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Nomenclatura

Simbolo
Qp

Br

Definicién

Angulo de presion normal de referencia.

Angulo de inclinacion de referencia del dentado en transmisiones de engra-
najes cilindrico-helicoidales.

Coordenada paramétrica superficial generalizada de caracterizacion longi-
tudinal de la cremallera de tallado, en el caso de transmisiones de engra-
najes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales, o de caracterizacion angular
de la fresa circular de tallado, en el caso de transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos.

Coordenada paramétrica superficial de caracterizacion de la superficie acti-
va del pinon (i = 1) o de la rueda (i = 2) de una transmision de engranajes
cilindricos en la direcciéon longitudinal del diente.

Coordenada paramétrica superficial de caracterizacion angular de la super-
ficie activa concava de los dientes de la rueda dentada de una transmision
de engranajes cilindrico-curvilineos.

Coordenada paramétrica superficial de caracterizacion angular de la super-
ficie activa convexa de los dientes de la rueda dentada de una transmision
de engranajes cilindrico-curvilineos.

Coordenada paramétrica superficial generalizada de caracterizacion del bor-

de de cabeza del perfil de tallado de transmisiones de engranajes cilindricos.
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Nomenclatura

U BENDING

O coNTACT

i

(1),

bce

bcov

waB

wpe

Coordenada paramétrica superficial de caracterizacion del borde de cabeza
del perfil concavo (i = CC) o convexo (i = CV) de tallado, en el caso
de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, o del perfil izquierdo
(i = CC) o derecho (i = C'V) de tallado, en el caso de transmisiones de
engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales.

Radio de acuerdo de la seccion transversal de la herramienta de tallado de
las transmisiones de engranajes cilindricos.

Tension de flexion en la base del diente (Von Mises) en la rueda dentada
de una transmision de engranajes cilindricos.

Tension de contacto (Von Mises) en la rueda dentada de una transmision
de engranajes cilindricos.

Coeficiente de Poisson del material del pinon (i = P) o de la rueda (i = G)
de una transmision de engranajes cilindricos.

Parametro generalizado del movimiento.

Angulo de rotacion del pifién (i = 1) o de la rueda (i = 2) de una transmi-
sion de engranajes cilindricos.

Posicion angular del pinén en el punto de discretizacion i del algoritmo de
anéalisis del contacto del diente.

Parametro generalizado del movimiento correspondiente a la posicion z =
W/2 de la superficie activa concava de los dientes de la rueda dentada de
una transmision de engranajes cilindrico-curvilineos.

Parametro generalizado del movimiento correspondiente a la posicion z =
W/2 de la superficie activa convexa de los dientes de la rueda dentada de
una transmision de engranajes cilindrico-curvilineos.

Velocidad angular de rotaciéon del engranaje durante el proceso de tallado.
Velocidad angular de rotacion de la fresa circular de tallado de las trans-

misiones de engranajes cilindrico-curvilineos.



Nomenclatura

A7

A¢s (1)

’A(bQ (¢1) ’max

AFE

Apf

(@pf ) optimal

htr

Error de alineacion angular en el plano horizontal entre los ejes de rotacion
en una transmision de engranajes cilindricos responsable de que dichos ejes
de rotacion se crucen en el espacio.

Error de alineacién angular en el plano vertical entre los ejes de rotaciéon
en una transmision de engranajes cilindricos responsable de que dichos ejes
de rotacion se intersecten en el espacio.

Funcién de errores de transmision.

Nivel maximo de la funcién de errores de transmision.

Error de montaje en la distancia entre ejes de rotaciéon en una transmision
de engranajes cilindricos.

Altura de cabeza o addendum.

Coeficiente de parabola caracteristico del rebaje de cabeza de la herramien-
ta de tallado de una transmisioén de engranajes cilindricos.

Coeficiente de parabola caracteristico del rebaje de cabeza de la herramien-
ta de tallado de transmisiones de engranajes cilindricos con transferencia
de carga entre parejas de dientes optimizada.

Altura de pie o dedendum.

Altura caracteristica del rebaje de cabeza de la herramienta de tallado de
transmisiones por engranajes cilindricos.

Relacion de transmision de una transmision de engranajes cilindricos.
Moédulo del engranaje.

Relacion de apoyo.

Niumero de posiciones angulares del pinon del algoritmo de anélisis del
contacto del diente.

Radio primitivo del engranaje de una transmisiéon de engranajes cilindricos
considerada.

Radio primitivo del pinén (z = 1) o de la rueda (i = 2) de una transmision

de engranajes cilindricos considerada.
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Nomenclatura

tr

ucc

Ucyv

Vmc

VRC

El

Espesor del aro bajo los dientes del elemento de una transmision de engra-
najes cilindricos.

Coordenada paramétrica superficial generalizada de caracterizacion del per-
fil de tallado de las superficies activas de transmisiones de engranajes cilin-
dricos.

Coordenada paramétrica superficial de caracterizacion de la superficie acti-
va del pinion (i = 1) o de la rueda (i = 2) de una transmision de engranajes
cilindricos en la direccién longitudinal del perfil transversal del diente.
Coordenada paramétrica superficial de caracterizacion de la superficie con-
cava de tallado, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-
curvilineos, o de la superficie izquierda de tallado, en el caso de trans-
misiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales.
Coordenada paramétrica superficial de caracterizacion de la superficie con-
vexa de tallado, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-
curvilineos, o de la superficie derecha de tallado, en el caso de transmisiones
de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales.

Velocidad lineal de desplazamiento de la fresa circular de tallado de trans-
misiones de engranajes cilindrico-curvilineos.

Velocidad lineal de desplazamiento de la cremallera de tallado de transmi-
siones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales.

Distancia nominal entre ejes de rotaciéon en una transmisiéon de engranajes
cilindricos.

Distancia operativa entre ejes de rotacion en una transmision de engranajes
cilindricos.

Modulo de elasticidad del material del pinén (i = P) o de la rueda (i = G)
de una transmision de engranajes cilindricos.

Numero de dientes del pinon (i = P) o de la rueda (i = G) de una trans-

mision de engranajes cilindricos.
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VII

Nm'in

(Np)mm

Rc

(RC )l'im

(RC ) optimal

Nimero minimo de dientes de un engranaje cilindrico en condiciones libres
de penetracion o socavamiento.

Nimero minimo de dientes del pinén de una transmision de engranajes
cilindricos en condiciones libres de interferencia.

Radio de generacion de la fresa circular de tallado de transmisiones de
engranajes cilindrico-curvilineos.

Radio de generacion limite de la fresa circular de tallado de transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos.

Radio de generacion 6ptimo de la fresa circular de tallado de transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos.

Par torsor aplicado al pinén de una transmision de engranajes cilindricos.

Anchura de cara del engranaje cilindrico.






Capitulo 1

Introduccién y objetivos

El presente documento recoge la memoria del trabajo de investigacion de fin de periodo
formativo del Doctorado en Tecnologias Industriales. Dicho trabajo de investigacion se ha
desarrollado en el seno del Grupo de Investigacion de Transmisiones Avanzadas de Engranajes
(GITAE) adscrito al Departamento de Ingenieria Mecanica (DIMEC) de la Universidad
Politécnica de Cartagena (UPCT).

Las transmisiones por engranajes constituyen el tipo de transmisiones mecanicas més
ampliamente empleadas para transmitir movimiento y potencia desde un eje giratorio hasta
otro. Se caracterizan por una relaciéon de velocidad constante e independiente de la carga
transmitida, por su seguridad de funcionamiento y larga duracion, asi como por sus dimen-

siones reducidas y elevado rendimiento.

1.1. Un poco de historia

El arte y ciencia de las transmisiones de engranajes se remonta a la época precristiana
hace mas de 2000 anos. Los primeros testimonios escritos sobre engranajes corresponden a
Aristoteles y datan del siglo IV A.C. Sin embargo, la reliquia més antigua que ha sobrevivido
hasta nuestros dias que incorpora engranajes es el mecanismo de Antikythera, el cual data

del ano 87 A.C. e incorpora una transmision diferencial de engranajes epicicloidales cuya
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disposicion constructiva es extremadamente compleja. Por otro lado, practicamente la tota-
lidad de las autoridades coinciden en atribuir la aparicién de las transmisiones de engranajes
a Arquimedes alrededor del ano 250 A.C., quien invent6 el tornillo sinfin que imprimia un

movimiento de rotacién a una rueda dentada.

A lo largo de los siglos posteriores, las transmisiones de engranajes fueron aplicadas como
elementos constructivos en maquinaria de trabajo, de medida de distancias o de tiempo.
Algunos ejemplos de dichas aplicaciones son astrolabios, relojes astronémicos (1330) o relojes
mecanicos (1364) entre otros. Sin embargo, no fue hasta mediados del siglo XIV cuando las

transmisiones de engranajes sufren un gran avance tecnologico.

En el periodo temporal comprendido entre 1450 y 1750 se establecieron las bases matema-
ticas para la definicién de los perfiles de dientes de engranajes y de formulacion de la teoria
de engranajes. A Albrecht Diirer se le atribuye el descubrimiento de la forma epicicloidal en
el ano 1525. Posteriormente, en el ano 1694 Philip de la Hire desarrollo el perfil epicicloidal
y recomendo6 el empleo de la curva de evolvente como perfil de dientes de engranajes, aunque
esto ultimo no fue usado en la préactica hasta 150 anos después. Por ultimo, Leonard Euler
desarroll6 la ley de accion conjugada en el ano 1754, y con ello sent6 las bases de la teoria

de engranajes moderna.

Desde la Revolucion Industrial hasta mediados del siglo XIX la ciencia de las transmisio-
nes de engranajes se encontraba en su época dorada. Durante esos anos, las transmisiones
de engranajes se diseiaban atendiendo a principios cientificos. En el ano 1893 Wilfred Le-
wis propuso una expresion analitica de calculo de las tensiones en la base de los dientes de
engranajes, la cual sigue siendo utilizada todavia en nuestros dias en los procesos de diseno

de transmisiones de engranajes.

A lo largo del siglo XX la apariciéon de nuevos inventos conllevo la utilizacion de las
transmisiones de engranajes en nuevas aplicaciones. En los primeros anos de este siglo, el
desarrollo de la turbina de vapor de reaccion conllevo la aparicion de reductores de engranajes
de ejes paralelos. En el ano 1916 se inici6 la época del desarrollo de maquinaria-herramienta

de fabricacion de engranajes. La apariciéon del automovil implicé la necesidad de nuevas
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transmisiones de engranajes mas precisas y de funcionamiento mas silencioso. A pesar de
que en el ano 1916 las transmisiones de engranajes hipoides eran capaces de ser mecanizadas,
no fue hasta el ano 1926 cuando se empezaron a emplear por primera vez en automoviles.
La aparicion de lubricantes especiales con aditivos antidesgaste en los anos 20 permitio su
uso en esta tipologia de transmisiones mecénicas.

Entre los anos 1920 y 1930 fueron desarrollados los aceros de alta resistencia aplicados
a transmisiones de engranajes. Las técnicas de endurecimiento superficial en caja fueron
introducidas en la década de los anos 30, mientras que la técnica de endurecimiento por
induccion aparecié en los anos 50. En los anos 60 la aparicion de los procesos de colada en
vacio permitié la obtencion de aceros de composicion muy controlada, lo cual permitio a
su vez prolongar la vida de las transmisiones de engranajes mecanizadas en esta clase de

materiales.

1.2. Justificaciéon del trabajo

El presente trabajo fin de periodo formativo de Doctorado (TFPFD) tiene como objetivo
fundamental el estudio, anélisis y optimizacion de una tipologia de transmision mecanica
de engranajes cilindricos con dentadura curvilinea, asi como la valoracién de su comporta-
miento para la transmision de potencia frente a transmisiones clasicas mediante engranajes
cilindrico-rectos o helicoidales. La Figura [[L2.T] muestra un modelo 3D de este tipo de trans-
misién mecanica.

Las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos externos se emplean para la transmision
de potencia mecanica entre ejes paralelos. Se caracterizan por estar formados por dientes
rectos y paralelos al eje del arbol sobre el cual se encuentran instalados, y constituyen la
tipologia de transmisiones por engranajes mas simple de todas, motivo por el cual es la mas
utilizada si los requisitos de diseno lo permiten. Esta clase de transmisiéon mecanica solamente
imprime cargas radiales sobre los cojinetes que sustentan los arboles sobre los cuales se

encuentran instalados los engranajes que la integran. Generalmente, las transmisiones de
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Figura 1.2.1: Modelo 3D de una transmisiéon de engranajes cilindricos de dentado curvilineo.

engranajes cilindrico-rectos operan con velocidades de rotaciéon reducidas, aunque puede
trabajar con casi cualquier régimen de giro si el nivel de ruido de funcionamiento no es un

requisito de diseno importante. La ley de engrane de esta clase de transmisién fue propuesta

por Robert Willis en el ano 1832.

Las transmisiones de engranajes cilindrico-helicoidales externos también se emplean para
la transmision de potencia mecanica entre ejes paralelos. Esta clase de transmision mecanica
estd formada por dientes que forman un angulo agudo con respecto al eje del arbol sobre el
cual se encuentran instalados y se caracterizan por un proceso de engrane durante el contacto
entre parejas de dientes mas uniforme y gradual que el correspondiente a las transmisiones de
engranajes cilindrico-rectos, de modo que los esfuerzos a los que se ven sometidos sus dientes
y su nivel de ruido de operacion son mas reducidos que los correspondientes a estas ultimas.
Sin embargo, esta clase de transmision mecanica imprime cargas tanto radiales como axiales
sobre los cojinetes que sustentan los arboles sobre los cuales se encuentran instalados los

engranajes que la integran; solamente las transmisiones de engranajes cilindrico-helicoidales
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de doble dentado no imprimen cargas axiales. Las transmisiones de engranajes cilindrico-
helicoidales son capaces de operar con velocidades de rotacion mucho mas elevadas que las
transmisiones de engranajes cilindrico-rectos.

Las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales con perfil de
evolvente, propuestos por primera vez por Leonard Euler (véase Apartado [[1), poseen un
campo de aplicacion en la industria muy amplio debido a las miltiples ventajas que supone

su uso, algunas de las cuales aparecen enunciadas en los siguientes puntos:

= Las herramientas de generacion de esta clase de transmisiones de engranajes cilindricos

pueden ser producidas con una alta precision.

» Resulta sencillo variar el espesor del diente y proporcionar una distancia entre centros
no estandar, modificando para ello los ajustes de las méquinas herramientas empleadas

en la generacion de las transmisiones de engranajes.

= Las transmisiones de engranajes cilindricos no estandar puede ser generadas haciendo
uso de las mismas herramientas empleadas en la generaciéon de las transmisiones de

engranajes estandar.

= Un cambio en la distancia entre centros no da lugar a errores de transmision, siempre

dentro de unos limites.

» Las transmisiones de engranajes cilindricos con perfil de evolvente poseen un contacto
superficial de tipo lineal en condiciones ideales de engrane sin errores de alineaciéon o
deformaciones, de manera que constituyen una clase de transmision mecénica con una

elevada capacidad de carga.

Sin embargo, como principal inconveniente, las transmisiones de engranajes cilindricos con
perfil de evolvente resultan muy sensibles a errores de alineacion angular entre los ejes que
las integran, ya que dichos errores dan lugar a que el contacto se desplace al borde de las
superficies con las consiguientes elevadas tensiones de contacto que pueden dar lugar al fallo

prematuro de la transmisiéon. Por este motivo, resulta necesario localizar el contacto entre
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ambos elementos dentados, lo cual puede lograrse mediante la aplicaciéon de un proceso de
abombamiento longitudinal de la superficie de uno de ellos, generalmente el pinén debido a
su menor niumero de dientes.

Las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos externos constituyen una genera-
lizacion de las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos. Este tipo de transmisiones de
engranajes cilindricos fue propuesto por primera vez por Shue-Tseng Liu en el ano 1988 [,
presentando las principales caracteristicas y ventajas frente a otros tipos de transmisiones
de engranajes cilindricos. Asi mismo, en [I] se expone el procedimiento de mecanizado y las
principales aplicaciones industriales de esta clase de transmisiéon mecanica. Ademés de Shue-
Tseng Liu, diversos autores han publicado una amplia variedad de trabajos [2] 3], 4l 5] [6] en
los cuales exponen las principales ventajas que supone el empleo de transmisiones de engra-
najes cilindrico-curvilineos frente a transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-

helicoidales. Dichas ventajas aparecen expuestas en los siguientes puntos:

1. Mayor resistencia mecanica a la flexion y al contacto superficial de los dientes de la

transmision de engranajes.

2. Componente axial de la fuerza de contacto resultante de la transmisiéon de un par

mecéanico nula.
3. Mejores condiciones de lubricacion.
4. Mayor grado de recubrimiento.

5. Los errores de transmision son reducidos y poco sensibles frente a desalineaciones de
tipo angular entre los ejes de los engranajes como consecuencia del contacto puntual
entre las superficies activas de sus dientes, de modo que los niveles de ruido y vibracion

de operacion son muy reducidos.

6. La reducida capacidad de carga de la transmision de engranajes, la cual se encuentra

limitada como consecuencia del contacto puntual que se establece entre las superficies
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activas de sus dientes, puede incrementarse con la selecciéon adecuada del radio nominal

de la herramienta de tallado.

Sin embargo, la mayor parte de dichas ventajas no han sido suficientemente justificadas por
los autores mediante la utilizacion de un procedimiento de diseno integral que incluya la
generacion virtual de la geometria de los engranajes cilindricos de dentadura curvilinea, la
simulacién del engrane y el andlisis del contacto asi como el andlisis tensional mediante el
método de elementos finitos a lo largo de todo el ciclo de engranaje, constituyendo éste el

objetivo fundamental del presente trabajo.

1.3. Andlisis del estado de arte

Como ya se indico con anterioridad en el Apartado [[2] las transmisiones de engrana-
jes cilindricos de dentadura curvilinea han sido objeto de investigacion durante los ultimos
anos, puesto que aparentemente presentan ciertas ventajas con respecto a la utilizacion de
transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y helicoidales. En |2} [4] se propuso el modelo
mateméatico de generacion de la geometria de las superficies de los dientes, las condicio-
nes necesarias para evitar el fenémeno de penetracion en la base del diente, asi como las
caracteristicas de contacto superficial de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos
fabricadas por medio de un fresa cortadora. Las principales conclusiones relativas a este con-
junto de trabajos fueron, por un lado, que la seccion media de las superficies activas de los
dientes de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos es la regiéon donde se localiza
el fenomeno de penetracion con mayor facilidad y, por otro lado, que esta clase de transmi-
siones mecénicas no es sensible a desalineaciones axiales, es poco sensible a desalineaciones
por errores de montaje, la trayectoria de contacto se localiza en las proximidades de la region
media de la superficie activa de los dientes y la longitud del eje mayor de la elipse de contacto
es directamente proporcional al radio nominal de la fresa cortadora.

