτ

ρυχ
χςȟπσΞ  

ὶ  ρυχ τψτ  508,827 mm 
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El valor de la massa total que estarà aplicat en aquest punt és igual al sumatori de les 

masses (de la cadira i de lôhum¨) multiplicades pel coeficient de seguretat de 1,25: 

 

Concepte Massa 

(kg)  

Massa · 1,25 (kg) 

Tronc superior 61 76,25 

Tronc inferior (1) 31 38,75 

Tronc inferior (2) 7 8,75 

Respatller 7 8,75 

Reposabraços 3 3,75 

Seient 12 15 

Motors, bateries, 

Rodes, estructura de suport i aparell 

70 87,5 

Sumatori 191 238,75 

Taula 1. Masses que actuen sobre la cadira 

 

Per tant, es prendrà com a valor 239 kg com a massa global. La fora que sôexerceix ®s 

igual a la massa total multiplicada per lôacceleraci· de la gravetat (9,8 m/s2):  

 

Ὂέὶëὥ ςσωωȢψ ςστσ ὔ 
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Figura 4. Força estàtica total aplicada en el centre de gravetat. Cotes en mil·límetres. 

 

 

La pitjor situació que es pot donar és tenir una escala de 28cm de petjada i 18,5cm de 

contrapetjada. En aquest cas, lôangle de pujada seria el seg¿ent: 

 

• ÁÒÃÔÁÎ
ρψȟυ

ςψ
σσȟτυΞ  

 

Sumant lôangle de pujada, • , a la posició angular  CM,  sôobt® lôangle total dôinclinaci· 

del centre de masses respecte lôeix dôabsicces: 

 

     • χςȟπσσσȟτυ ρπυȟτψ Ξ 

 

Per tal de calcular la distància entre la projecció ortogonal al terra del centre de masses 

i el punt de contacte de les rodes posteriors, sôaplicar¨ la seg¿ent relaci·: 

 

Ὠ ὶ ÃÏÓ— υπψȟψσÃÏÓρπυȟτψ ρσυȟψπχ άά    

 

El signe negatiu indica que la distància està situada a més de 90º del centre de les 

coordenades polars. Per tant, ®s un valor que surt fora de la base de la cadira (sôent®n 

com a punt final de la base el contacte entre les rodes posteriors, el centre de referencia, 

i el sòl) Figura 5. 

 

 
Figura 5. Projecció del centre de gravetat respecte el sòl. Cotes en mil·límetres. 
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Per tant, és pot concloure que en aquest sentit de pujada la cadira bolcarà, ja que el 

sumatori de moments està en desequilibri, o el que és el mateix, la projecció ortogonal 

del centre de gravetat es troba fora de la base del sistema (a 135 mm).  

Existeixen diferents solucions teòriques a aquest problema: 

ü Variar la posició de les bateries. Per norma general, les cadires porten dues 

bateries que suposen una massa conjunta de 40 kg. Modificant la seva posició 

es podria canviar el centre de masses per tal de situar-lo de forma que la seva 

projecció estigui dins de la base. 

 

ü Reclinar el seient. Existeixen molts models que tenen la capacitat de reclinar el 

seient i variar la seva posici· angular. Lôestrat¯gia a seguir seria elevar el seient 

i mantenir-lo paral·lel al sòl mentre que la cadira està pujant. 

Aquestes dues solucions impliquen treballar de forma directe amb les diferents marques 

del mercat, i es vol crear un sistema de baix cost que sôadapti i funcioni de forma 

independent a les cadires de qualsevol fabricant. £s aquest el motiu pel qual sôha triat 

la següent solució final: La cadira haur¨ de pujar dôesquenes a lôescala.  

 

Tenint en compte aquesta nova configuració, es calcula en coordenades polars la 

posició del centre de gravetat en referencia als eixos mostrats en la Figura 6. 

 

 
Figura 6. Centre de masses de la cadira quan puja d'esquenes. 

 

  ÁÒÃÔÁÎ
ρυχ

τψτ
ρχȟωχΞ ρψΞ  
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ὶ  ρυχ τψτ υπψȟψςχ υπω άά  

 

Per tal de calcular la distància a la qual es troba el centre de masses projectat respecte 

lôorigen de coordenades, es fa servir el teorema del sinus: 

Ὠ
ÓÉÎσσȟτστψτ

ÓÉÎυφȟυχ
σρωȟυ άά 

Ὠ ρυχ άά 

Ὠ σρωȟυ ρυχτχφȟυ άά 

 

 
Figura 7. Projecció ortogonal del centre de masses quan la cadira està pujant. 

 

Tenint en compte que una cadira estàndard pot tenir de longitud de base 1000mm o 

1100 mm, es pot determinar que la projecció del centre de masses cau en el centre de 

la base. Per tant, es pot concloure que aquesta nova configuració de pujada és molt 

estable. 