Por otro lado, en [3] se propuso el modelo mateméatico y se simularon las lineas de

accion de una transmision de engranajes cilindrico-curvilineos fabricada por medio de una
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muela cortadora. Asimismo, en el mismo trabajo fue llevada a cabo la comparacion entre los
perfiles derivados de la simulacion numérica del modelo matematico de dicha transmision de
engranajes y los perfiles correspondientes a una rueda dentada cilindrico-curvilinea fabricada

en nylon, resultando muy proéximos entre si los perfiles correspondientes.

En [5 [6], se estudio el modelo mateméatico de generacion de la geometria de las super-
ficies de los dientes, las condiciones para evitar el fenémeno de penetracion del perfil y las
caracteristicas de contacto superficial de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos
fabricadas por medio de un tornillo sinfin tipo ZN, herramienta equivalente a una fresa
madre. En esta ocasion, las principales conclusiones fueron, por un lado, que el fenémeno
de penetracion posee una mayor facilidad de aparicion sobre las superficies convexas de los
dientes de engranajes cilindrico-curvilineos que sobre las correspondientes superficies conca-
vas y, por otro lado, que el nivel de los errores de transmision bajo condiciones ideales de
ensamblaje no es nulo, pero si muy reducido, y que éste decrece con el radio primitivo del

pinén y de la rueda que integran la transmision de engranajes.

Por tltimo, en [7] se propuso un modelo matemaético para la generacion de la geometria
de las superficies de los dientes y para el estudio de las caracteristicas del contacto superfi-
cial en transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos fabricadas por medio de una fresa
cortadora cuyo perfil de tallado es un arco de circulo. Las principales conclusiones relativas
a este trabajo fueron la gran sensibilidad de este tipo de transmisiones de engranajes frente
a la variacion de la distancia entre los ejes de los elementos que la integran, la posibilidad
de introducir funciones de errores de transmisiéon predisenadas de tipo paraboélico mediante
la variaciéon de las radios de los perfiles de generacion de las superficies activas de los dientes
y, por ultimo, la posibilidad de incrementar significativamente la superficie de las elipses de
contacto, por un lado, mediante la reduccion del radio de los perfiles de generacion de las
superficies activas de los dientes y, por otro lado, mediante el incremento del radio de tallado

de la fresa cortadora.
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1.4. Objetivos

Los principales objetivos que se pretenden alcanzar con el desarrollo del presente trabajo

son los siguientes:

1. Analisis de las ventajas e inconvenientes que ofrece el empleo de transmisiones de
engranajes cilindricos formados por dientes con forma geométrica curvilinea frente a

transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales.

2. Verificacion de los resultados y conclusiones acerca de las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos recogidos en los diversos trabajos analizados en el apartado [[3]

del presente trabajo.

3. Estudio de optimizacion de la transferencia de carga entre parejas de dientes de los tres
tipos de transmisiones de engranajes cilindricos analizadas por medio de la aplicaciéon

de un proceso de rebaje de punta de cabeza.

4. Analisis del estado tensional a flexion y contacto bajo carga de los tres tipos de trans-

misiones de engranajes cilindricos estudiados en el presente trabajo.

5. Estudio del sentido de rotacién de operacion mas favorable de las transmisiones de
engranajes cilindrico-curvilineos, en vista de la diferencia existente entre las curvaturas
correspondientes a las superficies activas concava y convexa de los dientes que las
integran, con objeto de conocer si la superficie activa conductora de los dientes de un

engranaje cilindrico-curvilineo debe ser la concava o la convexa.

1.5. Metodologia y fases del trabajo

La metodologia empleada en el desarrollo del presente trabajo, asi como las distintas

fases que lo integran, se resume a continuacion:

1. Estudio de los fundamentos teoricos relativos a la teoria de engranajes moderna, gene-

racion virtual de transmisiones mecanicas de engranajes, técnicas computacionales de
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simulacion del engrane y andlisis del contacto, asi como la generacién automética de
modelos de elementos finitos que permitan llevar a cabo el andlisis tensional de dichas

transmisiones mecanicas.

. Generacion computacional de transmisiones de engranajes cilindrico-rectos, cilindrico-

helicoidales y cilindrico-curvilineos.

Aplicacion de un procedimiento de optimizacion de la geometria de las superficies
activas de los dientes de los engranajes de transmisiones de engranajes cilindricos por

medio de un proceso de rebaje de punta de cabeza.

Aplicacion de un procedimiento computacional de simulacion del engrane y anéalisis del
contacto sobre las transmisiones de engranajes cilindricos previamente optimizadas, asi
como estudio de la influencia de los patrones de contacto frente a posibles errores de

fabricacion, alineacion y/o montaje.

Generacion y andlisis mediante el método de los elementos finitos de los modelos de
las transmisiones de engranajes cilindricos estudiadas e investigacion de la evolucion

de las tensiones de flexion y contacto a lo largo del ciclo completo de engrane.

Analisis de los resultados numeéricos obtenidos y formulacién de las conclusiones del

trabajo.

Estructura y planteamiento

El presente trabajo de investigacion se ha estructurado en los siguientes capitulos:

Capitulo 1. Introducciéon y objetivos.

Capitulo 2. Fundamentos teoricos de la generaciéon de transmisiones de engranajes

cilindricos.



1.6 Estructura y planteamiento 11

= Capitulo 3. Herramientas computacionales para el diseno de transmisiones avanzadas

de engranajes.
» Capitulo 4. AnAlisis tensional de transmisiones de engranajes cilindricos.

= Capitulo 5. Conclusiones.

En el Capitulo 1 han sido introducidos la justificacion de la realizacion del presente
trabajo fin de periodo formativo de Doctorado, el anélisis del estado del arte en materia de
transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos y la exposicion de los objetivos a alcanzar
y de las distintas fases que integran la realizacion de dicho trabajo.

En el Capitulo 2 se van a exponer los fundamentos tedricos en los cuales se sustenta la
generacion virtual por ordenador de transmisiones de engranajes cilindricos. Concretamente,
se lleva a cabo el desarrollo de las expresiones analiticas que representan las superficies
activas y de entalle de los dientes de las transmisiones de engranajes cilindricos analizadas.
Posteriormente, las expresiones analiticas obtenidas han sido implementadas numeéricamente
a través de un codigo de programacion para su obtencion a través de un ordenador.

En el Capitulo 3 han sido expuestas las principales herramientas computacionales em-
pleadas en el diseno de transmisiones avanzadas de engranajes. Fundamentalmente, dichas
herramientas son algoritmos de anélisis del contacto del diente y de generacion de modelos
de elementos finitos de transmisiones de engranajes cilindricos.

En el Capitulo 4 han sido presentados los anélisis tensionales de un conjunto de casos
de transmisiones de engranajes cilindricos. En primer lugar, ha sido optimizado el proceso
de transferencia de carga entre parejas de dientes de cada uno de los casos de transmisiones
de engranajes cilindricos objeto del presente trabajo. Posteriormente ha sido llevada a cabo
la simulacion del engrane de cada una de las transmisiones previamente optimizadas. Por
ultimo, han sido comparadas entre si las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos
con las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales desde el punto
de vista tensional para unas determinadas solicitaciones mecanicas y de montaje. Adicional-

mente, se ha estudiado la sensibilidad del comportamiento mecénico de las transmisiones de
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engranajes cilindrico-curvilineos frente a distintos radios de tallado de la fresa generadora de
las mismas.

En el Capitulo 5 se recogen las principales conclusiones de la realizacion del presente
trabajo a partir de los resultados numeéricos obtenidos, asi como las lineas de trabajo que se
podrian iniciar tomando como punto de partida el presente trabajo fin de periodo formativo

de Doctorado.



Capitulo 2

Fundamentos tedricos de la generacion

de engranajes cilindricos

En el presente capitulo se describen los procedimientos de generacion de engranajes ci-
lindricos de perfil de evolvente de circulo asi como la geometria y movimientos de las he-
rramientas involucradas en el proceso. Teniendo en cuenta que uno de los objetivos de este
trabajo es la generacion virtual por ordenador de estas transmisiones, se derivaran las expre-
siones analiticas de las superficies de los dientes de las distintas transmisiones de engranajes,
presentando los sistemas de coordenadas empleados y las matrices de transformacion de

coordenadas utilizadas.

2.1. Generaciéon de engranajes cilindrico-rectos

El tallado de engranajes cilindrico-rectos se basa en un proceso de generacion haciendo
uso de una fresa madre, que simula el movimiento de rodadura sin deslizamiento de una cre-
mallera generadora sobre el cilindro primitivo del elemento de la transmision que se fabrica.
Por tanto, la superficie de los dientes de los engranajes se obtiene como la envolvente de la
familia de superficies de la cremallera en las sucesivas posiciones durante el proceso de gene-

racion. Adicionalmente, durante el proceso de tallado, la cremallera describe un movimiento

13
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oscilatorio lineal de avance a lo largo del eje del elemento dentado de la transmisiéon que esta
siendo generado.

El procedimiento de generacion de engranajes cilindrico-rectos descrito anteriormente se
muestra representado esqueméaticamente en la Figura 2.IT.Il Tal como se observa en dicha
figura, durante el proceso de fabricacion el cilindro primitivo del engranaje que esta siendo
tallado es tangente al plano primitivo de la cremallera. Asimismo, el engranaje que esta
siendo tallado gira con una velocidad angular wgp, mientras que la cremallera se desplaza
con una velocidad vpc. En virtud de la condiciéon de rodadura sin deslizamiento entre el
plano primitivo de la cremallera y el cilindro primitivo del engranaje, se establece que la

relacion entre la velocidad angular wgp v la velocidad de traslacion vge, viene dada por

2.2. Generaciéon de engranajes cilindrico-helicoidales

Al igual que en el caso anterior, el tallado de engranajes cilindrico-helicoidales se basa
en un proceso de generacién haciendo uso de una fresa madre, que simula el movimiento
de rodadura sin deslizamiento de una cremallera generadora sobre el cilindro primitivo del
elemento de la transmision que se fabrica. Sin embargo, en este caso, el plano del perfil
de la cremallera generadora esta inclinado con respecto a un plano perpendicular al eje de
rotacion del engranaje helicoidal un determinado dngulo conocido como angulo de hélice (3,,.
Una representacion esquemética del procedimiento de generacion de engranajes cilindrico

helicoidales aparece recogido en la Figura 2211

2.3. Generacion de engranajes cilindrico-curvilineos

El tallado de engranajes cilindricos de dentadura curvilinea considerado en el presente
trabajo se basa en un proceso de generacion haciendo uso de una fresa circular. Al igual que

en el caso del tallado por cremallera, en este tipo de proceso la superficie de los dientes de los
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Figura 2.1.1: Esquema del procedimiento de fabricaciéon de engranajes cilindrico-rectos.

engranajes se genera como envolvente de la familia de posiciones adoptadas por la superficie
de la fresa circular en su movimiento relativo de rodadura sin deslizamiento sobre el cilindro
primitivo del elemento de la transmision que esta siendo fabricado. Adicionalmente, durante
el proceso de tallado, la fresa circular gira en torno a su propio eje con una velocidad angular

wyco, la cual depende exclusivamente de la velocidad de corte.

En esta ocasion, como resultado del procedimiento de tallado descrito se obtienen unos
engranajes en las que las superficies de sus dientes presentan una geometria curvilinea
concava-convexa. Una transmision de engranajes curvilineos generados mediante una sola
fresa cortadora presenta un contacto de tipo puntual, estando el contacto méas localizado

cuanto menor es el radio del cortador disminuyendo de esta manera la sensibilidad de la
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Figura 2.2.1: Esquema del procedimiento de fabricacion de engranajes cilindrico-helicoidales.

transmision frente a errores de alineacion y/o montaje. La obtencion de un contacto de esta
naturaleza tiene su origen en las diferencias existentes entre los radios de curvatura de las
superficies concava (cuchilla interior) y convexa (cuchilla exterior) de la fresa circular, res-
ponsables de generar las superficies convexas y concavas, respectivamente, de los dientes de
los engranajes. La Figura 2.3.1] muestra una representacion esquematica del procedimiento

de tallado de engranajes cilindrico-curvilineos.

Por 1ltimo, la relacién matematica que representa la condicion de rodadura sin desliza-
miento entre el cilindro primitivo del engranaje y el plano primitivo de la fresa circular viene

dada por

VMO = WEBT) (2.2)



2.4 Modelos matemdticos para la generacion computacional de engranajes cilindricos 17

B

Figura 2.3.1: Esquema del procedimiento de fabricacion de engranajes cilindrico-curvilineos.

2.4. Modelos matematicos para la generacién computacio-

nal de engranajes cilindricos

En el presente apartado se describen los modelos matematicos empleados para la genera-
cion virtual y simulacion computacional del contacto entre las superficies de los dientes de los
engranajes correspondientes a los distintos tipos de transmisiones investigadas: (i) transmi-
siones de engranajes cilindrico-rectos, (ii) transmisiones de engranajes cilindrico-helicoidales,

y (iii) transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos.
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2.4.1. Seccion transversal de la herramienta de tallado

En este apartado se describe la seccion transversal de las cuchillas de tallado de los
engranajes correspondientes a los tres tipos de transmisiones cilindricas objeto de estudio en

el presente trabajo. La citada seccion transversal aparece representada en la Figura 2.4.1].

Zee

(Cr)ect (Crey

Figura 2.4.1: Seccién transversal de las herramientas de tallado de las transmisiones de

engranajes cilindricos.

Los pardmetros que definen la seccion transversal de las cuchillas de tallado son los

siguientes:
= Modulo de la transmision de engranajes, m,,.

= Altura de cabeza o addendum, a.

a=m, H (2.3)

s Altura de pie o dedendum, b.
b=125m, ' (2.4)

= Angulo de presion normal de referencia, a,.

'Caso de transmisiones de engranajes estandar.
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= Radio de acuerdo p.

Para la definicion analitica de las superficies generadoras de las herramientas de tallado,
se han establecido en la seccién transversal de la misma un total de tres sistemas de referencia

auxiliares, los cuales aparecen representados en la Figura 2.4y descritos a continuacién:

» Sp(xr,yr, zr). Se trata de un sistema de referencia solidario a la seccion transversal
del diente de la herramienta de tallado y cuyo origen Or se localiza en el punto de
interseccion entre el eje de simetria de la seccion transversal y el plano primitivo de la
herramienta de tallado empleada. El eje de coordenadas yr se encuentra dirigido en la

direccion de dicho eje de simetria y orientado en el sentido del addendum.

» Sco(zeo, Yoo, zoc)- Se trata de un sistema de referencia solidario al filo de la superficie
coOncava de la herramienta de tallado, en el caso de las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos, o al filo de la superficie izquierda de la herramienta de tallado,
en el caso de las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico helicoidales.
Su origen O¢¢ se localiza en el punto de interseccion entre el filo de tallado considerado
y el plano primitivo de la herramienta de tallado empleada. El eje de coordenadas yoc¢
se encuentra dirigido en la direcciéon de dicho filo de tallado y orientado en el sentido

del addendum.

» Sov(zev,yov, zov). Se trata de un sistema de referencia solidario al filo de la superficie
convexa de la herramienta de tallado, en el caso de las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos, o al filo de la superficie derecha de la herramienta de tallado,
en el caso de las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico helicoidales.
Al igual que en el caso anterior, su origen Ogy se localiza en el punto de interseccion
entre el filo de tallado considerado y el plano primitivo de la herramienta de tallado
empleada. El eje de coordenadas ycy se encuentra dirigido en la direccion de dicho filo

de tallado y orientado en el sentido del addendum.

Tal como se aprecia en la Figura 2.4.1] la superficie de generacion de la herramienta de
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tallado X7 estd compuesta fundamentalmente por cuatro regiones claramente diferenciadas,

las cuales aparecen descritas a continuacion:

» Superficie céncava de tallado (Xp)cc. Esta superficie es la responsable del tallado del
perfil activo convexo, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos,
o del perfil activo derecho, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-rectos
y cilindrico-helicoidales, de los dientes del engranaje. La seccion transversal de la su-
perficie de tallado considerada en el presente trabajo es un perfil recto, de modo que
la seccion transversal de las superficies activas de los dientes generados serd un perfil
de evolvente. La coordenada superficial paramétrica de caracterizacion de dicho perfil
a lo largo de éste es ucc, cuyo origen es coincidente con el origen Og¢ y cuyo sentido
positivo es coincidente con el sentido positivo del eje de coordenadas yc¢. El rango de
variacion de la coordenada paramétrica superficial uce es el siguiente:

_<b_p(1—senan))<uCC< a (2.5)

Cos (v,

» Superficie convexa de tallado (Xp)cy. Esta superficie es la responsable del tallado del
perfil activo concavo, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, o
del perfil activo izquierdo, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y
cilindrico-helicoidales, de los dientes del engranaje. Al igual que en el caso anterior, la
seccion transversal de la superficie de tallado considerada en el presente trabajo es un
perfil recto y la seccidon transversal de las superficies activas de los dientes generados
sera un perfil de evolvente. La coordenada superficial paramétrica de caracterizacion
de dicho perfil a lo largo de éste es uey, cuyo origen es coincidente con el origen O¢y v
cuyo sentido positivo es coincidente con el sentido positivo del eje de coordenadas yoy .
Debido a la simetria de la seccion transversal del diente de la herramienta de tallado,
el rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial ucy es coincidente con
el rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial uce, el cual aparece

reflejado en la Ecuacion (2.3).
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= Radio del borde de cabeza del perfil concavo de la herramienta (Xr)cc. Este radio de
cabeza es el responsable del tallado de la superficie de entalle entre la superficie de
pie y la superficie activa convexa, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-
curvilineos, o la superficie activa derecha, en el caso de transmisiones de engranajes
cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales, de los dientes del engranaje. El centro del
radio de cabeza es (Cr)cc v la coordenada paramétrica de caracterizacion del mismo
a lo largo de éste es A\g¢, siendo su origen la posicion horizontal y su sentido de giro
antihorario. El rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial Ao es el

siguiente:

oy, < )\CC < g (26)

= Radio del borde de cabeza del perfil convexo de tallado (Xr)cv. Este radio de cabeza es el
responsable del tallado de la superficie de entalle entre la superficie de pie y la superficie
activa concava, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, o la
superficie activa izquierda, en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-rectos
y cilindrico-helicoidales, de los dientes del engranaje. El centro del radio de acuerdo
es (Cr)ov y coordenada paramétrica de caracterizacion de dicho radio de cabeza a lo
largo de éste es Aoy, siendo su origen la posicion horizontal y su sentido de giro horario.
Debido a la simetria de la seccion transversal del diente de la herramienta de tallado,
el rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial Aoy es coincidente con
el rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial ¢, el cual aparece

reflejado en la Ecuacion (2.6).