Finalment es converteixen les cotes de la Figura 7 a cotes referenciades a lôeix de 

coordenades establert prèviament. 

Distància en X: 

ὼ τχφȟυÃÏÓσσȟτσ ȟ  □□ 
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Distància en Y:  

 ÁÒÃÔÁÎ
ρυχ

τψτ
ρχȟωςΞ 

 ρχȟωςσσȟτσ υρȟτΞ 

Ὤ
ρυχ

ÓÉÎρχȟως
υπψȟψςχ άά 

ώ υπψȟψÃÏÓυρȟτ ȟ  □□ 

 

Aquests valors es mostren en forma dôacotacions en el dibuix de la Figura 8. 

 
Figura 8. Distància del centre de masses a lôorigen de coordenades. Cadira en posici· de pujada  

 

Finalment, cal indicar el n¼mero m¨xims dôesglaons que pot pujar la part posterior de la 

cadira sense que les rodes oposades deixin de mantenir el contacte amb el sòl. Això es 

pot calcular de forma simple utilitzant la següent relació pitagòrica: 

 

ὒ ὖ ὼ ὅ ὼ  

On L és la longitud lateral de la cadira, en el nostre cas 110 cm. P és la longitud de la 

petjada (pitjor cas, petjada mínima, 28cm). C és la contrapetjada (la C màxima que 

permet el Còdi Tècnic de la Edificació és de 18,5 cm). La variable x és el nombre enter 

dôesglaons que pot pujar. Si substituµm en lôequaci·: 
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ρρπ ςψὼ ρψȟυὼ  

Aïllant x:  

ὢ
ρππ

ςψ ρψȢυ

Ȣ

σȟςχ σ ὩίὫὰὥέὲί 

Representant lôanterior explicaci· amb una ilĿlustraci· correctament acotada, es pot 

observar com efectivament el m¨xim nombre dôesglaons que pot pujar ®s de 3 (Figura 

9): 

 

 
Figura 9. Màxim nombre dôesglaons que pot pujar abans dôactivar els mecanismes davanters 
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3 DIMENSIONAMENT DEL MOTOR 
 

Per poder seleccionar un motor que compleixi amb els requisits mecànics necessaris i 

que a dem®s sigui el m®s econ¸mic possible, sôha de realitzar una s¯rie de passos. El 

primer de tots ®s determinar quina ®s la pot¯ncia mec¨nica necess¨ria que ha dôexercir 

el motor. Contra més exacte sigui aquest càlcul millor es podrà dimensionar el motor, 

amb marge de seguretat, però sense exagerar els requeriments per no incórrer en un 

augment de la mida o costos innecessaris.  

El pes global de la cadira, incloent un pes aproximat per lôaparell que es vol dissenyar, 

es pot representar per un vector de força equivalent. Aquest es troba concentrat en el 

centre de gravetat amb direcció vertical i sentit descendent i té un mòdul de 

2343Newtons. Per més informació en relació al posicionament del centre de masses i al 

valor del vector fora equivalent, es recomana llegir lôapartat dôestabilitat est¨tica; cap²tol 

2. 

Els eixos cartesians de referència es troben situats de la següent manera: 

- Lôeix dôabscisses ®s paralĿlel i coincident amb el sòl. 

- Lôeix dôordenades Y ocupa una posici· perpendicular amb el terra i 

passa pel centre de les rodes motrius posteriors. 

Tant la posició dels eixos com la del centre de masses queden representats en la Figura 

10.  

 
Figura 10. Coordenades del centre de masses i força equivalent. 
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Ara bé, aquesta posició és la de repòs total, la cadira es troba en horitzontal i les 

càrregues es troben repartides entre les 4 rodes. £s a dir, lôaparell que sôest¨ dissenyant 

no està sotmès a cap càrrega. Això ocorre únicament quan la cadira es troba en posició 

de pujada (Figura 11).  

 

 
Figura 11. Posició acotada del centre de masses quan la cadira puja. 

 

En aquesta posició la càrrega de 2343N no estarà repartida de forma equitativa, per 

tant, existirà un conjunt de dos aparells que suportin més càrrega que els altres dos.  

Amb lôobjectiu de calcular una c¨rrega aproximada i individual per cada aparell (es 

recorda que cada aparell consta dôun motor propi) es presenta una fotografia de com ®s, 

en general, el xassís de les cadires motoritzades (Figura 12): 

 

 
Figura 12. Cadires motoritzades. Xassís. 
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Com es pot comprovar en lôanterior imatge, els xass²s solen tenir una estructura tubular, 

amb formes rectes i senzilles. Ser¨ aquesta la configuraci· que sôutilitzi per calcular el 

repartiment de càrregues en cada aparell (Figura 13). 

 

 
Figura 13. Estructura de barres rectes pel repartiment de càrregues 

 

ü La primera simplificació que es realitza és treballar amb la meitat de la càrrega 

total i ¼nicament amb un lateral de lôestructura (ja que es pressuposa totalment 

simètrica).  

 

ü Com a segona hip¸tesi, les c¨rregues est¨n aplicades sobre lôeix central dels 

tubs. 

ü El tercer plantejament és que el centre de masses està conectat a les potes 

mitjançant una estructura fixa, per la qual cosa es transmet la totalitat de la força.  

 

ü En el c¨lcul de les c¨rregues sôinterpretar¨ tot el sistema com si estigu®s en 

equilibri. 

 

ü Només es valoraran les càrregues que actuen sobre el pla XY i en direcció Y. El 

seu valor és el calculat en la Figura 14, i es consideren negligibles altres 

possibles esforos. Tampoc sôobserven sobrec¨rregues ni consideracions 

aleatòries (Fdeterministes) que obliguin a aplicar un factor de servei, per tant Ὂᴆ és 

constant. 
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Figura 14. Càrrega dividida i estructura 

 

De la Figura 14, es treballa amb la tercera vista per tal de calcular les reaccions RA i 

RB. El procediment és realitzar un sumatori de moments en la ròtula A (on es sap que 

el moment resultant ®s nul), i calcular el sumatori de forces que actuen paralĿleles a lôeix 

dôordenades. 

Ὂ π Ƞ   Ὑ Ὑ ρρχρȟυ ὔ 

ὓ π Ƞ    ρρχρȟυτσφȟψωὙ ψστȟφφ πȠ     Ὑ φρσȟςχ  ╝ 

Substituint RB en la primera equació tenim: 

Ὂ π Ƞ   Ὑ φρσȟςχ ρρχρȟυ ὔȠ   Ὑ υυψȟςςσ  ╝ 

 

Per tant, la càrrega dels motors posteriors és superior al dels motors davanters.  

 

Amb lôobjectiu de con¯ixer la pot¯ncia mec¨nica necess¨ria del motor, i un cop 

coneguda la força, cal determinar la velocitat del desplaçament. Com es va comentar en 

lôapartat dôan¨lisi de normatives, el valor de desplaament m¨xim en vertical ®s de 0,15 

m/s. Per aquesta velocitat, el temps per alar el conjunt 19 cm (una mica m®s de lôalada 

de lôesgla· m¨xim) seria:  

 

ὸþᴂ
πȟρωά

πȟρυά
ί

ρȟςχ ίὩὫ 

Amb aquest temps es pot calcular la potencia que hauria de tenir el motor. El 

procediment ®s dividir lôenergia potencial, necess¨ria per pujar el pes una dist¨ncia de 

0,19 m, entre el temps anteriorment calculat. A més, es vol proiritzar la seguretat del 
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sistema, i ®s per aix¸ que sôaplica un factor de seguretat de 2. A més, es tenen en 

compte les pèrdues energètiques com un 5% de la potència total del motor. Per tant, 

també hi haurà un factor de pèrdues de 1,05. Finalment, la potència necessària per a 

una velocitat lineal de 0,15m/s serà: 

 

ὖ
Ὁ

ὸ
ὊὛ

ά Ὣ Ὤ

ὸ
ςρȟπυ

φρτπȟρωςρȟπυ

ρȟςχ
ρωσ ὡ 

 

Ara bé, tal i com es va comentar en les conclusions derivades de les entrevistes, el 

usuaris prefereixen, amb diferència, la durabilitat de les bateries abans de la velocitat de 

trasllat. A més, un motor menys potent significa menys pes i menys cost. Són aquests 

els motius pels quals es decideix, amb criteri personal, rebaixar la velocitat lineal màxima 

de desplaçament a  0,06m/s, i conseqüentment, disminuir la potencia del motor a demés 

dôaugmentar la sensaci· dôestabilitat per lôusuari.  

Es torna a calcular la potència mecànica nominal que hauria de tenir el motor, aplicant 

un factor de seguretat (FS) de 2 i un factor de pèrdues energètiques del (5%): 

ὸ
πȟρωά

πȟπφά
ί

σȟρχ ίὩὫ 

 

ὖ   
Ὁ

ὸ
ὊὛὊ

ά Ὣ Ὤ

ὸ
ςρȟπυ

φρτπȟρωςρȟπυ

σȟρχ
 

χχȟςὡ χψὡ 

La potència màxima calculada haurà de ser la potencia nominal del motor escollit. Per 

tant, i si es normalitza la potencia necessària, es té: 

╟▪▫□  ╦ 

 

Finalment  es presenten les dades del motor i del reductor en una taula resum: 
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Característiques tècniques 