Por ultimo, se representaran los puntos pertenecientes a cada una de las regiones que
integran la superficie X7 en el sistema de referencia Sr. Para ello, y a efectos de simpli-
ficacion, se va a hacer uso de una tnica nomenclatura para las coordenadas paramétricas
superficiales u y A correspondientes a las superficies de tallado concava y convexa, en el caso
de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, o izquierda y derecha, en el caso de

transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales, todo ello en virtud del
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eje de simetria de la seccion transversal del diente de la herramienta de tallado. Asi pues,
es posible distinguir dos casos claramente diferenciados, que se describen en los siguientes

apartados.

Superficies de tallado de los perfiles activos de los dientes X>p

El vector de posicion de un punto P perteneciente al perfil de una superficie de tallado
representado en un sistema de referencia solidario al mismo y expresado en coordenadas
homogéneas viene dado por la Ecuacion (Z7). En dicha ecuacion, la coordenada paramétrica
superficial u corresponde a la distancia O¢y Poy, en el caso de la superficie de tallado convexa
(transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos) o derecha (transmisiones de engranajes
cilindrico-rectos o cilindrico-helicoidales), o OccPoc, en el caso de la superficie de tallado
concava (transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos) o izquierda (transmisiones de

engranajes cilindrico-rectos o cilindrico-helicoidales).

0

P, P u
riS? (u) = rae” (u) = . (2.7)

1

Por otro lado, las matrices de transformaciéon de coordenadas que resulta preciso aplicar
para la transformacion de coordenadas entre los sistemas de referencia Scc y Scy hasta el

sistema de referencia Sp son respectivamente,

CcosS vy, — Sen q,

Mreoco = (2.8)

)

0
senc,, cosa, O 0

1

0
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CcoS (v,  sen oy,

Moy = (2.9)

)

0 0
0 0

0
—sencq, cosa, 0
1
0

N
- o o 3
3

De este modo, las ecuaciones del perfil de la superficie de tallado en el sistema de referencia

St vienen dadas por:

£y e (u) = Mycorgd® (u) (2.10)
ri ) () = My cyred” (u) (2.11)

Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (2.7) y (2.8) en la Ecuacion (210
y, por otro lado, las Ecuaciones ([27)) y (Z9) en la Ecuacion (2II0), y teniendo en cuenta
ademas la condicion de simetria de la seccion transversal del diente de la herramienta de
tallado, es posible obtener la representacion de la superficie X p en el sistema de referencia
St tras el desarrollo de las operaciones matematicas pertinentes. La Ecuacion ([ZI2]) se
obtiene como resultado de dicho desarrollo matematico.

+ (u sen a, + %mn)

U COS iy
ri) (w) = 150 () = £V (u) = ) (2.12)
1

En la Ecuacion (ZI2) el signo superior (positivo) de la primera componente del vector
de posicion r(TP) corresponde a la superficie de tallado céoncava, en el caso de transmisio-
nes de engranajes cilindrico-curvilineos, o izquierda, en los casos de transmisiones de en-
granajes cilindrico-rectos o cilindrico-helicoidales, mientras que el signo inferior (negativo)
corresponde a la superficie de tallado convexa, en el caso de transmisiones de engranajes

cilindrico-curvilineos, o derecha, en los casos de transmisiones de engranajes cilindrico-rectos

o cilindrico-helicoidales.
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Borde de cabeza del perfil de tallado X

El vector de posicién de un punto P perteneciente al borde de cabeza representado en el

sistema de referencia St se obtiene a través de las expresiones analiticas de caracter vectorial

recogidas en las Ecuaciones (2.13) y (Z14)).

ri) = e 4l (2.13)
ri) =V 4 rlp) (2.14)

Por un lado, los vectores de posicion de un punto P perteneciente al borde de cabeza
representado en un sistema de referencia paralelo al sistema de referencia S y cuyo origen

sea coincidente con el centro del radio de acuerdo Cr aparecen recogidos en las Ecuaciones

2I5) y @I0).

—pCoS A
P) —psen A
r(CF)CC()\) = . (2.15)
1
P COS A
(CF)CV()\) - 0 (2.16)
1

Por otro lado, los vectores de posicion de los centros de los arcos circulares correspon-
dientes a los bordes de cabeza que posee la seccion transversal de las herramientas de tallado

consideradas en el sistema de referencia S aparecen representados en las Ecuaciones (2.17)
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y 2.18).

[ (Zm, — tgan (b— p(1 - senay)) — peosay) |
p(Crlec _ P ; ’ (2.17)
L 1 =
_%mn —tga, (b—p(l —senay,)) — pcos ozn_
plCrev P ; ’ (2.18)
1

Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (2I5) y (ZI7) en la Ecuacion
(213) y, por otro lado, las Ecuaciones (2.I6]) y (2I8) en la Ecuacion (ZI4]), y teniendo en
cuenta ademas la condicion de simetria de la seccion transversal del diente de la herramienta
de tallado, es posible obtener la representacion de la superficie X en el sistema de referencia
St tras el desarrollo de las operaciones matematicas pertinentes. La Ecuacion ([ZI9) se

obtiene como resultado de dicho desarrollo matemaéatico.

F (Zm, —tga, (b—p(1 —senay)) + p(cos A — cos a,))
1—sen))—0b
v () = /! ) (2.19)
0
1

En la Ecuacion (Z.I9)) el signo superior (negativo) de la primera componente del vector de
posicion r(TP) corresponde al radio de acuerdo tangente a la superficie de tallado concava,
en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, o izquierda, en los casos de
transmisiones de engranajes cilindrico-rectos o cilindrico-helicoidales, mientras que el signo
inferior (positivo) corresponde al radio de acuerdo tangente a la superficie de tallado convexa,

en el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, o derecha, en los casos de

transmisiones de engranajes cilindrico-rectos o cilindrico-helicoidales.
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2.4.2. Superficie de las herramientas de tallado

En el presente apartado se representan las superficies de tallado de cada una de las
herramientas de generacion de los distintos engranajes analizados en el presente trabajo en
los sistemas de referencia solidarios a las distintas herramientas empleadas, que se denotaran
de ahora en adelante como Sc(z¢, yo, z0).

El proceso de transformacion de coordenadas desde el sistema de referencia Sr, solidario
a la seccion transversal de las cuchillas de tallado, hasta el sistema de referencia S¢, en el que
se describe la geometria de cada herramienta, resulta diferente para cada tipo de engranaje
cilindrico, debido fundamentalmente a las diferencias existentes entre los procesos de tallado
de cada una de ellos. Las expresiones analiticas que representan el proceso de transformacion

de coordenadas citado para las superficies de tallado aparecen recogidas en las Ecuaciones

220) y @20).

r(0,u) = Mer(0)rl (u) (2.20)
ri’ (60, 3) = Mer(0)r” (V) (2.21)

Tal como se puede apreciar en las Ecuaciones (Z.20) y (221)), en todos los casos analizados
las coordenadas superficiales paramétricas que representan la superficie de la herramienta
de generacion de las transmisiones de engranajes son 6 y u, en el caso de las superficies de
tallado de las superficies activas de los dientes, y 6 y A, en el caso de las superficies de tallado
de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas de los dientes.

En los siguientes apartados se describen los procesos de transformacion de coordenadas

para cada uno de los tres tipos de engranajes cilindricos analizados en el presente trabajo.

Herramienta para el tallado de engranajes cilindrico-rectos

El proceso de transformacion de coordenadas que representa la matriz Mo se muestra

en la Figura 2.4.2] Tal como se aprecia en dicha figura, el proceso de transformacion de
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coordenadas consta de un tnico movimiento de traslacién a lo largo del eje Zo de una

distancia igual a 6.

Figura 2.4.2: Proceso de transformacion de coordenadas desde el sistema de referencia St

hasta el sistema de referencia Sc.

A raiz de lo expuesto en el parrafo anterior resulta posible definir la matriz de transfor-

macién de coordenadas Mo mediante

1000
0100
Mer(6) = (2.22)
0016
0001

Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (212) y (Z22) en la Ecuacion
(220), y, por otro lado, las Ecuaciones (2.19) y (222) en la Ecuacion (2.2]), resulta posible

obtener las expresiones analiticas de las superficies de tallado en el sistema de referencia S¢,
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dadas por las Ecuaciones (2.23) y (2.24)),

+ (u sen qy, + %mn)

P) U CoS arp

rl) (6, u) = , (2.23)
1
F (Zm, —tga, (b—p(1 —senay)) + p(cos A — cosa,))
1—sen)—0b
r) (9, \) = 4 ) (2.24)
0
1

El rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial 6 viene dado por

w 44
- — — 2.2
2<¢9<2 (2.25)

Herramienta para el tallado de engranajes cilindrico-helicoidales

El proceso de transformacion de coordenadas que representa la matriz Mor se muestra
en la Figura2.4.3l Tal como se aprecia en dicha figura, el proceso de transformacion de coor-
denadas consta de un total de dos movimientos fundamentales, los cuales aparecen descritos

a continuacion:
1. Movimiento de traslacion a lo largo del eje Zr una distancia igual a 6.
2. Movimiento de rotacion en torno al eje Yo un angulo igual a f3,.

A raiz de lo expuesto en el parrafo anterior resulta posible definir la matriz de transfor-

macién de coordenadas M7, mediante

cosfB, 0 —senfB, —0Osenp,

Mer@)=| © ! (2.26)

sen f3, cos 3, 6 cos 3,

0 0 0 1

e}
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Figura 2.4.3: Proceso de transformacion de coordenadas desde el sistema de referencia Sy

hasta el sistema de referencia Sc.

Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (212)) y (Z28) en la Ecuacion
(220), y, por otro lado, las Ecuaciones (2.19) y (226) en la Ecuacion (2.2]), resulta posible
obtener las expresiones analiticas de las superficies de tallado en el sistema de referencia S¢,

las cuales vienen dadas por

+cos 3, (u sen v, + %mn) — Osen f3,

P) U COS (v,
ro (0,u) = (2.27)
+sen 3, (u sen a, + %mn) + 0 cos 3,
1

Fcos By, (Emy, —tgay, (b— p (1 —senay,)) + p(cos A — cosay,)) — Gsen 3,

(P)(Q N p(l—sen))—b

r JA) =

¢ Fsen [, (Tm, —tga, (b—p(l —sena,))+ p(cos A —cosa,)) + 0 cos B
P \4 p

1

(2.28)
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El rango de variaciéon de la coordenada paramétrica superficial 6 es

%4 %4
_ (? +tg B, <%mn + atgan)) <f< 5 +tg 5, <%mn +atg ozn) (2.29)

Herramienta para el tallado de engranajes cilindrico-curvilineos

El proceso de transformacion de coordenadas que representa la matriz Mor se muestra
en la Figura [2.4.4l Tal como se aprecia en dicha figura, el proceso de transformacion de
coordenadas consta de un total de tres movimientos fundamentales, los cuales aparecen

descritos a continuacién:
1. Movimiento de traslacion a lo largo del sentido positivo del eje X1 una distancia igual
a Rc.
2. Movimiento de rotacion en torno al eje Y un angulo igual a 6.
3. Movimiento de traslacion a lo largo del sentido negativo del eje X una distancia igual
a Rc.

A raiz de lo expuesto en el parrafo anterior resulta posible definir la matriz de transfor-

macién de coordenadas Mo mediante

cosf@ 0 —send Re(1—cosh)
0 1 0 0
Mcr(0) = (2.30)
senf 0 cosf —Rcosen 6
0 O 0 1

Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (212)) y (Z30) en la Ecuacion
(2.20)), y, por otro lado, las Ecuaciones (2.19) y (2.30) en la Ecuacion (2.21)), resulta posible

obtener la expresion analitica de las superficies de tallado en el sistema de referencia S, las

cuales vienen dadas por

+ cos @ (u sen o, + %mn) + Re (1 — cosf)
U COS (v,

r(6,u) = (2.31)

+senf (u sen «, + %mn) — Rosenf

1
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Figura 2.4.4: Proceso de transformacion de coordenadas desde el sistema de referencia Sp

hasta el sistema de referencia S¢.

F cos b <%mn —tgan, (b—p(l —senay)) + p(cos A — cos ozn))

+ Re (1 — cosf)

1—sen))—b
rd(6,)) = - 4 ) (2.32)
Fsenf <Zm" —tgay, (b—p(1 —senay)) + p(cos A — cos an)>

— Rcsenf

El rango de variaciéon de la coordenada paramétrica superficial 6 es

w

w w
— arcsen = 2he < 0 < arcsen 7 2Ho (2.33)
1—R—c(zmn—|—atgo¢n) 1—R—C(Zmn+atgozn)
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2.4.3. Planteamiento de la ecuacién de engrane

En el presente apartado se va a proceder a plantear una expresion analitica conocida en
la Teoria de Engranajes como ecuaciéon de engrane, la cual constituye la condicién necesaria
de existencia de las superficies de los elementos dentados que integran una transmision de
engranajes. Seguin la citada condicion, la superficie de un engranaje existe si permanece
tangente a la superficie de su herramienta generadora [§].

Conviene senalar como detalle importante que en el presente trabajo no se van a analizar
las condiciones suficientes de existencia de las superficies de los elementos que integran las
transmisiones de engranajes cilindricos bajo estudio, las cuales proporcionan que dichas su-
perficies de hecho permanecen tangentes a las superficies de su correspondiente herramienta
generadora, y, ademas, las superficies de los engranajes son regulares. Las condiciones sufi-
cientes de existencia de la superficie de un engranaje se determinan a través del analisis de
las condiciones de no penetraciéon durante su proceso de tallado. Tal como ya se mencion6
con anterioridad en el Apartado [[.3del presente trabajo, diversos autores han publicado una
serie de trabajos [2] [8, [6] en los cuales se ha llevado a cabo el estudio desde el punto de vista
analitico de las condiciones de no penetracion en el proceso de fabricacion de transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos.

Las expresiones analiticas correspondientes a las ecuaciones de engrane desarrolladas y
propuestas en geometria diferencial aparecen recogidas en las Ecuaciones (2.34)) y (2.35]) para

la superficie activa y de la base del diente, respectivamente.

8r(1P) (91'(1P) .81“&]3)

ar(P) ar(P) ar(P)

Las ecuaciones de engrane presentadas anteriormente relacionan las coordenadas superficiales
paramétricas 0 y u, en el caso de la Ecuacion (234), 0 6 y A, en el caso de la Ecuacion (2.33]),

con el parametro generalizado del movimiento ¢.
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Para llevar a cabo el planteamiento de las Ecuaciones de Engrane (2.34) y (2.35]), resulta
preciso determinar previamente la representaciéon paramétrica de la familia de superficies ge-
nerada en el sistema de referencia solidario al engranaje por la superficie de la herramienta
de tallado X, para lo cual resulta preciso definir un proceso de transformacion de coorde-
nadas desde el sistema de referencia S¢ hasta el sistema de referencia solidario al engranaje
que esté siendo generado, el cual se denominara de ahora en adelante S;(z1,y1, 21). Dicho
proceso de transformaciéon de coordenadas aparece representado de forma esquemética en
la Figura 2.4.5] y de caracteriza por una matriz de transformacion de coordenadas M, la

cual viene dada por

[ cos¢p sen¢g 0 O-
M (6) —sen¢g cos¢p 0 0 (2.36)
0 0 1 0
I 0 0 0 1_
-1 00 —rp¢-
010 1
Mjc() = (2.37)
0 01 0
_O 0 0 1 |
[ cos¢  sen ¢ rp (sen ¢ — ¢ cos (b)-
Mic(¢) = Mus(¢)Myo(9) = (2.38)

0 0 0
0 0 1

0

—sen¢ cos¢ 0 r,(cos¢+ ¢pseno)
1
0

En el caso de que las Ecuaciones (2.34) y (2.35) se satisfagan, entonces la superficie de
envolvente formada por la familia de posiciones adoptadas por la superficie de la cremallera
talladora en el sistema de referencia Sy, la cual se denominara de ahora en adelante por Xy,

existe, y puede ser representada en dicho sistema de referencia por medio de la consideracion

simultanea de las ecuaciones (2.39) y (2.40).
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Figura 2.4.5: Representacion esquemaética del proceso de generacion de engranajes cilindricos

\

\

' (u, 6, ¢) =

27 (u, 0, 9)

i (u, 0, 9)
27 (u, 0, 6)

1

fu,0,0) =0

r" (A, 0, 0) =

2700, 9)

s (X, 0,¢)

270, 0,0)

f(X,0,¢) =0

= Mic(o)r (u, 6)

= Mic(o)rl (A, 6)

(2.39)

(2.40)
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Las ecuaciones (239) y (2.40) constituyen el modelo matematico de las superficies de los
dientes de una rueda dentada de la transmisiéon de engranajes considerada.

A continuacion se procedera a la determinacion analitica de las ecuaciones (2.39)) y (240
correspondientes a cada uno de los tres tipos de engranajes cilindricos analizados en el

presente trabajo.

Engranajes cilindrico-rectos

En virtud de lo todo lo expuesto anteriormente, resulta preciso distinguir dos casos dis-

tintos, los cuales aparecen descritos en los siguientes apartados.

Superficies de los perfiles activos de los dientes. La representacion paramétrica de
la superficie de envolvente X, correspondiente a este caso se obtiene por sustitucion de las
Ecuaciones (2.23)) y (2.38) en la primera ecuacion del conjunto (239). Los resultados de

dicha sustitucion aparecen recogidos a continuacion:

(

xgp)(u, 0,¢) = £cosop (u sen oy, + %mn) + 1w cos ay, sen ¢ + 1, (sen ¢ — ¢ cos ¢)

yﬁp) (u,0,¢) = Fsen ¢ (u sen «, + %mn) + u cos ay, cos ¢ + 1, (cos ¢ + P sen @) (2.41)

2 (u,0,6) =0

\

Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designado por
(247)) resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen la

Ecuacion de Engrane (2.34)). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida

en las Ecuaciones (2:42), (243) y ([2.44).

=+ cos ¢ sen v, + cos o, sen @

3r§P) F sen ¢ sen «, + CoS (v, COS ¢
o= (2.42)
U 0

0
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0
or'? 0
= 2.43
= | (2.43)
0
F sen ¢ (u sen o, + %mn) + u cos v, cos @ + 1P sen ¢
81-(1P) F cos ¢ (u sen av, + %mn) — U COS Qy, SeN @ + T COS @
= (2.44)
0p 0
0

Introduciendo las expresiones analiticas (2.42), (243) y (Z44) en la Ecuacion (2.34),

operando y reordenando términos, es posible obtener la formulacion final de la ecuacién de

engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (2Z.45]).
f(u,0,6) =u—+ Zmn sen oy, F rp¢sen oy, =0 (2.45)

Asi pues, finalmente las Ecuaciones (2Z.41)) y (2.45) constituyen conjuntamente el modelo
matemaético de la superficie de los perfiles activos de los dientes de un engranaje cilindrico-

recto.

Superficies de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas de los
dientes. La representacion paramétrica de la superficie de envolvente ¥4 correspondiente
a este caso se obtiene por sustitucion de las Ecuaciones (2.24)) y (Z38) en la primera ecuacion
del conjunto designado por (2.40). Los resultados de dicha sustitucion aparecen recogidos a

continuacion:
(P T
xy '(\,0,0) =F cosp <—mn —tga, (b—p(l —senay,)) + p(cos A — cos an))
+sen¢ (p(l—sen) —b)+r,(sen¢ — ¢ cos o)
P)()\7 0,¢9) =+ sen¢ <§mn —tga, (b—p(l —sena,)) + p(cos X\ — cos ozn)> (2.46)
+cosg (p(1 —sen) —b) + 1, (cos ¢ + ¢ cos @)
47 (0 0,0) =0

W

\
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Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designadas por
(2.40)), resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen la

Ecuacion de Engrane (235]). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida

en las Ecuaciones (247), (248) y (2.49).

+pcos psena — psen ¢ cos A

ar§P> Fpsen gsen o — pcos @ cos A

= (2.47)
O\ 0
0
0
or'H 0
- (2.48)
00 1
0
_ - -
+ sen ¢ <Zm" —tgay, (b—p(l —senay)) + p(cos A — cos &n))
+cosg (p(1 —sen ) —b) + rypsen ¢
or'H + cos ¢ <£mn —tgay, (b—p(1 —senay)) + p(cos A — cos an)) (2.49)
rele :
¢ —sen¢ (p (1 —sen ) —b) + rpd cos ¢
0
0

Introduciendo las expresiones analiticas (2.47), (248) y (Z49) en la Ecuacion (2.35]),

operando y reordenando términos, es posible obtener la formulacion final de la ecuacién de
engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (Z.50)).

1 - A)—b
f()\’e’¢):%mn_tg@n(b_P(l_Sen)\))—i-p(cos)\—cosozn)—i—p( tsger)l\ )

+£r,0 =0

(2.50)
Asi pues, finalmente las Ecuaciones (2.460) y (250) constituyen conjuntamente el modelo
matemaético de la superficie de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas de

los dientes de un engranaje cilindrico-recto.
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Engranajes cilindrico-helicoidales

Al igual que en el caso anterior, resulta preciso distinguir dos casos distintos, los cuales

aparecen descritos en los siguientes apartados.

Superficies de los perfiles activos de los dientes. La representacion paramétrica de
la superficie de envolvente X, correspondiente a este caso se obtiene por sustitucion de las
Ecuaciones (2.27) y (Z38) en la primera ecuacion del conjunto (239). Los resultados de
dicha sustitucion aparecen recogidos a continuacion:

)
:L’gp) (u,0,¢) = =£ cos ¢ cos 3, (u sen oy, + %mn) — O'sen 3, cos ¢ + u cos o, sen @

+ 7y (sen ¢ — ¢ cos @)
y§P)(“: 0,¢) = F sen ¢ cos B3, <u sen oy, + gmn) +0sen B,sen ¢ +ucosa,cosp  (2.51)

+ 17, (cos ¢ + psen ¢)

\z%P) (u,0,¢) = tsenp, (u sen a;, + %mn) + 6 cos B,

Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designado por
(251) resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen la

Ecuacion de Engrane (2.34)). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida

en las Ecuaciones (252), (Z53) y (2.54).

+ cos ¢ cos 3, sen oy, + cos o, sen @
6r§P) TF sen ¢ cos B3, sen i, + COS (v, COS @ (2.52)
O +sen f3, sen a, '
0
—sen 3, cos ¢
o (P) sen o, sen
219 - P send (2.53)
cos 3,
0
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-$ sen ¢ cos 3, (u sen a, + %mn) + 0sen 3, sen ¢ + u cos v, cos ¢ + 7,¢ sen (b-
8rgp) F cos ¢ cos 3, (u sen «v, + %mn) + 0'sen 3, cos ¢ — u cos ay, sen ¢ + 1P cos @
o 0
L O .
(2.54)

Introduciendo las expresiones analiticas (2.52), [2.53) y (2.54) en la Ecuacion (2.34),

operando y reordenando términos, es posible obtener la formulacion final de la ecuacién de

engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (2.55]).

f(u, 8, ¢) = senay, cos G, (u sen o, + %mn> FOsen 3, sen o, +u cos? oy, cos BpFrppsena,, =0

(2.55)
Asi pues, finalmente las Ecuaciones (Z51]) y (255) constituyen conjuntamente el modelo
matemaético de la superficie de los perfiles activos de los dientes de un engranaje cilindrico-

helicoidal.

Superficies de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas de los
dientes. La representacion paramétrica de la superficie de envolvente ¥4 correspondiente
a este caso se obtiene por sustitucion de las Ecuaciones (2.28)) y (Z38) en la primera ecuacion
del conjunto designado por (2:40). Los resultados de dicha sustitucién aparecen recogidos a

continuacion:

;

xgp)()\, 0, %) = F cos ¢ cos 3, <%mn —tga, (b—p(l —senay,)) + p(cos A — cos an))

—Osen f,cosp+sen¢ (p (1l —sen) —b)+r,(sen¢ — ¢cos )
4 PN, 0, ¢) = + sen ¢ cos B3, (%mn —tgay, (b—p(l —senay)) + p(cos A — cos ozn)>

+ Osen B,sen ¢ + cos ¢ (p (1 —sen \) — b) + 7, (cos ¢ + ¢ sen @)

zﬁp)(/\, 0,0) = Fsen B, (Fm, —tgay, (b—p (1l —senay)) + p(cos A — cosay,)) + 6 cos B,
(2.56)

Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designadas por

(2.50)), resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen la
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Ecuacion de Engrane ([2.35). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida

en las Ecuaciones (2Z57), (Z58) y (2.59).

£pcos ¢ cos Bysen A — psen ¢ cos A
argp) Fpsen ¢ cos B, sen A — pcos ¢ cos A

_ (2.57)
2 £psen B, sen A
0
—sen 3, cos ¢
(P)
or} _ | sen Bp sen ¢ (2.58)
90 cos 3,
0
_ - -
+ sen ¢ cos (3, <Zm" —tgay, (b—p(1 —senay)) + p(cos A — cos an)>
+6senf,sen¢ + cos o (p(1 —sen \) — b) + rpdpsen ¢
or'H + cos ¢ cos Bp <%mn —tgay, (b—p(l —senay)) + p(cos A — cos &n)) (2.59)
50 = :
¢ +6fsenf,cosp —seno (p(1 —sen ) —b) + rydpsen ¢
0
0

Introduciendo las expresiones analiticas (2Z.57), (258) y (Z359) en la Ecuacion (2.35]),

operando y reordenando términos, es posible obtener la formulacion final de la ecuacién de
engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (2Z.60]).

f(A,0,0) =— psen Acos 3, <zmn —tga, (b—p(l —sen))+ p(cos A — cos ozn))
1 (2.60)

T pfsen B,sen A + pcosAcos B, (p (1 —sen\) —b) Frpppsen A =0

Asi pues, finalmente las Ecuaciones (2.56) y (2.60) constituyen conjuntamente el modelo
matemaético de la superficie de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas de

los dientes de un engranaje cilindrico-helicoidal.
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Engranajes cilindrico-curvilineos

Al igual que en los casos anteriores, resulta preciso distinguir dos casos distintos, los

cuales aparecen descritos en el siguiente par de apartados.

Superficies de los perfiles activos de los dientes. La representacion paramétrica de
la superficie de envolvente X, correspondiente a este caso se obtiene por sustitucion de las
Ecuaciones (Z37T)) y (Z38) en la primera ecuacion del conjunto (239). Los resultados de
dicha sustitucion aparecen recogidos a continuacion:

p

ng) (u,0,¢) ==+ cos ¢cosd <u sen v, + %mn) + Recos ¢ (1 — cosf)

+ u cos ay, sen ¢ + 1, (sen ¢ — ¢ cos ¢)

y%P)(u, 0,¢) = F sen ¢ cos b (u sen a, + %mn) — Resen¢ (1 — cos0) (2.61)

+ u cos a, oS ¢ + 1, (cos ¢ + P sen @)

\ng) (u,0,¢) =tsenf (u sen «;, + %mn) — Rosenf

Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designado por
(2.67)) resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen la

ecuacion de engrane (234)). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida

en las Ecuaciones (2:62), (2.63) y (2.64).

=+ cos ¢ cos f sen o, + cos «, sen ¢
6r§P) | Fsen ¢ cos f sen v, + cos a, COSs ¢
= (2.62)
u =+ sen 0 sen o,
0
F cos ¢ sen 0 (u sen o, + %mn) + R¢ cos¢psent
8rgp) + sen ¢ sen @ (u sen oy, + %mn) — Rosengsenf (2.63)
90 + cosd (u sen o, + %mn) — R¢ cos '
0
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F sen ¢ cos <usenan + %mn> — Resen ¢ (1 — cos ) + u cos au, cos ¢

+ rp¢sen ¢
') _ | Feosdeos 7 (u sen oy, + %mn> — Recos ¢ (1 — cos ) — ucos ap sen ¢ (2.64)
0¢ + rpp cos @
0
0

Introduciendo las expresiones analiticas (2.62), (263) y (Z64) en la Ecuacion (2.34),

operando y reordenando términos, es posible obtener la formulacion final de la ecuacién de

engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (2.63]).

2
f(u,0,¢) =+ senqy, cost <u sen o, + %mn) — Reosen oy, cos 6 <u sen o, + %mn)

Re (1 — cosf) sen o, (u sen o, + %mn) F R sena, (1 — cosf)
(2.65)
+ u cos? a,, cos 6 <u sen o, + %mn) — Reucos® ay, cos 0

— rp@ sen au, <u sen qy, + %mn) + £r,¢Rcsen oy, = 0

Asi pues, finalmente las Ecuaciones (261 y (2.65) constituyen conjuntamente el modelo
matematico de la superficie de los perfiles activos de los dientes de un engranaje cilindrico-

curvilineo.

Superficies de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas de los
dientes. La representacion paramétrica de la superficie de envolvente ¥4 correspondiente
a este caso se obtiene por sustitucion de las Ecuaciones (2:32)) y (Z38) en la primera ecuacion

del conjunto designado por (2:40). Los resultados de dicha sustitucion aparecen recogidos a
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continuacion:

(

ng)()\, 0, ¢) = F cos ¢ cos <Zmn —tga, (b—p(l —sen)) + p(cos A — cos &n)>

+ Recosg (1 —cosf) + pseng (1 —senA) — bsen ¢ + 7, (sen ¢ — ¢ cos @)
yEP)()\,Q, ¢) =+ sen¢cosd <%mn —tga, (b—p(l—sen))+ p(cos A — cos&n))

— Resen¢ (1 —cosf) + pcos¢ (1 —sen \) — bcos ¢ + 1, (cos ¢ + ¢ sen @)

zip)()\, 0,0) = Fsen6 (2m, —tga, (b—p(1 —sen))) + p(cos A — cosa,)) — Resent
\
(2.66)
Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designadas por
(2.60)), resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen la

Ecuacion de Engrane (235]). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida

en las Ecuaciones (2.67), (2.68) vy (2.69).

+ cos ¢ cos 0 (ptgay, cos A + psen \) — psen ¢ cos A
81‘§P) Fsengcost (ptga, cos A + psen \) — pcos ¢ cos A

(2.67)
2 +senf (ptga, cos A + psen \)
0
_ - -
+ cos ¢ sen <Zm” —tgay, (b—p(1l —sen))+ p(cos A — cos ozn))
+ R cos¢sent

ar(lp) F sen ¢ sen <zmn —tga, (b—p(l—sen))) + p(cos A — cos an))

- 1 (2.68)

— Rosengsenf
Fcosd (Tmy, —tgay, (b—p (1 —senN)) + p(cos A — cosa,)) — Re cos 6
0
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[+ sen ¢ cos 6 <%mn —tga, (b—p(l—sen))+ p(cos A — cosozn))

— Resen¢ (1 —cosf) + pcoso (1 —sen A) — bceos ¢ + rppsen ¢

or'?) + cos ¢ cos 6 <%mn —tgay, (b—p(1 —sen))+ p(cos A — cos an)) (2.69)
55 = .
¢ — Recosg (1 —cosf) — psen¢ (1 —sen\) + bsen ¢ + 7,0 cos ¢
0
0

Introduciendo las expresiones analiticas (2.67), (268) y (Z69) en la Ecuacion (2.35]),

operando y reordenando términos, es posible obtener la formulacion final de la ecuacién de
engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (2.70]).

T 2
f(\,0,0) = £ cosO (ptgay, cos A + psen \) <Z —tga, (b—p(l —sen))) + p(cos A — cosan)>
+ (rp¢ — Rc (1 — cos8)) (ptg oy, cos A + psen \) (% —tgay (b—p(1l—sen))) + p(cos A — cos an))
+ pcosAcosf (p(l —sen ) —b) (% —tga, (b—p(l—sen)))+ p(cos\ — cosan)>
+ Rc cos O (ptg oy, cos A + psen \) (% —tga, (b—p(l —sen))) + p(cos A — cosan))

+ Re (rp¢ — Ro (1 — cos0)) (ptg o cos A+ psen A) + Ropcosfcos A (p (1 —send) —b) =0
(2.70)

Asi pues, finalmente las Ecuaciones (2.66) y (270) constituyen conjuntamente el modelo
matemaético de la superficie de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas de

los dientes de un engranaje cilindrico-curvilineo.

2.5. Efecto de apuntamiento en transmisiones de engra-

najes cilindrico-curvilineos

El efecto de apuntamiento constituye, junto con el efecto de penetracion, uno de los

dos problemas que afectan a la superficie de los dientes de los engranajes y que debilitan su
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comportamiento bajo carga. Este efecto aparece en engranajes cuando la anchura de la cabeza
de los dientes de los engranajes se hace nula, es decir, cuando los perfiles de las superficies
concava y convexa (o superficies conductora y de respaldo) de los dientes se intersectan en
el radio de cabeza.

En el caso de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, el riesgo de aparicion
del efecto de apuntamiento siempre esta presente debido a la mayor curvatura de la superficie
convexa frente a la superficie concava por efecto de la propia naturaleza del proceso de
tallado por generacion de este tipo de transmisiones mecanicas. De este modo, una eleccion
inadecuada del radio de generacion de la fresa circular talladora Re y de la anchura de cara
W de los engranajes cilindrico-curvilineos podria dar lugar a la aparicion del efecto descrito.
En las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos el limite de apuntamiento siempre
aparece en los extremos de las superficies activas de los dientes de las ruedas dentadas, es
decir, en las posiciones z = W/2y z = —W/2.

Resulta posible determinar en transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, para
una anchura de cara W determinada, el radio de generacion limite de la fresa circular talla-
dora (R¢),;,,, por debajo del cual el efecto de apuntamiento aparece en dichas transmisiones
mecanicas. Para la obtencion de este parametro limite resulta preciso el planteamiento de
un sistema de 7 ecuaciones no lineales con 7 incognitas y la resolucién numérica del mismo,
para lo cual es necesario establecer, por un lado, un conjunto de ecuaciones correspondientes
a la superficie activa convexa de los dientes, y, por otro lado, otro conjunto de ecuacio-
nes correspondientes a la superficie activa concava de los dientes. El establecimiento de los

mencionados conjuntos de ecuaciones aparece expuesto a continuacion.

» Superficie activa convexa de los dientes.

cos oy (Ucv sen vy, + %mn) + (R¢) i (1 — cosbov)

Ucy COS
r(CPCV) ((RC)limuec'V)uCV) - "

sen Oy (Ucv sen o, + %mn) — (R¢)y;,, senOcy

1

lim

(2.71)
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ngcv) ((Rc) i » v, bov, dov)

yF ((Re),., uey, Ocv, dev)

AFev) ((R¢) i » ucv, bov, dcv) (2.72)
1

= Mic (¢ov) I“(CPCV) ((Re) iy s ucv, bcv)

r(1PCV) ((Re) i » tev, Oov, dov) =

0 (2.73)

aqu aecv aqbc\/ -

(Pov) (Pov) (Pevy)
[ ((Re) i » ucv, Ocv, dov) = <8r1 ory ) L or

s Superficie céncava activa de los dientes.

cos oo (uCC sen vy, + %mn) + (R¢),;,. (1 — cosbce)

lim

Ucc COS &
r(CPCC) ((Rc)zm Jbcc,uce) = "

sen O (Ucc sen o, + %mn) — (Rc)y,, sen Occ
1

(2.74)

$§PCC) ((Rc) i » ccs Occ,s dcc)

(Pce)
Yy ((Rc) i » ccs Occ,s dcc)
I'gPCC) ((Rc)lim uce, bcc, pcc) = chc) !
2“7 ((Re)jim s uccs Occos gec) (2.75)
1

= Mic (pcc) I“(CPCC) ((Rc)im » Ucc, Occ)

6ucc 690@ (9(bcc -

81.(1)00) ar(Pcc) ar(Pcc)
f((Re) iy » uce, boc, doc) = < - X — P =0 (2.76)

Finalmente, tomando como punto de partida las Ecuaciones (Z71)), (272)), (Z73), (2.74),

(2.79) y ([2.70) anteriormente expuestas, es posible plantear el siguiente sistema de ecuaciones
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no lineales:

(

S S A WS
f ((Rc)lzm , UGV QCV7 ¢CV) = ducy X dbcv ’ Obcv

2 2
(flfgpc‘/) ((RC)lzm ,Ucv, eCV7 ¢CV)> + <y§PCV) ((RC)lzm ,Uev, HCVa (bCV)) = (Tp + (l)2

A7) ((Re) s v, Bov, dov) = v

8r§PCC) argpcc) 8r$PCC)
< f((RC)limauCC)0007¢CC) = duco X I " Tddco

2 2
(95(1PCC) ((Re)yim » uce, Occ, Cbcc)) + (?APCC) ((Bc) i » ucc, bec, ﬁbCC)) = (rp +a)’

2Feo) ((Rc)yym » uce, boc, doc) = %

\ISPCV) ((Re) i » Ucv, Ocv, dov) = ISPCC) ((Re)yim » uce, 0o, ¢cc)

(2.77)

b

4

Figura 2.5.1: Detalle del efecto de apuntamiento sobre un engranaje cilindrico-curvilineo.