Concepte Valor 

Voltatge nominal del motor 24 V 

Potència del conjunt motor-reductor 80 W 

Intensitat pic dôarrencada del motor 130 A 

Intensitat màxima permanent del motor 5,6A 

Intensitat nominal del conjunt  6,2 A 

Velocitat nominal del motor en càrrega 3091 min-1 

Inèrcia del motor 1,28·10-5 kg·m2 

Velocitat nominal de sortida del reductor 19,3 min-1 

Parell nominal de sortida del reductor 24 N·m 

Pes del conjunt 1,98 kg 

Diàmetre del conjunt 65 mm 

Longitud del conjunt 212,5 ± 2 mm 

Di¨metre de lôeix de sortida del reductor 12 + 0,008 mm 

Longitud de lôeix de sortida del reductor 25 ± 1mm 

Dimensions xaveta de lôeix del reductor 4x6,5mm 

Estandardització de la xaveta DIN 6888 sèrie A 

ALTRES 

Dos sentits de gir  

Encoder incremental a 15 polsos 

Control de velocitat, posició i par integrat 

Taula 2. Característiques técniques del motor triat
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4 CÀLCUL DELS ENGRANATGES CILÍNDRICS  
 

En aquest apartat sôexposen els c¨lculs referits a la tria dels engranatges 

(geometria, material i mòdul) i també es mostren els càlculs de càrregues i 

tensions en referencia als engranatges triats.  

 

4.1 Dimensionament de la geometria i caracterització bàsica 

Com a punt de partida es calcula el di¨metre primitiu de lôengranatge. Despr®s 

sôescull el m¸dul i finalment el material. 

 

4.1.1 Càlcul del diàmetre primitiu 

 

Pel cas dôestudi es triar¨ un engranatge en funci· del parell de torsi· de sortida 

del reductor i la velocitat lineal necessària. El primer que es calcula és el diàmetre 

primitiu dels engranatges E2 i 10 segons el parell necessari. 

ὓ Ὂ ὶ 

On M és el parell desenvolupat a la sortida del reductor (24 N·m), Ft és la força 

tangencial màxima sobre la cada de la dent i r el radi de lôengranatge que podria 

treballar amb el mateix parell. Per tant: 

      ςτ ρρπυȟρὶ 

ὶ πȟπςρχπȟπςρ ά ᵾ ɲ τς άά 

Per tal de poder igualar el parell resistent, cal un engranatge de diàmetre màxim 

de 42 mm. Ara es calcula quin ha de ser el diàmetre necessari per transformar una 

velocitat dôentrada de 19,4 min-1 a una velocitat lineal de 6 cm/s.  

 

Tenint en compte que la cremallera mesura 300mm, les voltes que haurà de fer 

lôengranatge per tal de desplegar-les seran iguals a: 

 

ὲ
σππ άά

“ Ὀ
άά
ὶὩὺ

σππ

Ὀ “
 ὶὩὺ 
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I si la velocitat dôentrada ®s de 19,4 min-1, el temps que triga en fer una volta 

complerta és: 

ὸ  

φπίὩὫ

ρ άὭὲ

ρ

ρωȟτ
ὶὩὺ
άὭὲ

σππ

ωχ

ίὩὫ

ὶὩὺ
σȟπωσ 

ίὩὫ

ὶὩὺ
 

Per tant, es pot trobar el diàmetre necessari per desplegar la cremallera en 5 

segons amb la següent expressió: 

 

σȟπωσ 
ίὩὫ

ὶὩὺ
 
σππ

Ὀ “
 ὶὩὺυ ίὩὫ 

Si sôaµlla D: 

Ὀ υωȟπχ άά υω άά ᶮ  

Amb aquest diàmetre la cremallera exerciria un parell resistent de:  

 

ὓ ςωȟυρρπυȟυ σςȟφρςςυ ὔ ὓ  

No és factible utilitzar un engranatge amb 59 mm de diàmetre. Es considera la 

millor opció triar el de diàmetre primitiu de 42 mm ja que el motor podrà superar el 

parell resistent. Per contra el temps de desplegament de la cremallera ascendeix 

a: 

ὸ
φπ

ρωȟτ

σππ

ς“ ςρ
χ ίὩὫ 

Es considera vàlid el resultat ja que és un valor comprès en el rang que es va 

marcar en un principi. Tot i això, en aquest apartat cal comprovar que els 

engranatges, en funció del diàmetre primitiu, tinguin suficient material per acollir el 

forat de lôeix, i a m®s aguantar esforos.  

 

En el cas dôan¨lisi (42 mm de di¨metre primitiu), els engranatges normalitzats 

poden portar un forat per lôeix de m²nim 10mm fins a 20 mm m¨xim de di¨metre. 

Per tant, aquest engranatge podr¨ allotjar el forat per lôeix del reductor de 12 mm 

i un xaveter per la xaveta DIN 6888 sèrie A del mateix eix. 

 

Com a conclusió, es tria un engranatge de 42 mm de diàmetre primitiu. 
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4.1.2 Elecció del mòdul i del material 

 

El m¸dul que sôescull a priori ®s m=1. Hi ha dos motius principals pels qual sôha 

escollit aquest mòdul: 

 

- Els espessors normalitzats de les dents, per aquest mòdul, són de 15mm i 

25mm. Un m¸dul m®s petit implica valors dôespessors inferiors, que es 

descarten directament ja que no suportarien les tensions generades en el 

moment de la transmissi· de forces. Havent realitzat c¨lculs previs, sôha 

determinat que lôespessor de 15mm no aguanta els esforços de treball. És 

a dir, amb el mateix mòdul, la millora geomètrica que es pot aplicar 

immediatament ®s augmentar lôespessor de dent sense variar el m¸dul. £s 

per això que es tria mòdul 1, espessor 25 mm. 

  

- El preu dels engranatges augmenta de forma directa amb el lôincrement del 

m¸dul i en major magnitud que en lôaugment de lôespessor. Per tant, es 

comena lôan¨lisi de tensions definint el m¸dul m®s petit raonable (el m®s 

econòmic).   

 

En funció del mòdul i el diàmetre es troben les altres característiques ja que estan 

directament relacionades i es poden trobar en catàlegs normalitzats. Tot i això cal 

definir el material del pinyó. Es tria un material de construcció industrial molt comú 

i de baix cost (prioritat en el desenvolupament del projecte): Acer F1140. La 

nomenclatura és segons normes UNE.  
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4.1.3 /ŀǊŀŎǘŜǊƝǎǘƛǉǳŜǎ ŘŜ ƭΩŜƴƎǊŀƴŀǘƎŜ 

 

Finalment, es presenta una taula amb la caracterització dels pinyons triats. En cas 

de no resultar efectius es modificarà la geometria i es realitzarà una segona 

iteració en el procés de càlcul. 

 

Caracteritzaci· de la geometria b¨sica de lôengranatge. 

Mòdul (m) 1 mm 

Pas  3,1415  

Número de dents (Z) 42 mm 

Diàmetre exterior (De) 44 mm 

Diàmetre primitiu (Dp) 42 mm 

Di¨metre m²nim per lôeix 10 mm 

Di¨metre m¨xim per lôeix 20 mm 

Di¨metre de disseny per lôeix 12 mm 

Espessor de dent (b) 25 mm 

Angle de pressi· (Ŭ) 20º 

Radi de finalitzaci· de lôeina 0,25 mm 

Límit elàstic del material (ů) 340 MPa 

Taula 3. Característiques dels engranatges cilindrics de dents rectes E1 i E2 

 

4.2 Càlcul de la càrrega màxima aplicada  

 

Amb les dades obtingudes anteriorment, ara es calcula quines són les tensions 

màximes de treball dels engranatges i com es comporten sota els esforços 

pertinents. Cal deixar constància que es treballa amb la força màxima en tots els 

casos i que, a més, es consideren tots els engranatges del mateix material. 

 

Lôorganitzaci· dôaquest apartat ®s la seg¿ent: en primer lloc es calcula quina es la 

tensi· m¨xima a la qual estar¨ sotm¯s lôengranatge (tensi· de treball). Aix¸ es far¨ 

utilitzant una fórmula teòrica, equació de Lewis, modificada i normalitzada per 
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lôentitat ñAssociaci· de Fabricants dôEngranatges Americansò, o AGMA. Quan 

sôobtingui el valor m¨xim de la tensi· de treball es comparar¨ amb la tensi· del 

límit elàstic. 

 

En segon lloc sôanalitzaran les tensions de fatiga. Aquestes estaran causades per 

esforços de flexió i de compressió. Els dos casos seran calculats individualment. 

Per tal de fer-ho sôutilitzaran les f·rmules publicades i validades per lôAGMA. 

 

Un cop sôhagin calculat les tensions es determina si els pinyons triats aguanten 

els esforços, i per tant, són els òptims pel sistema. 

 

4.2.1 Anàlisi de la càrrega aplicada als engranatges 

 

El primer pas és calcular la càrrega tangencial sobre les dents dels pinyons i de 

la cremallera. Durant el càlcul de les dades de caracterització dels engranatges 

els resultats sôhan obtingut en un r¯gim te¸ric de funcionament perfecte. £s a dir, 

no es pressuposen cops, deformacions estructurals, desalineacions entre dents, 

errors de mecanització, etc. 

£s aquest el motiu pel qual sôha dôaplicar un coeficient de seguretat que oscilĿla 

entre 1,5 i 3. El criteri recomanable per fabricants, alhora dôescollir aquest valor ®s 

el temps de funcionament del sistema i el tipus de càrrega. 