Las incognitas del sistema de ecuaciones no lineales (Z77) planteado son ucvy, Ocv, dov,

uce, oo, dcc vy (Re)i,-
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A modo de ejemplo de aplicacion, en la Figura 25.0] aparece recogido el detalle del
efecto de apuntamiento incipiente sobre el pinén de una transmisiéon de engranajes cilindrico-
curvilineos. Con objeto de lograr alcanzar dicha situacion de apuntamiento incipiente sobre el
pin6n mostrado en dicha figura se ha adoptado como radio de generacion de la fresa talladora
R¢ un valor muy proximo al radio de generacion limite de la fresa talladora (R¢),,,,, obtenido
tras la resolucion numérica del sistema de ecuaciones (2.77). Tal como se puede apreciar en
la Figura2.5.0] el pinon representado alcanza el fenomeno de apuntamiento en las posiciones

W w

227}72:—7.



Capitulo 3

Herramientas computacionales para el
diseno de transmisiones avanzadas de

engranajes

3.1. Procedimiento de simulacién del engrane y anilisis

del contacto del diente

En el presente apartado se describen las herramientas computacionales utilizadas para
llevar a cabo el proceso de simulacion del engrane y el andlisis del contacto (TCA) en cada
uno de los tres tipos de transmisiones de engranajes cilindricos bajo estudio en el presente

trabajo.

Para llevar a cabo el proceso de simulacion del engrane y anélisis del contacto, se ha
planteado un modelo que permite la simulaciéon de los errores de desalineacidon existentes
entre los elementos dentados de la transmision de engranajes cilindricos considerada. Dicho
modelo aparece representado esquematicamente por etapas en la Figura [3.1.1l Para llevar a
cabo el proceso de simulacion del engrane y anéalisis del contacto se han definido los siguientes

sistemas de referencia:

49



50

Capitulo 3. Herramientas computacionales para el diseno de transmisiones avanzadas de
engranajes

Sr(zys,yy, zf). Se trata de un sistema de referencia absoluto, solidario al bastidor de la

transmision de engranajes considerada.

S1(z1,y1,21). Se trata de un sistema de referencia solidario al pinén de la transmision.
El eje z; constituye su eje de rotacion. La orientacion del sistema de referencia S; con

respecto al sistema de referencia Sy aparece esquematizada en la Figura B.1T.T)(a).

So(x2,ys, 22). Se trata de un sistema de referencia solidario a la rueda de la transmision.
El eje z5 constituye su eje de rotacion. La orientacion del sistema de referencia Sy con
respecto al sistema de referencia S, (definido posteriormente) aparece esquematizada

en la Figura B.I.T|(c).

Sa(g,ya, 2q). Se trata de un sistema de referencia cuyo ejes coordenados resultan pa-
ralelos a los ejes coordenados correspondientes al sistema de referencia Sy y cuyos
respectivos origenes se encuentran separados entre si una distancia operativa en la di-
reccion del eje y; dada por la Ecuacion (B.I)). La orientacion del sistema de referencia Sy

con respecto al sistema de referencia Sy aparece esquematizada en la Figura B.TTI(b).

E'=FE+AE=rp;+rps+AE (3.1)

A raiz del anélisis de la Ecuacion (3] se aprecia como el sistema de referencia en
cuestion permite la simulacion del error de montaje por variacion de la distancia entre

los centros del pinén y de la rueda de la transmision de engranajes cilindricos, AFE.

Sy(Ty, Yy, 2v). Se trata de un sistema de referencia que permite la simulacion de errores
de alineacion angular en el plano vertical entre los ejes de rotacion del pinén y de la
rueda que integran la transmision de engranajes. La simulacion de la desalineacion
angular vertical se alcanza por medio de la aplicacién de un movimiento de rotaciéon
en torno al eje x, del sistema de referencia considerado con un valor angular Av,
con respecto al sistema de referencia S;. La orientacién del sistema de referencia S,

con respecto a los sistemas de referencia Sy y S4 aparece esquematizada en la Figura

B.III(b).
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w Sp(Zh, Yn, zn). Se trata de un sistema de referencia que permite la simulacion de errores
de alineacion angular en plano horizontal entre los ejes de rotacion del pinén y de la
rueda que integran la transmision de engranajes. La simulacion de la desalineacion
angular horizontal se alcanza por medio de la aplicacién de un movimiento de rotacion
en torno al eje y, del sistema de referencia considerado con un valor angular A,
con respecto al sistema de referencia 5,. La orientacion del sistema de referencia S,

con respecto a los sistemas de referencia Sy y S, aparece esquematizada en la Figura

B.III(b).

Y, Y
Y. Yy
C;'é yv,yh
- A’)‘v|
\\9? | Zp,
Of’Ol xf — -
// Od: Ob ) Oh xd’ "r’U
A
(a) /|
Zf’ Zl / /
/ | E+AFE
Zq |
A Y,
A'yh
2y
Zp,
¢i! Of xf
0,.0, x,
=~ ~ ‘Lﬁ Zf
(b)
T,
zh’zz (C)

Figura 3.1.1: Sistemas de coordenadas empleados para la simulaciéon del engrane y anéalisis

del contacto.

Ademads de la definicion de un modelo que permita la simulaciéon del engrane, resulta
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preciso hacer uso de un método de andlisis del contacto entre superficies de los dientes o

TCA, cuyos principales propositos son:

1. Trazado de la trayectoria de contacto sobre la superficie de los dientes de los elementos

que integran la transmision de engranajes.

2. Determinacion de la funcion de errores de transmision causados por los errores de ali-

neacion y/o montaje. Los errores de transmision se determinan a través de la Ecuacion
B.2).
Np
Ada(¢1) = da(d1) — N—¢1 (3.2)
el

3. Determinacion de las patrones de contacto mediante la representacion de las sucesivas

elipses de contacto instantaneas.

En los métodos de analisis de contacto se consideran conocidas las superficies de los dien-
tes del pinon y de la rueda de la transmision de engranajes analizada, asi como la localizacion
y la orientacién de los ejes de los mismos una vez tenidos en cuenta los diferentes errores
de alineacion. En los siguientes subapartados se describirdn los procedimientos empleados
para llevar a cabo el andlisis del contacto del diente en los tres tipos de transmisiones de

engranajes cilindricos analizados en el presente trabajo.

3.1.1. Meétodo de analisis del contacto de caracter analitico

Esta metodologia ha sido propuesta por los autores Fador L. Litvin y Alfonso Fuentes [§],
y permite la simulacion del engrane y andlisis del contacto entre las superficies de los dientes
de los elementos de una transmision de engranajes con contacto localizado, de modo que
su empleo en el presente trabajo se encontraria limitado a las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos, las cuales constituyen el tnico tipo de transmision analizada cuya

geometria estandar posee dicha tipologia de contacto superficial.

Siglas de la denominacién anglosajona Tooth Contact Analysis.
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Las superficies activas de los dientes del pinén y de la rueda de la transmisiéon de engrana-
jes considerada, las cuales se denominaran de ahora en adelante por 1 y X5, respectivamente,

se representan en los sistemas de referencia S; y Ss, respectivamente, mediante
4

ri(ui, 91) € 02

(i=1,2)§ & 5 20 2 (3.3)

(Ui, 91) c Ez

\
Los vectores unitarios normales a una superficie activa de diente de engranaje arbitraria
i se determinan a través de la Ecuacion (B.4)).

or; % Or;
Ou; 00;
|5u: % 78

Las superficies activas de los dientes del pinon y de la rueda en contacto entre si deben en-
contrarse en la condiciéon de tangencia continua, la cual aparecen esquematizada en la Figura

3.1.21 Dicha condicién se alcanza si se verifican simultaneamente las siguientes condiciones:

1. Coincidencia de los vectores de posicion del punto de contacto superficial entre el pinon

y la rueda de la transmision de engranajes.
r}l)(ul, 01, ¢1) = r?) (ug, 02, $2) (3.5)

2. Colinealidad de los vectores unitarios normales en el punto de contacto superficial entre

el pinon y la rueda de la transmision de engranajes.

1

ng‘)(u17017¢1) X ngf)(uz,@z, ¢2) =0 (3.6)

Los vectores de posicion rgcl) y rgcz) representan los vectores de posicion del punto de

contacto en la superficie del pinon, rgfl), y de la rueda, r?)

, representados en el sistema de
referencia fijo Sy. Dado que los vectores de posicion ry y ro, definidos en la Ecuacion (83),
de un punto de la superficie activa del diente del pinén y de la rueda, respectivamente, se

encuentran representados en sus respectivos sistemas de referencia, resulta preciso definir
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engranajes

(2)
Ny

(1)
'ﬂf =

,’.f(I )_ Tf(z)
xf

2f

Figura 3.1.2: Condiciones del contacto puntual entre superficies.

las matrices de transformacion de coordenadas desde los sistemas de referencia S; y Ss

hasta el sistema de referencia fijo Sy. Dichos procesos se caracterizan por sendas matrices

de transformacion de coordenadas My, y Mys, que vienen dadas por las Ecuaciones (3.7) y

B.8).
r;l)(ul, 01, 9251) = Mf1(¢1)r1(ul, 01)

1“53) (ug, 02, P2) = Mpa(pa)ra(us, 02) = M £4M g, My Mo (h2)r2(us, 62)

(3.7)

(3.8)

Las matrices de transformacion de coordenadas recogidas en las Ecuaciones (87) y (3:8)

aparecen definidas en las Ecuaciones (3.9), (3.10), B11), B12) y BI3).

cosp; —sen¢g, 0
seng; cos¢p; O
0 0 1
0 0 0

Myi(¢1) =

= o O O

(3.9)
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100 0
01 0 F+AFE
Myq = (3.10)
0 01 0
0 00 1
1 0 0 0
0 cosAvy, —sendy, 0O
M,, = ! i (3.11)
0 senAy, cosAy, 0
0 0 0 1
cosAy, 0 senAy, 0
0 1 0 0
M, = (3.12)
—sen Ay, 0 cosAy, 0
0 0 0 1
cosgy  sengs 0 0
—sengy cosgy 0 0
M2 (o) = (3.13)
0 0 10
0 0 0 1

De modo similar, dado que en la Ecuacion (B8.6]) los vectores unitarios normales se en-
cuentran representados en el sistema de referencia fijo Sy y los vectores unitarios normales
obtenidos a través de la Ecuacion (8:4]) se encuentran representados en los sistemas de referen-
cia 57 y 99, resulta preciso definir nuevamente las matrices de transformacion de coordenadas
desde los sistemas de referencia S; y S; hasta el sistema de referencia fijo S¢. Dichos proce-
sos se caracterizan por sendas matrices de transformacion de coordenadas Ly y Lo, cuyos

procedimientos de determinacion aparecen planteados en las Ecuaciones (B.14) y (B.13).
0l (w1, 01, 61) = Ly (1) (w1, 6,) (3.14)

'\ (uz, 03, 62) = Lya(2)na(us, 02) = Ly, Loy Lz (62)nz(us, 0) (3.15)
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Las matrices de rotacion recogidas en las Ecuaciones (3.14) y (BI5) aparecen definidas a

continuacion:

cos¢p; —seng; 0

Lyi(¢1) = |[sen¢y cos¢y 0 (3.16)
0 0 1
1 0 0
Ly =10 cosAy, —senAy, (3.17)

0 sen Ay, cos Ay,

cos Ay, 0 sen Ay
Ly, = 0 1 0 (3.18)

—sen Ay, 0 cos Ay,

cos ¢y sengy 0
Lyo(¢2) = | —sen¢y cosgy 0 (3.19)
0 0 1

Las ecuaciones vectoriales designadas por (8.5) y (8.6]), constituyen la condicion de tan-
gencia continua entre las superficies activas de los dientes del pinén y de la rueda de la
transmision de engranajes considerada, y constituyen un total de cinco ecuaciones escalares
independientes con un total de seis incognitas, ya que se verifica la siguiente condicion de

modulo unidad de los vectores normales a las superficies activas de los dientes:
!n?)(ulﬁl,%)\ = ’n?)(uz,em%)’ =1 (3.20)

Las citadas cinco ecuaciones escalares independientes pueden expresarse como:

p

fl(u17917¢17u27927¢2 =
f2(U1,‘91,¢1,U2,‘92,¢2

)
)
f3(ur, 01, 61, uz, 02, ¢5)
)
)

f4(U1, 017 ¢17 Uz, 027 ¢2

\f5(u17017¢17u27027¢2

0

0

0 fieC? (i=1,2,3,4,5) (3.21)
0

0
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El principal objetivo de la metodologia de analisis del contacto es la obtencion a partir

del sistema de ecuaciones escalares no lineales (8.21I)) de funciones del tipo que se expone a

continuacion:

{ui (1), 01(p1), ua(1), 02(d1), ga(1)} € CF

(3.22)

Las funciones representadas en (3.22) proporcionan informacion completa acerca de las con-

diciones de engrane entre las superficies activas de las parejas de dientes que establecen entre

si un contacto de tipo puntual.

= Ley del movimiento.

= Trayectoria de los puntos de contacto

(

\

= Trayectoria de los puntos de contacto

(

\

= Conjunto de lineas de accion.

p

I'Sfl) (u1, 01, ¢1)
uy (1)
\91(¢1)

P2(¢1) (3.23)

sobre la superficie ;.

I (Uh 91)
u1(¢1)
01(¢1)

(3.24)

sobre la superficie .

Iy (U2, 92)
uz(¢2)
O2(¢2)

(3.25)

(r§?> (us, B2, 3)
$2(¢1)
uz(¢1)
[6a(61)

(3.26)
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3.1.2. Meétodo de analisis del contacto de caracter numeérico

Esta metodologia numérica ha sido desarrollada en el seno del Grupo de Investigacion en
Transmisiones Avanzadas de Engranajes (GITAE) perteneciente al Departamento de Inge-
nierfa Mecéanica (DIMEC) de la Universidad Politécnica de Cartagena (UPCT), y permite
la simulacion del engrane y el analisis del contacto (TCA) entre las superficies de los dientes
de los elementos de una transmision de engranajes para toda clase de contacto, tanto loca-
lizado como lineal, de manera que se puede emplear con cualquier tipo de transmision de
engranajes.

Hasta nuestros dias, la metodologia analizada todavia no ha sido publicada en ningtn
trabajo. Sin embargo, resulta posible describir brevemente los pasos fundamentales que la

integran, los cuales aparecen descritos en los siguientes puntos:

s PASO 1. Definiciéon de un sistema de mallado discreto sobre las superficies activas
de tres pares de dientes consecutivas del pinén y de la rueda de la transmision de

engranajes analizada.

= PASO 2. Para una determinada posicion angular fija del pinén ¢; y para una cierta
posiciéon angular de la rueda ¢-, determinaciéon de la distancia minima existente entre
las superficies activas correspondiente al lado conductor del pinén y de la rueda de
cada una de las tres parejas de dientes en la direccién del movimiento de rotacion de

la rueda.

= PASO 3. Evaluacién de si la distancia minima determinada en el PASO 2 resulta inferior
a un valor consigna previamente establecido. En este paso es preciso distinguir los

situaciones posibles:

e En caso negativo, aplicar a la rueda una rotacion en el sentido de giro de apro-
ximacion entre las superficies activas de los dientes con la magnitud angular co-
rrespondiente a la distancia minima existente entre las superficies activas corres-
pondiente al lado conductor del pinon y de la rueda de las tres parejas de dientes

consideradas, y repetir el PASO 2.
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e En caso positivo, se habra determinado una posicién angular de contacto entre el
pino6n y la rueda, la cual vendra caracterizada por unas posiciones angulares ¢; y

¢2, v de este modo, se podra proseguir por el PASO 4.

= PASO 4. Trazado de la elipse de contacto correspondiente a la posicion de contacto
determinada en el PASO 3. Para ello, es preciso determinar aquellos puntos de las
superficies activas de los dientes del pinén y de la rueda que se encuentran separados
entre si una distancia igual o inferior a un cierto valor consigna. La distancia entre
dichas superficies activas se determina en la direccion perpendicular al plano tangente

comun a ambas superficies en el punto de contacto considerado.

La metodologia descrita en el parrafo anterior se aplica en un primer paso para la deter-
minacion de la posicion angular inicial de contacto entre el pinén y la rueda de la transmision
de engranajes bajo estudio, la cual se denomina (¢1), y, con posterioridad, se aplicard un
niumero de veces igual al ntimero de posiciones angulares del pinén ¢, de discretizacion
del algoritmo de analisis del contacto del diente adoptadas. Cada una de dicha posiciones

angulares se determina a través de la Ecuacion (3.27).

(¢1)2 = (le)o - 1%7_7; + ]Z\l/'_:I;nTiCA (1=0,1,2,...,n704) (3.27)

Por tltimo, a modo de ejemplo de aplicacion, en la Figura B.1.3] aparecen representadas
tanto los puntos de la trayectoria como las elipses de contacto en todas las posiciones angu-
lares del pinén ¢; de discretizacion. Los resultados mostrados han sido proporcionados por el
algoritmo numérico de anélisis del contacto del diente descrito en el presente apartado para
el caso de una transmision de engranajes cilindrico-curvilineos, el cual ha sido implementado
en una aplicacion de software que estd siendo actualmente desarrollada por el Go de

1

Investigacion en Transmisiones Avanzadas de Engranajes (GITAE) denominada IGD

""Siglas de la denominacién anglosajona Integrated Gear Design.
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Figura 3.1.3: Resultados proporcionados por el algoritmo de anélisis de contacto del dientes

de cardcter numérico para el caso de una transmisiéon de engranajes cilindrico-curvilineos.