                      Tipus de càrrega 

Temps de treball (hores/dia) Uniforme 

(1-30 Kg) 

Moderada 

(30-150Kg) 

Pesada 

(150-300Kg) 

Ocasional (1-2 hores) 1.5 1.8 2.3 

Intermitent (3 hores) 1.8 2 2.5 

Laboral (8-10) 2 2.25 2.8 

Intensiva (24 h) 2 2.5 3 

Taula 4. Factor de seguretat en funcio de les hores de treball i el tipus de càrrega 
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De la taula anterior sôextreu el coeficient de seguretat que sôaplicar¨ sobre lôesfor 

anteriorment calculat. Es preveu un baix ús continuat, per tant es tria la opció de 

1 2ͯ hores al dia. En quant al tipus de c¨rrega sôha seleccionat la columna de 

moderada (30-150Kg), ja que la força que ha de suportar és de 614 N o 61,4 Kg 

aproximadament.  Amb això sôobt® un FS (factor de seguretat) de 1,8. 

La força aplicada tangencialment a les puntes de les dents serà: 

╕╣ Ȣ ȟ ╝ 
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4.3 Càlcul de la tensió estàtica generada pels esforços flectors 

 

Una vegada triat el coeficient o factor de seguretat i la fora tangencial, sôha 

dôaplicar lôequaci· de Lewis per determinar les tensions en les dents dels 

engranatges i calcular les tensions límits abans de la trencada de la dent per la 

base. Aquest pas és molt important ja que una falla com aquesta pot provocar 

greus problemes en el funcionament del mecanisme, i conseqüentment, afecta la 

seguretat del sistema. En la Figura 15 es mostra lôexemple dôuna roda sotmesa a 

sobrec¨rregues i el resultat f²sic dôaquest. 

 
Figura 15. Exemple d'una roda amb les dents trencades 

 

La llei de Lewis serveix per calcular la tensió de flexió a la qual estan sotmeses 

las dents dôun engranatge tenint en compte efectes est¨tics i de fabricaci·. Amb 

aquesta informació es pot determinar la càrrega màxima i evitar deformacions 

plàstiques i fractures. 

 Cal remarcar que aquesta llei, una de les principals alhora de fabricar 

engranatges, està deduïda sota tres hipòtesis que la simplifiquen i alhora la 

limiten: 

- La c¨rrega est¨ aplicada a la punta de la dent, i aquesta sôanalitza 

com si treballés en voladís. 

- Només es considera una parella de dents en contacte. 

- Nomes es considera la flexió a peu de dent deguda a la carrega 

tangencial (no es considera flexo-compressió). 

En la Figura 16 es mostra en forma de diagrames de forces el cas real dôuna dent 

sotmesa a esforços i la simplificació hipotètica utilitzada en la llei de Lewis. 
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Figura 16. Simplificació de la LLei de Lewis 

 

Les limitacions que comporten aquestes simplificacions, i que sôhan de tenir en 

compte alhora dôavaluar els resultats, s·n: 

- Tenint en compte un contacte dôun sol dent a la part superior de 

lôarrel ®s molt pessimista. Comporta un sobre-dimensionament. 

- No es t® en compte lôesfor de compressi· generada pel 

component radial de la força de contacte. 

- Determinar lôarrel de la dent no ®s trivial i defineix tot el 

comportament així com els resultats. Per la definició 

dôengranatges de gran precisi· aquesta llei pot generar 

problemes. 

El desenvolupament de la llei de Lewis comença amb el supòsit de que la dent de 

la cremallera treballa en la situació de voladís mostrada en la Figura 16, amb 

espessor de base s i altura de la dent h. El seu nivell tensional es pot definir com: 

„    

On M és el moment flector en la base de la dent i W és el valor del mòdul resistent 

de la secció en el punt de mesura. Aquest es pot expressar com: 

 

ὡ
Û

  

Siguent I el moment dôin¯rcia del perfil de la dent respecte el seu eix de rotaci·. 

En aquest cas: 

Ὅ ὦ
ί

ρς
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On s ®s lôespessor de la dent en la base i b lôamplada de la cara de la dent (el rang 

de referència és entre  3p<b<5p, sent p el pas). Així mateix, ymàx és la distància de 

lôeix neutre de la secci· transversal de la dent a la fibra m®s allunyada de la 

mateixa. En el cas de la dent: 

ώÛ

ί

ς
 

En quant al moment flector, es pot expressar com: 

ὓ Ὂ Ὤ 

Sent FT la fora tangencial transmesa dôuna dent a una altra, en el cas que ens 

pertoca:  

Ὂ φρτρȢψ ρρπυȟς ὔ 

I h lôalada de la dent des de la base fins a lôextrem.  Substituint els valors anteriors 

en la expressi· de la tensi· sôobtindr¨ el valor que aquesta aconsegueix en la base 

de la dent: 

„  
ὓ

ὡ

φ ὊὝ Ὤ

ὦ ίς
 

De la expressió anterior, els paràmetres s  i h són purament geomètrics del perfil 

de la dent, i poden ser substituïts per una nova expressió que estigui en funció del 

mòdul (m) i dôun nou factor Y, anomenat factor de Lewis, que depèn exclusivament 

de la geometria de la dent. Aquest valor es pot calcular ( o aproximar mitjançant 

taules tabulades pels fabricants.  