3.2. Aplicaciéon del método de los elementos finitos en el

diseno de engranajes

En el presente apartado se describe el algoritmo numeérico de construcciéon del modelo de
elementos finitos que resulta preciso implementar para llevar a cabo el analisis tensional que
forma parte de procedimiento general de diseno de transmisiones avanzadas de engranajes.

El anélisis tensional permite llevar a cabo las acciones que se citan a continuacion:

1. Determinacion de las tensiones de contacto superficial que aparecen sobre los flancos
de los dientes y de las tensiones de flexion que aparecen en la base de los dientes a lo

largo del ciclo de engrane.

2. Investigacion del proceso de formacion del contacto.
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3. Localizacion de posibles areas de contacto severo durante el ciclo de engrane.

La primera etapa del proceso de anélisis tensional constituye la construcciéon del modelo
de elementos finitos. La fase de preproceso o construccion del modelo de elementos finitos
se ejecuta de forma automética y parametrizada, teniendo en cuenta para ello la geometria
de la superficie de los dientes. Una vez generado dicho modelo numérico, se lleva a cabo el
proceso de anélisis tensional a través del método de los elementos finitos, haciendo uso para
ello de un c6digo numérico de proposito general.

La generacion del modelo de elementos finitos consta de una serie de pasos, los cuales

aparecen descritos en los siguientes puntos:

s PASO 1. Determinacion del modelo geométrico del diente, tomando como punto de
partida las ecuaciones de las superficies de los flancos y el espesor del aro que sirve de
base para éste. El procedimiento analitico de obtencion de dichas ecuaciones ha sido
descrito con anterioridad en el Apartado 2.4l La Figura3.2.1l(a) muestra el volumen a

modelizar correspondiente al diente de una transmision de engranajes cilindrico-rectos.

= PASO 2. Division del volumen a modelizar en cada diente en un total de 6 subvo-
limenes, haciendo uso para ello de 6 superficies intermedias auxiliares determinadas
analiticamente, las cuales permiten controlar la discretizacion de los citados subvoli-

menes en elementos finitos. Este paso aparece esquematizado en la Figura B.2TI(b).

= PASO 3. Determinacion analitica de las coordenadas de los nodos en funcion del niimero
de elementos previamente definidos en las direcciones longitudinal y del perfil del diente.

Este paso aparece esquematizado en la Figura B.2.T](c).

» PASO 4. Discretizaciéon de los 6 subvolimenes obtenidos en el PASO 2 en elementos
finitos, haciendo uso para ello de los nodos determinados en el PASO 3. Este paso

aparece esquematizado en la Figura B.2.T](d).

s PASO 5. Implementacién de las condiciones de contorno atendiendo al conjunto de

ideas que se expone a continuacion:
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1. Restriccion de los 6 grados de libertad de la rueda de la transmision de engranajes
por medio de la fijacion de los nodos de las superficies laterales e inferior del aro

correspondiente a la misma.

2. Definiciéon de una superficie rigida formada por los nodos de las superficies late-
rales e inferior del aro correspondiente al pinén, la cual constituye una estructura
geométrica tridimensional indeformable que posee un movimiento de solido rigido

(rotacion y traslacion) asociado a un tinico nodo denominado nodo de referencia.

3. Definiciéon del nodo N del eje del pinon que acttia como nodo de referencia de la

superficie rigida.

4. Establecimiento del giro en torno al eje del pin6n como tnico grado de libertad del
nodo de referencia N no restringido. La aplicacion de un par mecénico segin el
grado de libertad libre del nodo NV permite la transmisiéon de dicho par al modelo

del pinoén a través de la superficie rigida.

La esquematizacion de las condiciones de contorno aplicadas a un modelo de elementos
finitos de la transmision de engranajes considerada formado por tres pares de dientes

aparece recogida en la Figura [3.2.2]

s PASO 6. Definicion de las superficies de contacto. El propio procedimiento de cons-
truccion del modelo de elementos finitos permite identificar automaticamente todos los
elementos necesarios para la formacion de dichas superficies. Resulta preciso definir
dos tipos de superficies, la superficie esclava y la superficie maestra, siendo esta tltima
la perteneciente al elemento de la transmision de engranajes mas rigido o, en el caso de

rigideces similares del par de elementos de contacto, al elemento con menor curvatura.

Las principales caracteristicas del modelo de elementos finitos construido en base a los

pasos descritos con anterioridad aparecen recogidas a continuacion:

= El modelo de elementos finitos puede ser determinado automaticamente para cualquier

posiciéon angular de la rueda y del pinén de la transmisiéon de engranajes obtenida
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Diente Superficies
del pifion Auxiliares
Intermedias

(a) (b)

(c) (d)

Figura 3.2.1: Etapas que conforman el proceso de discretizacion por elementos finitos del

volumen de un diente aislado de una transmisiéon de engranajes cilindrico-rectos.

por medio del algoritmo de andlisis de contacto (TCA) descrito previamente en el
Apartado B.Il La convergencia se encuentra garantizada debido a la existencia de, al
menos, un punto de contacto entre las superficies del par de elementos de la transmision

de engranajes.

= No se requiere la suposicion de una distribucion de carga sobre la superficie del diente
determinada, ya que el algoritmo de contacto del codigo numeérico de proposito ge-
neral empleado permite la determinacion del drea de contacto y de las distribuciones

superficiales de tensiones de contacto y de flexién a partir de la aplicacion de un par
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superficies
empotradas

rueda

pifién

superficies
rigidas

S
i

superficies
rigidas

nodo de referencia de
las superficies rigidas

(b)

Figura 3.2.2: Ilustracion esquematica de: (a) Condiciones de contorno en pinon y rueda de
la transmision de engranajes (b) Superficies rigidas para la aplicacion de las condiciones de

contorno en el pinén de la transmision de engranajes.

torsor sobre el pinén de la transmision de engranajes, manteniéndose fija la rueda. El
modelo de elementos finitos generado tiene en consideracion las superficies reales de
pin6én y rueda en contacto en una determinada posicién angular como resultado de la

aplicacion del algoritmo de analisis de contacto (TCA).
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= Resulta posible obtener modelos de elementos finitos con cualquier nimero de parejas
de dientes, resultando adecuado el empleo de modelos de 3 o 5 parejas de dientes,
teniendo en cuenta la actual capacidad de los ordenadores empleados en el anélisis
tensional. Las ventajas del empleo de modelos de elementos finitos formados por varios

pares de dientes aparecen expuestas en los siguientes puntos:

e Las condiciones de contorno correspondientes a las restricciones de movimientos
de los elementos de la transmision de engranajes se encuentran suficientemente

alejadas de los regiones de aplicacion de las cargas.

e Resulta posible estudiar el reparto de carga entre parejas de dientes en contacto
simultaneo, detectar contactos en borde y areas de contacto severo como conse-

cuencia de la elasticidad de las superficies de los dientes.

Figura 3.2.3: Modelo de elementos finitos generado para el caso de una transmisiéon de en-

granajes cilindrico-curvilineos.
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Por dltimo, a modo de ejemplo de aplicacion, en la Figura B.2.3] aparecen representado
el modelo de elementos finitos formado por 3 parejas de dientes de una transmision de
engranajes cilindrico-curvilineos. Al igual que en el caso del algoritmo numérico de analisis
del contacto del diente descrito en el Apartado B.1.2] el proceso de construccion automética
del modelo de elementos finitos descrito en el presente apartado ha sido implementado en la

aplicacion de software IGD™.



Capitulo 4

Analisis tensional de transmisiones de

engranajes cilindricos

En el presente capitulo se describe el procedimiento general que ha sido aplicado para
llevar a cabo el analisis tensional de los tres tipos de transmisiones de engranajes cilindri-
cos bajo estudio en el presente trabajo. El objetivo final del citado anélisis tensional es la
obtenciéon de resultados numéricos que permitan desarrollar los estudios de sensibilidad de
las tensiones de contacto y flexion en los dientes de los engranajes frente a la aparicion de
errores de alineacion y/o montaje en los distintos tipos de transmisiones objeto de estudio

en el presente trabajo.

4.1. Influencia del grado de desalineacién angular

El objetivo del presente estudio de sensibilidad es la determinacién de las posibles ventajas
e inconvenientes que supone el empleo de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos
frente a transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales. La descripcion
del procedimiento de generacién del modelo de elementos finitos requerido para poder llevar
a cabo el andlisis tensional de transmisiones de engranajes cilindricos aparece descrito en el

Apartado [3.2 del presente trabajo.

67



68 Capitulo 4. Andlisis tensional de transmisiones de engranajes cilindricos

Para la obtencion de datos numéricos a partir de los cuales llevar a cabo el estudio de
sensibilidad en cuestion, ha sido necesario plantear un conjunto de casos practicos de trans-
misiones de engranajes cilindricos. Basicamente, las etapas que componen el procedimiento

general aplicado a cada uno de dichos casos practicos aparecen definidas a continuacion:

1. Optimizacion de la transferencia de carga entre parejas sucesivas de dientes en contacto
para el conjunto de transmisiones de engranajes cilindricos analizadas por medio de la

aplicacion de un proceso de rebaje de punta de cabeza del diente.

2. Simulacion del engrane del conjunto de transmisiones de engranajes cilindricos previa-

mente optimizados en la primera etapa.

3. Analisis tensional del conjunto de transmisiones de engranajes cilindricos previamente

optimizados en la primera etapa.

4.1.1. Descripciéon de los casos a analizar

En el presente subapartado se va a proceder a describir cada uno de los casos practicos
de transmisiones de engranajes cilindricos que han sido analizados en el presente estudio de
sensibilidad.

La Tabla .1.1] recoge los parametros basicos de diseno comunes de las distintas trans-
misiones de engranajes cilindricos analizadas. Los pardmetros particulares de cada tipo de
transmision se muestran en la Tabla

Resulta preciso verificar que tanto el pinén como la rueda pertenecientes a las tipologias
de transmisiones de engranajes cilindricos recogidos en la Tabla permanecen libres de
los fend6menos de interferencia y de penetracion. Para ello, es necesario hacer uso de las

expresiones siguientes:

= Nimero minimo de dientes de un engranaje cilindrico en condiciones libres de pene-
tracion o socavamiento del perfil.

N 2 cos B, (cos? B, + tg* o)

(4.1)

tg® o,
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Variable Unidad | Valor numérico

Namero del dientes del pinén, Np - 24
Numero del dientes de la rueda, Ng - 34
Modulo normal, m, mm 2
Anchura de cara de los engranajes, W mm 20
Radio de acuerdo, p mm 0.25m,,
Modulo de elasticidad del material de

Gpa 210
constitucion del pinéon, Ep
Modulo de elasticidad del material de
constituciéon de la rueda, Eg
Coeficiente de Poisson del material de 03

constitucion del pinén, vp

Coeficiente de Poisson del material de

constituciéon de la rueda, vg

Tabla 4.1.1: Parametros basicos de diseno comunes a los distintos tipos de transmisiones de

engranajes cilindricos analizadas.

= Nimero minimo de dientes del pinén de una transmisiéon de engranajes cilindricos en

condiciones libres de interferencia..

2 cos? 3,

(NP) pin = 1+ 2))sen’ar (2 cos (3, + \/i2 cos? B, + (1 + 2i) sen? &n) (4.2)

Aplicando las Ecuaciones ([£1) y (£2]), es posible obtener los limites inferiores que es preciso
imponer al nimero de dientes del pinén y de la rueda de las transmisiones de engranajes

cilindricos recogidas en la Tabla 1.1.2] para que se encuentren libres de los fenémenos de

"VEIl término ¢ hace referencia a la relaciéon de transmision, parametro que se define a través de la siguiente

ecuacion:

. Ng

1= —
Np
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c Tipologia de transmisién de | 5, | Rc Sentido de Qn
aso
engranajes cilindricos [°] | [mm] rotacion [°]

20
25
20
25
20
25
20
25
20
25
20
25

Rectos 0

10

- CW , CCW

Helicoidales 15

20

© |0 [ N[O | Ot | W ||

CW

—_
o=

Curvilineos - 80

—_
—_

CCW

—_
[\

Tabla 4.1.2: Tipos y parametros de diseno especificos de los distintos tipos de transmisiones

de engranajes cilindricos analizadas.

penetracion e interferencia. Los resultados obtenidos tras redondearse al ntimero entero su-
perior mas proximo aparecen recogidos en la Tabla[4.1.3l Tras el analisis de dichos resultados
se confirma que las transmisiones de engranajes cilindricos analizadas en el presente trabajo
permanecen libres de los fenémenos de penetracion e interferencia, en virtud de los para-

metros de disefio caracteristicos de las mismas que aparecen reflejados en la Tabla LIl

Asimismo, para el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos recogidos en
la Tabla L.1.2] resulta preciso verificar que tanto el pinén como la rueda permanecen libres
del fendmeno de apuntamiento descrito previamente en el Apartado del presente trabajo.

Para ello, es necesario resolver el sistema de ecuaciones no lineales (2.77) planteado en el
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Tipologia de transmision de | (5, | an
. . . Nmin (NP>min
engranajes cilindricos [°] | [°]
20 18 14
Rectos 0
25 12 9
20 17 13
10
25 11 9
20 16 13
Helicoidales 15
25 11 9
20 12 10
20
25 8 7
20 18 14
Curvilineos 0
25 12 9

Tabla 4.1.3: Limites inferiores aplicados al nimero de dientes del pinén y de la rueda de

transmisiones de engranajes cilindricos libres de penetracion e interferencia.

Apartado para el calculo del radio de generacion limite de la fresa circular generado-

ra (Rc)

1im Correspondiente a los casos de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos
planteados. Las soluciones obtenidas para el radio de generacion limite de la fresa circu-
lar generadora (R¢),,, para los casos considerados aparecen reflejados en la Tabla T4l
Tras el anélisis de los resultados obtenidos, se concluye que las transmisiones de engranajes

cilindrico-curvilineos analizadas permanecen libres del fenémeno de apuntamiento, ya que se

verifica la condicion reflejada en la Ecuacion (.3]).

Rc =80 mm > (Rc) (43)

lim
Por tltimo, cada uno de los tipos de transmisiones de engranajes cilindricos recogidas
en la Tabla [£.1.2] han sido sometidas en cada uno de los procesos de analisis tensional a las

solicitaciones mecéanicas y errores de alineacién que se recogen en la Tabla
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Elemento de la transmision de | a, | (Ro)y,

engranajes cilindrico-curvilineos | [°] | [mml]

20 15.88
Pinén

25 18.20

20 15.61
Rueda

25 17.77

Tabla 4.1.4: Soluciones numéricas de la variable (R¢),;,,,-

Variable | Unidad | Valor numérico
T Nm 150
0.00
A ° 0.02
0.04

Tabla 4.1.5: Solicitaciones mecénicas y errores de alineacion aplicados a las transmisiones de

engranajes cilindricos analizadas.

4.1.2. Procedimiento de optimizaciéon de la transferencia de carga

Previo al inicio del estudio comparativo entre los tres tipos de transmisiones de engranajes
cilindricos definidas en la Tabla [£1.2] resulta preciso optimizar la geometria de los flancos
de los dientes de los elementos que las integran, con objeto de suavizar la transicion del
contacto entre parejas de dientes consecutivas y, de este modo, alcanzar una evoluciéon lo
més uniforme posible de las tensiones y de las presiones de contacto a lo largo del ciclo de
engrane completo, lograndose asi un funcionamiento mas silencioso de dichas transmisiones
mecéanicas y el aumento de la duracion esperada de las mismas.

En el presente trabajo, el objetivo de optimizacion de la geometria de los flancos de los
dientes se ha alcanzado a partir de un rebaje del espesor en cabeza de los mismos, haciendo

uso para ello de una herramienta de generaciéon cuya geometria de la secciéon transversal se
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encuentra modificada con respecto a la geometria reflejada en la Figura 4.1l Los cambios
de dicha geometria modificada con respecto a la geometria inicial aparecen esquematizados
en la Figura [LT.J] A este proceso se le conoce con el nombre de despulla en cabeza o rebaje
de punta. En la Figura [£1.1] es posible apreciar que los parametros de diseno del perfil de
una seccion transversal de la herramienta de tallado son a,y y hs. Uno de los principales
beneficios que supone el empleo del rebaje de punta en los procesos de tallado de engranajes
es la eliminacion de los indeseados contactos en los bordes de la superficie que dan lugar al

deterioro prematuro de la transmision.

- apf u? CLp fuz

Figura 4.1.1: Seccion transversal de la herramienta de tallado de transmisiones de engranajes

cilindricos con transferencia de carga optimizada.

La existencia de un grado 6ptimo de rebaje de punta de la cabeza de los dientes de los
elementos de una transmision de engranajes especifica para unas determinadas solicitaciones
mecdanicas de operacion se justifica en base a las consideraciones recogidas en los siguientes

puntos:

» Un grado de rebaje de cabeza inferior al 6ptimo o inexistente dara lugar a unos excesivos
incrementos de las tensiones y de las presiones de contacto en las posiciones angulares

en las cuales se establece contacto entre el borde de cabeza de las superficies de los
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dientes del pinén y la superficie activa de los dientes de la rueda o viceversa.

» Sin embargo, un grado de rebaje de cabeza superior al 6ptimo también dard lugar a
unos excesivos incrementos de las tensiones y de las presiones de contacto, debido a
que el contacto al final del ciclo de engrane entre una pareja de dientes, aiin no siendo
en borde, tendra lugar en la region rebajada de la superficie del flanco del diente del
pinén, zona en la cual el radio de curvatura de la superficie como consecuencia del

rebaje es reducido y, en consecuencia, el valor de la presion de contacto seréa elevado.

Ademas de la incidencia sobre la tensién y presion de contacto descrita en el parrafo
anterior, un incremento del grado de rebaje de cabeza de los dientes de los elementos de
una transmision de engranajes da lugar a un incremento del valor promedio de la tension de
flexion en la base de los dientes de los engranajes a lo largo del ciclo completo de engrane.
Dicho incremento se justifica en base a la reducciéon del arco de conduccién que ocasiona el
rebaje de la punta de cabeza de los dientes, lo que a su vez conlleva la reduccion del grado de
recubrimiento de la transmision de engranajes. A raiz de lo expuesto, queda justificado que
la aplicacion de una despulla de cabeza de los dientes de una transmision de engranajes debe
ser controlada mediante técnicas de simulacién avanzadas que incluyan la generacion virtual
de las geometrias modificadas de las superficies asi como el analisis tensional por elementos
finitos con objeto de evitar un excesivo incremento de las tensiones de contacto.

Entre los distintos tipos de despulla de cabeza, en el presente trabajo se ha aplicado un
rebaje de cabeza de tipo parabdlico tangente al perfil de envolvente, con objeto de evitar la
aparicion de aristas o discontinuidades sobre las superficies de los dientes. Para alcanzar la
optimizacion del rebaje de cabeza que permita lograr una evoluciéon lo mas uniforme posible
de las tensiones y presiones de contacto sobre el ciclo de engrane completo, se han llevado a
cabo simulaciones numéricas del andlisis tensional en cada uno de los casos de transmisiones
de engranajes cilindricos bajo estudio, en las que se ha ido incrementando gradualmente el
coeficiente de parabola a,s caracteristico del rebaje de cabeza en la herramienta de generacién
de la transmision de engranajes considerada. Los pardmetros geométricos caracteristicos del

proceso de rebaje de cabeza aplicado a cada una de las transmisiones de engranajes cilindricos
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en cada uno de los casos de simulacién numérica llevados a cabo aparecen recogidos en la

Tabla [4.1.6]

Caso 1 2 3 4 5 6 7 8 9
apf [1/mm] | 0.00 | 0.01 | 0.02 | 0.03 | 0.04 | 0.05 | 0.06 | 0.07 | 0.08
hy,  [mm] 0.7

Tabla 4.1.6: Casos de simulaciéon numérica para la optimizacion del rebaje de cabeza.

Tal como se aprecia en la Tabla 4. 1.6l en todos los casos analizados se ha empleado la misma
altura de rebaje de cabeza hy.. La justificacion a dicha eleccion es introducir en todos los
casos analizados modificaciones de la superficie de los dientes fuera del &drea de contacto
correspondiente a un grado de recubrimiento unidad y, de este modo, no inducir errores de
transmision [9)].

Las caracteristicas de las distintas simulaciones computacionales llevadas a cabo para la
optimizacion del rebaje de cabeza de los dientes de las transmisiones de engranajes cilindricos
bajo estudio son semejantes a las adoptadas en las simulaciones computacionales ejecutadas
para la resolucion numérica tanto del analisis del contacto (TCA) como del andlisis tensional
de las mismas transmisiones mecanicas una vez optimizadas. Las citadas caracteristicas nu-
méricas van a ser descritas posteriormente en los Apartados 1.3l y [L.1.4], respectivamente,
dado que en el presente apartado tanto el TCA como el analisis tensional no constituyen
el objetivo fundamental del mismo. El analisis de los resultados numéricos obtenidos en las
simulaciones computacionales encaminadas a la optimizacion de la geometria de la superficie

de los flancos de los dientes aparecen recogidos en los siguientes apartados.

Transmision de engranajes cilindrico-rectos («, = 20°)

Las representaciones gréaficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinoén para los distintos valores del coeficiente de pardbola a,y, recogidos en la Tabla [4.1.6]

aparecen reflejados en la Figura [1.1.2] Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor
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optimo del coeficiente de parabola a,; que reduce en mayor grado los méximos de tensiéon de
contacto y que mantiene su componente media lo mas reducida posible a lo largo del ciclo

completo de engrane en el caso analizado es 0.02 1/mm.
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Figura 4.1.2: Evolucién de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la
base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-rectos con «,, = 20°.

Transmisiéon de engranajes cilindrico-rectos («, = 25°)

Las representaciones graficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinén para los distintos valores del coeficiente de pardbola a,; aparecen reflejados en la
Figura [£1.3l Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor 6ptimo del coeficiente de
pardbola a,; que reduce en mayor grado los méximos de tensién de contacto y que mantiene
su componente media lo més reducida posible a lo largo del ciclo completo de engrane en el

caso analizado es 0.01 1/mm.

Transmisién de engranajes cilindrico-helicoidales (5, = 10°, a,, = 20°)

Las representaciones gréaficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinén para los distintos valores del coeficiente de parabola a,; aparecen reflejados en la

Figura [4.1.4l Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor 6ptimo del coeficiente de
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Figura 4.1.3: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la

base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-rectos con «,, = 25°.

pardbola a,; que reduce en mayor grado los méximos de tensién de contacto y que mantiene

su componente media lo més reducida posible a lo largo del ciclo completo de engrane en el

caso analizado es 0.07 1/mm.

Ocontact [MPa]

350

-[~-0.00

300

250

N
=]
S

[y
w
o

Ogenoing [MPa]

Posicién de contacto

(@)

T T T
9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 21

7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 21
Posicién de contacto

(b)

Figura 4.1.4: Evolucién de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la

base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-helicoidales con 3, = 10° y a,, = 20°.
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Transmisién de engranajes cilindrico-helicoidales (5, = 10°, a,, = 25°)

Las representaciones gréaficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinoén para los distintos valores del coeficiente de pardbola a,; aparecen reflejados en la
Figura [£T.5 Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor 6ptimo del coeficiente de
parabola a,; que reduce en mayor grado los maximos de tensién de contacto y que mantiene

su componente media lo més reducida posible a lo largo del ciclo completo de engrane en el

caso analizado es 0.04 1/mm.
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Figura 4.1.5: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la

base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-helicoidales con 3, = 10° y a,, = 25°.

Transmision de engranajes cilindrico-helicoidales (3, = 15°, a,, = 20°)

Las representaciones graficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinén para los distintos valores del coeficiente de pardbola a,; aparecen reflejados en la
Figura [£.1.6l Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor 6ptimo del coeficiente de
pardbola a,s que reduce en mayor grado los maximos de tensiéon de contacto a lo largo del

ciclo completo de engrane en el caso analizado es 0.06 1/mm.
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Figura 4.1.6: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la
base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-helicoidales con 3, = 15° y a,, = 20°.

Transmisién de engranajes cilindrico-helicoidales (5, = 15°, a,, = 25°)

Las representaciones graficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinén para los distintos valores del coeficiente de parabola a,; aparecen reflejados en la
Figura £ 1.7 Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor 6ptimo del coeficiente de
parabola a,; que reduce en mayor grado los maximos de tensién de contacto y que mantiene
su componente media lo més reducida posible a lo largo del ciclo completo de engrane en el

caso analizado es 0.03 1/mm.

Transmisién de engranajes cilindrico-helicoidales (5, = 20°, a,, = 20°)

Las representaciones graficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinén para los distintos valores del coeficiente de parabola a,; aparecen reflejados en la
Figura [£1.8 Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor 6ptimo del coeficiente de
parabola a,; que reduce en mayor grado los maximos de tensién de contacto y que mantiene
su componente media lo més reducida posible a lo largo del ciclo completo de engrane en el

caso analizado es 0.06 1/mm.
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Figura 4.1.7: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la

base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-helicoidales con 3, = 15° y a,, = 25°.
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Figura 4.1.8: Evolucién de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la

base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-helicoidales con 3, = 20° y a,, = 20°.
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Transmisién de engranajes cilindrico-helicoidales (5, = 20°, a,, = 25°)

Las representaciones gréaficas de las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el
pinén para los distintos valores del coeficiente de pardbola a,; aparecen reflejados en la
Figura [£1.9. Tal como se puede apreciar en dicha figura, el valor 6ptimo del coeficiente de
parabola a,; que reduce en mayor grado los maximos de tensién de contacto y que mantiene
su componente media lo més reducida posible a lo largo del ciclo completo de engrane en el

caso analizado es 0.04 1/mm.
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Figura 4.1.9: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la
base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-helicoidales con 3, = 20° y a,, = 25°.

Transmision de engranajes cilindrico-curvilineos (R¢c = 80 mm, «, = 20°)

Como ya se ha senialado con anterioridad en el Apartado [L4] otro de los objetivos de
este trabajo es la determinacion del sentido de rotacion méas favorable de las transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos, ya que, cuando el pinén de dicha transmisién mecénica
opera en el sentido de rotacion horario (CW) la superficie activa conductora de los dientes de
éste es la convexa, mientras que cuando el mismo pinén opera en el sentido de rotacion anti-
horario (CCW) entonces es la superficie concava de los dientes la que actia como superficie

activa conductora. A raiz de lo expuesto, queda justificado que el proceso de optimizacion
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por rebaje de cabeza en transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos se realizara para

cada uno de los dos sentidos de giro.

Sentido de rotaciéon horario (CW). Las representaciones graficas de las tensiones de
contacto y de flexion obtenidas en el pinén para los distintos valores del coeficiente de
parabola a,; aparecen reflejados en la Figura {.1.T0l Tal como se puede apreciar en dicha
figura, el valor 6ptimo del coeficiente de parabola a,; que reduce en mayor grado los méaximos
de tension de contacto y que mantiene su componente media lo mas reducida posible a lo

largo del ciclo completo de engrane en el caso analizado es 0.05 1/mm.
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Figura 4.1.10: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion méaximas en la
base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-curvilineos con Rs = 80 mm y «,, = 20° cuando el pinén gira en sentido horario.

Sentido de rotacién antihorario (CCW). Las representaciones gréficas de las tensiones
de contacto y de flexion obtenidas en el pinéon para los distintos valores del coeficiente de
parabola a,; aparecen reflejados en la Figura . I.TTl Tal como se puede apreciar en dicha
figura, el valor 6ptimo del coeficiente de parabola a,; que reduce en mayor grado los méaximos
de tension de contacto y que mantiene su componente media lo mas reducida posible a lo

largo del ciclo completo de engrane en el caso analizado es 0.03 1/mm.
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Figura 4.1.11: Evolucién de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion méaximas
en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de
engranajes cilindrico-curvilineos con Ro = 80 mm y «a, = 20° cuando el pinén gira en

sentido antihorario.
Transmision de engranajes cilindrico-curvilineos (Rc = 80 mm, «,, = 25°)

Al igual que en el caso anterior y por los mismos motivos expuestos en éste, en el presente
caso también se ha llevado a cabo el proceso de optimizaciéon para cada uno de los dos sentidos

de rotacion del pinén de la transmision mecanica.

Sentido de rotacidon horario (CW). Las representaciones graficas de las tensiones de
contacto y de flexion obtenidas en el pinén para los distintos valores del coeficiente de
parabola a,; aparecen reflejados en la Figura 4. 1.T2] Tal como se puede apreciar en dicha
figura, el valor 6ptimo del coeficiente de pardbola a,; que reduce en mayor grado los maximos
de tension de contacto y que mantiene su componente media lo mas reducida posible a lo

largo del ciclo completo de engrane en el caso analizado es 0.04 1/mm.

Sentido de rotacion antihorario (CCW). Las representaciones gréficas de las tensiones
de contacto y de flexion obtenidas en el pinon para los distintos valores del coeficiente de
pardbola a,; aparecen reflejados en la Figura {.1.13l Tal como se puede apreciar en dicha

figura, el valor 6ptimo del coeficiente de pardbola a,; que reduce en mayor grado los maximos
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Figura 4.1.12: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion maximas en la

base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de engranajes

cilindrico-curvilineos con Rs = 80 mm y «,, = 25° cuando el pinén gira en sentido horario.

de tension de contacto y que mantiene su componente media lo mas reducida posible a lo

largo del ciclo completo de engrane en el caso analizado es 0.03 1/mm.
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Figura 4.1.13: Evolucion de (a) tensiones de contacto y (b) tensiones de flexion méximas

en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo de engrane para la transmision de

engranajes cilindrico-curvilineos con Rc = 80 mm y «, = 25° cuando el pinén gira en

sentido antihorario.
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Analisis de los resultados obtenidos

Finalmente, una vez optimizadas individualmente las superficies de los flancos de los

dientes de cada una de las transmisiones de engranajes cilindricos recogidas en la Tabla[4.1.2]

en la Tabla [A.1.7] aparecen recogidas las caracteristicas geométricas de las transmisiones de

engranajes cilindricos optimizadas.

Tipologia de transmisiones | 3, | Rc Sentido de O (apf)optimll

de engranajes cilindricos [°] | [mm] rotacion [°] [mm]
20 0.02

Rectos 0 - CW , CCW
25 0.01
20 0.07

10 - CW , CCW
25 0.04
20 0.06

Helicoidales 15 - CW , CCW
25 0.03
20 0.06

20 - CW , CCW
25 0.04
20 0.05

CW
25 0.04
Curvilineos - 80
20 0.03
CCW

25 0.03

Tabla 4.1.7: Transmisiones de engranajes cilindricos con transferencia de carga entre parejas

de dientes optimizada.

4.1.3. Simulacién del engrane

En el presente subapartado se va a proceder a llevar a cabo la simulacion del engrane de las

transmisiones de engranajes cilindricos previamente optimizadas en el Apartado [£1.2] bajo

las condiciones de operacion descritas en la Tabla Para llevar a cabo la simulacion del
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engrane, se va a hacer uso de algoritmo de analisis del contacto (TCA) de caracter numérico
que ha sido descrito en el Apartado

Se ha decidido adoptar para todas las tipologias de transmisiones de engranajes cilindricos
recogidas en la Tabla[d.1.2]las mismas caracteristicas numéricas del algoritmo TCA empleado.

Dichas caracteristicas numéricas aparecen resumidas en la Tabla [4.1.8|

Parametro Valor numeérico

Numero de puntos de discretizacion de la malla numérica en 80

la direccion longitudinal del perfil activo del diente

Numero de puntos de discretizacion de la malla numérica en 60

la direccion longitudinal de la superficie activa del diente

Nimero de pares de dientes de la transmision de engranajes 3

implicados en la ejecucion del algoritmo TCA

Nimero de posiciones angulares del pinén ¢; de discretizacion 21

del algoritmo TCA adoptadas

Tabla 4.1.8: Caracteristicas numéricas al algoritmo TCA empleado.

Los resultados numéricos derivados de la aplicaciéon de la variante numérica del algoritmo
TCA sobre las transmisiones de engranajes recogidas en la Tabla [LT.7 aparecen reflejados
en las Figuras L. 1.4 y 1.5l Del anélisis de los resultados reflejados en dichas figuras cabe

realizar los siguientes comentarios:

= Los niveles maximos de errores de transmision en transmisiones de engranajes cilindrico-
rectos y cilindrico-curvilineos resultan ser del mismo orden de magnitud, e inferiores
a los niveles maximos de errores correspondientes a las transmisiones de engranajes

cilindrico-helicoidales.

= En el caso de las transmisiones de engranajes cilindrico-helicoidales, los niveles maximos
de errores de transmision son crecientes con el error de desalineacién angular horizontal

Ay, y con el angulo de inclinacion del dentado de referencia [3,, y decrecientes con
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el angulo de presion normal «,,, mientras que en los casos de las transmisiones de
engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-curvilineos dichos niveles méximos de errores

son ligeramente crecientes con el error de desalineacion angular horizontal A~.

= [Los niveles maximos de errores de transmision en transmisiones de engranajes cilindrico-
rectos y cilindrico-curvilineos resultan ser practicamente independientes del dngulo de

presion normal «,.

= Las diferencias existentes entre los niveles maximos de error de transmision de las trans-
misiones de engranajes cilindrico-helicoidales y los correspondientes a las transmisiones
de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-curvilineos son tanto mayores cuanto mayo-
res son el error de desalineacion angular horizontal Ay, y el &ngulo de inclinacion del

dentado de referencia f3,.

4.1.4. Analisis tensional

En este subapartado se van a analizar los resultados numéricos obtenidos de la aplicaciéon
del método de los elementos finitos para la determinacion del estado tensional del conjunto de
transmisiones de engranajes cilindricos objeto de estudio en el presente trabajo y sometidas
a las solicitaciones mecanicas y de errores de alineacion recogidas en la Tabla .15

Las caracteristicas genéricas del modelo de elementos finitos empleado en todos los casos
analizados ya han sido descritas en el Apartado[3.2l Las caracteristicas especificas del modelo

de elementos finitos empleado aparecen descritas en los siguientes puntos:

» Las caracteristicas especificas de los mallados de discretizacion de los dientes del pinéon
y de la rueda que configuran los modelos de elementos finitos correspondientes aparecen
resumidas en la Tabla[£.1.9] Conviene senalar como detalle importante que el término

relacién de apoyo mp recogido en la Tabla L.T.9se define a través de la Ecuacion (£.4).

t
mp = —= (4.4)
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Figura 4.1.14: Variacion del nivel maximo de errores de transmision en funciéon del grado de

desalineacion angular en transmisiones de engranajes cilindricos tipo 20/20.

= Los modelos de elementos finitos incorporan un nimero de etapas de carga igual al
numero de posiciones angulares del pinon ¢, para las que ha aplicado el algoritmo
numérico de andlisis del contacto del diente (TCA). En cada una de dichas etapas se
le aplica a la rueda de la transmisiéon de engranajes analizada el giro obtenido como
resultado de la ejecucion del algoritmo numérico del TCA estando el pinon cargado

con el momento torsor correspondiente en todas las posiciones.

= Para la resolucion del problema de contacto se ha hecho uso del método de anélisis
tensional estatico de caracter no lineal, debido a la geometria no lineal considerada
en el mismo. Dicha técnica numérica de calculo se fundamenta en la formulacion de

grandes desplazamientos, segiin la cual los elementos empleados son formulados en su
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Figura 4.1.15: Variacion del nivel maximo de los errores de transmision en funcion del grado

de desalineacion angular en transmisiones de engranajes cilindricos tipo 25/25.

configuracion geométrica deformada tras la aplicacion del estado de carga, e incluye

los efectos y fuentes de no linealidad caracteristicos del problema analizado.

= Se ha considerado un comportamiento elastico lineal para el material del pinén y de
la rueda de las transmisiones de engranajes analizadas. Asimismo, se ha asumido que

dicho material es de caracter isotropo.