 

Aµllant de lôanterior expressi· la fora tangencial FT transmesa i tenint en compte 

lôanterior consideraci·, sôobt®: 

Ὂ  „ ὦά ὣ   
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Figura 17. Ecuació de Lewis 

I conseq¿entment, lôexpressi· b¨sica de la fora tangencial admissible:  

 

 Ὂ
άÛὼ

 „ ὦά ὣ 

 

Aquesta equaci· relaciona els diferents par¨metres sense tenir en compte lôefecte 

din¨mic produµt durant el moviment de gir de lôengranatge. En efecte, la rotaci· 

dels components introdueix noves forces lligades a les inèrcies de les masses en 

moviment, que produeixen un increment de la força transmesa a la dent.  

 

Amb lôobjectiu dôincloure aquest efecte, es modifica lôequaci· anterior afectant-la 

amb un coeficient Cs de majoració de la càrrega, en funció de la velocitat lineal de 

gir ὺᴆ en la circumferència primitiva de lôengranatge. Per a una ὺᴆ menor a 10m/s  

(ὺᴆ ρπάȾί) i un engranatge que no requereixi una gran precisió de muntatge el 

coeficient Cs  es defineix com: 

ὅ
ρψπ  ὺ

ρψπ
 

I per tant, lôequaci· que relaciona la fora tangencial amb les altres variables 

quedaria: 

Ὂ
άÛὼ

 „ ὦά ὣ ὅ 

Finalment, encara sôha de tenir en compte un altre par¨metre. Aquest ®s lôefecte 

que t® lôentalladura de lôengranatge en la base de les dents. £s a dir, el perfil de 

lôentalladura ®s un punt de concentraci· de tensions en lôarrel de la dent. Per tal 

de tenir en compte aquest nou efecte, lôAssociaci· Americana de Fabricadors 
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dôEngranatges (AGMA) modifica lôexpressi· de Lewis introduint un factor corrector 

indicat per la lletra J que substitueix al Y.  

 

Aquest factor J, t® en compte el radi dôentalladura, altura de les dents, lôefecte de 

concentraci· dôesforos, lôangle de pressi· i el lloc geom¯tric on es desenvolupa 

lôesfor (a les puntes de les dents o en un punt intermig). Es pot trobar en taules 

tabulades o gr¨fics en funci· de lôangle de pressi·, el n¼mero de dents i el tipus 

de dents. 

 

Per tant, lôequaci· final de Lewis, actualitzada per lôAGMA, que contempla efectes 

estàtics, dinàmics i constructius, queda definida de la següent manera: 

 

 

 

 

 

 

La Figura 18 pot ajudar a entendre aquesta nomenclatura: 

 

 

Figura 18. Diagrama de forces sobre una dent recte i paràbola de pressions 

 

Ὂ
άÛὼ

 „ ὦά ὅ ὐ 

On: 

FTmàx: Força tangencial màxima 

ůadm: Tensió màxima admissible del 

material 

b: Profunditat de la dent 

m: M¸dul de lôengranatge 

CS: Coeficient de majoració de la 

càrrega 

J: Coeficient dôefectes din¨mics definit 

per lôAGMA 
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En el cas dôestudi es tria un engranatge de 42 dents amb mòdul igual a 1, 25 mm 

dôespessor, angle de pressi· de 20Ü, c=1 (adendum i dendendum = 0). El material 

és acer al carboni C45E. Segons nomenclatura UNE: acer F1140. El seu límit 

elàstic (ů) és de 340 MPa.   

 

Per tant, 

Ὂ Û φρτρȟψ ρρπυȟρ ὔ 

ὅ
ρψπ φ

ρψπ
 ρȟπσ 

     ὦ πȟπςυ ά 

ά ρ 

ᾀ τς 

 

El valor J ha estat extret de la taula 908-B89 p. 30, per a perfils simètrics (adendum 

= dedendum), amb angle de pressi· de 20Ü, angle dôh¯lix 0Ü, c¨rregues aplicades 

en les puntes de les dents i radi de finalitzaci· de lôeina 0,25mm. Es contempla 

que tant el material de la roda com el dels pinyons serà el mateix. En la taula el 

valor de 42 dents no surt estrictament, es troba entre el rang de 35 i 55. Per 

seguretat es tria el pitjor cas, el de 35 dents (Figura 19). Dôaquesta manera es 

defineix lôesfor m¨xim al qual estar¨ sotm¯s lôengranatge amb el valor m®s alt 

possible. 
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Figura 19. FACTOR J AGMA 

 
 

Ὂὥὧὸέὶ ὐᵼ ὐ πȟςφ 

 

Amb aquestes dades es procedeix al càlcul de la tensió de treball a la qual estarà 

sotmesa una dent (ůtreball) per esforços de flexió estàtics. 

 

„
ὊὝ Û

ὦά ὅί ὐ

ρρπυȟρ

ςυρρȟπσσσπȟςφ
ρφτȟυσρυυ ὓὖὥ  

 

Si es compara amb el valor del límit elàstic del material („): 

 

„ „                          ςχτȟςςὓὖὥ στπὓὖὥ          

 

Com a conclusió es pot afirmar que lôengranatge aguantar¨ les tensions 

generades pels esforços a flexió ja que la tensió de treball no supera la 

tensió del límit elàstic del material. £s a dir, no sôarribar¨ a la zona pl¨stica del 

material. Sôevitaran falles per deformacions permanents i trencades a la base de 

les dents. 
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4.4 Anàlisi de resistència a fatiga per esforços de  flexió   

 

La dinàmica del funcionament dels engranatges implica que aquests estan 

sotmesos a esforços cíclics i càrregues fluctuants. En la majoria de casos, aquesta 

és la principal causa de fallada. Les càrregues es generen en la base de la dent 

una concentració de tensions tal i com es mostra en la Figura 20.  

 

 
Figura 20. Distribució de tensions en la base de la dent dôun engranatge 

 

Anteriorment sôha calculat la tensi· segons la equaci· de Lewis actualitzada amb 

els coeficients de lôAGMA. Ara es calcular¨ la mateixa tensi· per flexi· (ů) del 

material originada per les condicions de treball en la base de la dent però 

emprant una equaci· totalment emp²rica publicada per lôAGMA: 

 

„        

On:  

Ka ®s el factor dôaplicaci·. T® en compte c¨rregues din¨miques degudes a les 

màquines (sobrecàrregues, variacions inesperades de càrrega, etc). 

Km és el factor de distribució de la càrrega sobre la cara de la dent. Té en compte 

que lôesfor no est¨ uniformement distribuµt ja que hi pot haver una desalineaci· 

axial dels engranatges o una desviació axial de la forma de les dents.  

Ks és el factor de mida. Lôentitat AGMA no ha establert normes o criteris sobre 

aquest factor. Únicament recomanen que per engranatges molt grans es triï un 

valor de 1,25 o 1,5. Per la resta de casos KS adopta un valor de 1. 
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Kv és el factor dinàmic. Considera càrregues dinàmiques (vibracions i impactes) 

produïdes per la inexactitud del perfil (error de transmissions). És funció de la FT 

i de la velocitat perifèrica.  

KB és el factor dôespessor dôanella (espai entre la base de la dent i el centre de 

lôengranatge). Es t® en compte que aquesta part pot entrar en ruptura. El factor KB 

es calcula de la següent manera (Figura 21): 

 
Figura 21. Càlcul del factor d'espessor d'anella (KB) 

 

KI és un factor corrector que te en compte si lôengranatge es boig o no (gira 

lliurement o no). Per engranatge bojos es pren un valor recomanat de 1,42. Per 

engranatges que no siguin bojos el valor de KI és de 1. 

FT és la força tangencial transmesa a la dent 

b ®s lôamplada de la dent  

J és el factor AGMAĚ explicat en lôapartat anterior. 

m ®s el m¸dul de lôengranatge. 

 

A continuaci· sôexposa el m¯tode dôaplicaci· de lôanterior equaci·. 
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Factor Kv o factor dinàmic 

 

 
Figura 22. gràfics empírics del factor dinàmic. [Font:AGMA] 

 

Per a una velocitat de 4,3m/s, i un valor de Qv = 6 (precisi· del muntatge, sôagafa 

un valor petit per seguretat) Kv val: 

 

Kv = 0,73 

 

 

Factor Km: factor de distribució de la càrrega 

La càrrega no es distribueix de forma uniforme al llarg de la dent. Això pot ser 

degut a desalineacions axials de la càrrega, desviacions geomètriques en les 

dents, etc. AGMA presenta una taula que té en compte aquest fenomen i que està 

en funci· de lôespessor de la dent. 
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B = 25 mm 

Km=1,6 

 

Factor KA: factor dôaplicaci· 

Té en compte càrregues dinàmiques com sobrecàrregues, tensions de pic, 

vibracions súbdites. 

 

Ja que la maquinaria no ha dôestar sotmesa a grans in¯rcies amb aturades seques, 

brusques, etc. es tria, per a KA, un valor de: 

KA = 1 

 

Factor Ks: factor de mida 

Per a engranatges petits (D<250 mm), AGMA recomana un valor unitari. Per tant:  

KS=1 

 

Factor KB: factor dôespessor dôanella 

 T® en compte la possibilitat de falla en lôanella (Espai entre el peu de la dent i el 

forat per lôeix). 

 
















































































































