= Se ha hecho uso de elementos solidos (continuos) tridimensionales del tipo C3D8I.
Se trata de elementos de tipo tension/desplazamiento de primer orden hexaédricos
mejorados mediante modos de deformaciéon incompatibles, lo cual permite la mejora
de su comportamiento frente a esfuerzos de flexion. La seleccion de esta tipologia de

elemento presenta las siguientes ventajas:
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Valor numérico

PINON | RUEDA

Parametro

Numero de nodos de discretizacion en la direccion 60 55

longitudinal de la superficie activa del diente

Numero de nodos de discretizacion en la direccion 55 50

del perfil de la superficie activa del diente

Nimero de nodos de discretizacion en la direccion 12
del perfil de la superficie de entalle entre el cilindro

de pie y las superficies activas del diente

Numero de nodos situados bajo las superficies ac- 2

tivas de diente

Relacion de apoyo mp 1

Numero de pares de dientes considerados 3

Tabla 4.1.9: Principales caracteristicas de los mallados de las ruedas dentadas de las transmi-
siones de engranajes cilindricos para la construccion de sus respectivos modelos de elementos

finitos.

e Los elementos del tipo tension/desplazamiento se emplean en la modelizacion de
problemas complejos de anélisis mecanico no lineal, los cuales podrian incluir

contacto, plasticidad y/o grandes deformaciones.

e Esta tipologia de elementos proporcionan resultados numéricos muy precisos en

problemas dominados por esfuerzos de flexion.

e Es recomendable el empleo de elementos de primer orden hexaédricos o elementos
tetraédricos modificados en problemas que impliquen contacto [I0]. Sin embar-
go, en el caso del empleo de elementos tetraédricos modificados, los resultados
numéricos obtenidos puede ser imprecisos en regiones de gradientes de tension

elevados.
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e Los elementos hexaédricos poseen con respecto a elementos tetraédricos una mayor
velocidad de convergencia, proporcionan soluciones numéricas igualmente precisas
a un menor coste en mallados regulares y resultan insensibles a la orientacion de

dicho mallado regular.

e Esta clase de elementos resultan insensibles al fen6meno con denominacion an-
glosajona shear locking, consistente en incrementos ficticios de la deformacion
tangencial (deformacion tangencial parésita) por efecto de la propia formulacion
numérica de ciertos elementos, hecho que da lugar a que dichos elementos posean

una rigidez excesiva bajo esfuerzos de flexion.

e Adicionalmente, estos elementos eliminan la rigidez artificial derivada del efecto
de Poisson en fenémenos de flexion, fendmeno que aparece en elementos de despla-
zamiento regular por efecto de la variacion lineal de las tensiones perpendiculares

a la direccion del esfuerzo de flexion.

e Esta clase de elementos posee un comportamiento muy similar al correspondiente
a elementos de segundo orden en diversas situaciones, siempre que los primeros

posean una distorsion reducida.

e No resulta adecuado el empleo de elementos regulares de segundo orden en pro-
blemas de contacto en los cuales se adopta la relacion de contacto "dura", la
cual va a ser descrita con posterioridad, debido a la aparicion de problemas de

convergencia.

= Se han definido un total de tres pares de contacto entre las superficies activas corres-
pondientes de tres parejas de dientes de cada una de las transmisiones de engranajes
analizadas, estableciéndose en el presente trabajo como superficies maestras las superfi-
cies activas de los dientes de la rueda y como superficies esclavas las superficies activas
de los dientes del pinén. Las principales caracteristicas de la condicion de contacto

definida en el presente trabajo aparecen definidas a continuacion:

e Se ha hecho uso de la formulacion de contacto de deslizamiento finito. Dicha for-
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mulaciéon del contacto permite un movimiento arbitrario entre las superficies que
establecen contacto entre si: separacion arbitraria, deslizamiento y rotacion. Re-
sulta posible emplear esta clase de formulacién de contacto porque las superficies
maestras (rueda de la transmision de engranajes) constituyen superficie regulares
como consecuencia de la propia naturaleza del proceso de generacion virtual de

las transmisiones de engranajes analizadas.

e Se ha hecho uso de la relacion de contacto "dura", cuyas principales caracteristicas

de formulacion aparecen recogidas a continuacion:

o Se minimiza la penetracion de la superficie esclava sobre la superficie maestra.

o No se permite la transmisiéon de tension de traccion a través de la interfase

de contacto entre ambas superficies.

o Solamente se transmite presion entre ambas superficies en aquellos puntos

comunes en los cuales ambas permanecen en contacto.

o Las superficies maestra y esclava permanecen separadas en aquellos puntos
en los cuales la presion de contacto entre ambas es nula, y establecen contacto

entre si en aquellos puntos en los cuales la holgura entre ambas se anula.

La metodologia de aplicacion de la relacion de contacto descrita es el método

clasico de los multiplicadores de Lagrange.

e Se ha asumido nulo el fenémeno de friccion por efecto del deslizamiento relativo

entre las superficies maestras y esclavas.

A modo de ejemplo de aplicacion, en la Figura [£.1.16] aparecen representados los resultados
numéricos de tensiones de contacto maximas Toonrtact SObre un pinén obtenidos tras la
ejecucion del modelo de elementos finitos formado por 3 parejas de dientes de una transmision
de engranajes cilindrico-curvilineos que ha sido descrito con anterioridad. Dicho modelo de
elementos finitos ha sido ejecutado haciendo uso para ello de un c6digo numérico de propdsito

general.
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S, Mises
(Avg: 75%)

Figura 4.1.16: Resultados numéricos obtenidos tras la ejecucion del modelo de elementos

finitos de una transmision de engranajes cilindrico-curvilineos a través del codigo de proposito

general ABAQUS®.

Transmisiones de engranajes cilindricos perfectamente alineados

Las tensiones de contacto y de flexiéon obtenidas en el pinén de las transmisiones de en-
granajes cilindricos previamente optimizadas recogidas en la Tabla [L1.7 aparecen reflejadas
en Figuras 117 y [A.I.I8l Del anélisis de los resultados reflejados en dichas figuras cabe

realizar los siguientes comentarios:

= La tension maxima de contacto a lo largo del ciclo completo de engrane es mayor
en las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos que en las transmisiones de
engranajes cilindrico-helicoidales, y, a su vez, en estas tltimas dicha componente me-
dia es mayor que en las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos. Esta tendencia

observada es totalmente acorde, ya que, por un lado, en transmisiones de engranajes
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Figura 4.1.17: Evolucion de (a) tensiones de contacto maximas y (b) tensiones de flexion
méximas en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo completo de engrane, en

transmisiones de engranajes cilindricos tipo 20/20 previamente optimizadas con rebaje de

cabeza.
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Figura 4.1.18: Evolucion de (a) tensiones de contacto maximas y (b) tensiones de flexion
méximas en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo completo de engrane, en
transmisiones de engranajes cilindricos tipo 25/25 previamente optimizadas con rebaje de

cabeza.
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cilindrico-curvilineos el contacto se encuentra localizado, y, por otro lado, en transmi-
siones de engranajes cilindricos-helicoidales la longitud total de contacto resulta inferior
a la correspondiente a las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos en la region de

carga compartida del ciclo de engrane.

= Las tensiones méaximas de contacto de las transmisiones de engranajes cilindrico-
curvilineos y cilindrico-rectos presentan aproximadamente la misma tendencia y la
misma componente alternante a lo largo del ciclo completo de engrane, siendo la com-
ponente media mayor en el primer caso que en el segundo como consecuencia del

contacto localizado de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos.

= Al igual que en el caso anterior, la componente media de las tensiones de flexion
méximas en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane resulta superior
en el caso de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos que en el caso de
las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos como consecuencia de la localizacion

del contacto en el primer caso.

= La mayor uniformidad de las tensiones de flexiéon méximas en la base del diente en
el caso de las transmisiones de engranajes cilindrico-helicoidales con respecto a las
transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-curvilineos tiene su origen en
la inclinacion de las lineas de contacto que se extienden desde la base a la cabeza

durante todo el ciclo de engrane.

= La componente media de las tensiones de contacto maximas de todas las transmisiones
de engranajes cilindricos tipo 25/25 analizadas resultan ligeramente superiores a las
correspondientes a las transmisiones de engranajes cilindricos tipo 20/20 como conse-

cuencia del mayor d4ngulo de presiéon normal «,, en el primer caso que en el segundo.

A raiz de todo lo expuesto anteriormente, queda justificado que, en condiciones de monta-
je perfectas y en ausencia de deflexiones propias de los ejes que sustentan los engranajes du-

rante el proceso de transmision de potencia, las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos
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y cilindrico-helicoidales se comportan mejor que las transmisiones de engranajes-curvilineos
objeto del presente trabajo. Sin embargo, dichas condiciones de montaje y operacién son
teoricas e ideales, puesto que, por un lado, en el montaje de transmisiones de engranajes
siempre existen holguras o errores de alineacion o fabricacién, y, por otro lado, la transferen-
cia de potencia en transmisiones de engranajes siempre conlleva deflexiones tanto angulares

como lineales de los ejes sobre los cuales se encuentran montados los engranajes.

Transmisiones de engranajes cilindricos que presentan una desalineacién angular

Ay, = 0,02°

Las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el pinén de las transmisiones de
engranajes cilindricos previamente optimizadas recogidas en la Tabla [L.1.7 aparecen refleja-
das en las Figuras [4.1.19 y [4.1.20l Del anélisis de los resultados obtenidos cabe realizar los

siguientes comentarios:
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Figura 4.1.19: Evolucién de (a) tensiones de contacto maximas y (b) tensiones de flexion
maximas en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo completo de engrane, en
transmisiones de engranajes cilindricos tipo 20/20 previamente optimizadas con rebaje de

cabeza y sometidas a una desalineaciéon angular A~y = 0,02°.

» Las tensiones méximas de contacto y de flexion en la base del diente a lo largo del ciclo

completo de engrane se incrementa en los casos de las transmisiones de engranajes
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Figura 4.1.20: Evolucién de (a) tensiones de contacto maximas y (b) tensiones de flexion

maximas en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo completo de engrane, en

transmisiones de engranajes cilindricos tipo 25/25 previamente optimizadas con rebaje de

cabeza y sometidas a una desalineaciéon angular A~y = 0,02°.

cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales con respecto al apartado anterior, mientras
que en los casos de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos las tensio-
nes maximas de contacto permanecen practicamente invariables debido al efecto de
localizacion del contacto y menor sensibilidad de la transmision frente a los errores de

alineacion.

Las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales, a pesar de
la introduccion de un grado de desalineacion angular intermedio, contintian poseyendo
una componente media de las tensiones méximas de contacto y de flexion en la base
del diente a lo largo del ciclo completo de engrane inferiores a las correspondientes
a las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos. El fen6meno observado puede
tener su origen en el proceso previo de optimizacion de la geometria de los dientes de
las transmisiones de engranajes cilindricos a través de la aplicacion del procedimiento

de rebaje de punta de cabeza.

En el caso de las transmisiones de engranajes cilindricos tipo 20/20, las de engranajes
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curvilineos posee los valores mas elevados de la tension de contacto maxima a lo largo

del ciclo completo de engrane con respecto a las de engranajes rectos o helicoidales.

= En el caso de las transmisiones de engranajes cilindricos tipo 25/25, la de engrana-
jes rectos y curvilineos son las que poseen los valores mas elevados de la tension de
contacto méaxima a lo largo del ciclo completo de engrane con respecto a las cilindrico-
helicoidales. Este fenémeno de igualacion observado tiene su origen en el incremento

del angulo de presion normal «,.

= La transmision de engranajes cilindrico-curvilineos que opera en el sentido de giro
antihorario (CCW) posee un valor de tensiéon maxima de contacto mas elevado que
el correspondiente a la transmision de engranajes cilindrico-curvilineos que opera en
el sentido de giro horario (CW) debido a la aparicién de un fenomeno de contacto en

borde por efecto del grado de desalineaciéon angular.

A raiz de lo expuesto anteriormente, queda justificado que, en condiciones de montaje
en las que existe un grado de desalineacion angular intermedio, el comportamiento tensional
de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos generadas con una fresa circular de
radio R = 80 mm mejora con respecto a los comportamientos tensionales de las trans-
misiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales, pero no lo suficiente como
para justificar su empleo frente a las transmisiones de engranajes cilindricos clésicas, ya que,
para el grado de desalineacion angular considerado en el presente apartado, el procedimiento
de optimizacion por despulla en cabeza de la transferencia de carga en las transmisiones
de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-helicoidales posee una notable influencia sobre la

reduccion del estado tensional en dichas transmisiones mecénicas.

Transmisiones de engranajes cilindricos que presentan una desalineacién angular

Ay, = 0,04°

Las tensiones de contacto y de flexion obtenidas en el pinén de las transmisiones de

engranajes cilindricos previamente optimizadas recogidas en la Tabla [1.1.7] aparecen refleja-
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das en las Figuras A.1.2T] y [£.1.22] Del andlisis de
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Figura 4.1.21: Evolucion de (a) tensiones de contacto maximas y (b) tensiones de flexion

méximas en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo completo de engrane, en

transmisiones de engranajes cilindricos tipo 20/20 previamente optimizadas con rebaje de

cabeza y sometidas a una desalineacion angular A~y;, = 0,04°.

= Las tensiones maximas de contacto a lo largo del ciclo completo de engrane en trans-

misiones de engranajes cilindrico-curvilineos resultan inferiores a las componentes me-

dias correspondientes a las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-

helicoidales, mientras que las componentes medias de las tensiones maximas de flexion

en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane son practicamente las

mismas en todas las transmisiones de engranajes cilindricos analizadas.

Las tensiones maximas de contacto y de flexion en la base del diente a lo largo del ciclo

completo de engrane en el caso de la transmision de engranajes cilindrico-curvilineos

que operan en el sentido de giro horario (CW) permanecen practicamente invariables

en cada uno de los tres casos de desalineacion angular analizados, mostrando una muy

baja sensibilidad frente a los errores de alineacion.

» El valor més elevado de las tensiones de contacto maximas a lo largo del ciclo completo
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Figura 4.1.22: Evolucién de (a) tensiones de contacto maximas y (b) tensiones de flexion
maximas en la base del diente (Von Mises) a lo largo del ciclo completo de engrane, en
transmisiones de engranajes cilindricos tipo 25/25 previamente optimizadas con rebaje de

cabeza y sometidas a una desalineacion angular A~y = 0,04°.

de engrane en el caso de la transmision de engranajes cilindrico-curvilineos que operan
en el sentido de giro horario (CW) es claramente inferior a los valores mas elevados de
las tensiones de contacto méaximas correspondientes a las restantes transmisiones de

engranajes cilindricos analizadas.

= Al igual que en el caso de desalineacién angular del subapartado anterior, las transmi-
siones de engranajes cilindrico-curvilineos que operan en el sentido de giro antihorario
(CCW) poseen un valor méaximo de tension de contacto méas elevado que el correspon-
diente a las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos que operan en el sentido

de giro horario (CW) por efecto de un fenémeno de contacto en borde.

A raiz de todo lo expuesto anteriormente, queda justificado que, en condiciones de monta-
je en las que existe un grado de desalineacién angular severo, las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos que operan en el sentido de giro horario (la superficie convexa de los
dientes actiia como superficie activa conductora), y que han sido generadas con un radio ta-
llado Rc = 80 mm, se comportan mejor que las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos

y cilindrico-helicoidales desde el punto de vista tensional, justificAndose de este modo su
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empleo como transmisiones que pueden sustituir a las clasicas transmisiones de engranajes

cilindrico-rectos o helicoidales.

4.2. Influencia del radio de la fresa circular generadora
en el estado tensional de transmisiones de engranajes

cilindrico-curvilineos

El objetivo del presente apartado es el estudio de la influencia del radio de la fresa circular
generadora R¢ de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos en el estado tensional
de estas transmisiones de engranajes.

La inclusién de este estudio se justifica en base a los resultados reflejados en varios
trabajos [4 6], [7] acerca del comportamiento de las transmisiones de engranajes cilindrico-

curvilineos, lo cual puede resumirse en las siguientes puntos:

» Una disminucion del radio de la fresa generadora R¢ reduce la extension de las elip-
ses de contacto y, por lo tanto, aumenta la localizacion del contacto, reduciéndose el
nivel méaximo de los errores de transmision |Apo(¢1)|mae y aumentando el nivel de las

tensiones de contacto geonracr v de flexion en la base del diente ogpnping-

= Por el contrario, un incremento del radio de la fresa generadora R- aumenta la exten-
sion de las elipses de contacto y, por lo tanto, disminuye la localizacion del contacto,
incrementandose el nivel méximo de los errores de transmision |Apo(¢1)|mae v redu-
ciéndose el nivel de las tensiones de contacto oeonracr v de flexion en la base del diente

O BENDING-

A raiz de lo expuesto, cabria pensar que para cada transmision de engranajes cilindrico-
curvilineos y, partiendo de unas condiciones de operacion determinadas, existe un rango
de variacion del radio de generacion de la fresa generadora R dentro del cual es posible

alcanzar una solucién de compromiso entre el nivel maximo de los errores de transmision
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| Apa(h1)|max v los niveles maximos de las tensiones de contacto oconracr v de flexion en la
base del diente oppyping.

Por lo tanto, en el presente apartado se van a analizar las tendencias del nivel maximo de
los errores de transmision |Agpa(¢1)|mae v de los niveles maximos de las tensiones de contacto
Ocontact Y de flexion en la base del diente oppypivg con el radio de la fresa generadora Re.
Previamente a comenzar con el estudio de sensibilidad propiamente dicho, conviene senalar
como detalle importante que se va a adoptar el sentido de rotacion horario (CW) como
sentido de giro de operaciéon de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, en

virtud de las conclusiones obtenidas en el Apartado [4.1.4l

4.2.1. Descripciéon de los casos a analizar

Los parametros basicos de diseno comunes a todas las transmisiones de engranajes cilindrico-
curvilineos estudiadas aparecen recogidos en la Tabla[4.1.1] mientras que los diferentes casos

analizados aparecen recogidos en la Tabla 2.1

Caso 1234|567 |8]|9]10|11]12
an [°] [ 20]25(20]25(20(25(20|25|20]|25]|20]25
Rc [mm]| 80 100 120 140 160 0

Tabla 4.2.1: Tipos de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos analizadas.

Los casos 11 y 12 recogidos en la Tabla [4.2.7] corresponden a transmisiones de engranajes
cilindrico-rectos, las cuales constituyen el caso limite de las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos.

Tal como ya se ha expuesto con anterioridad en el Apartadod.I.T] todas las transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos recogidas en la Tabla .2.1] permanecen libres de los
fenomenos de penetracion e interferencia. Asimismo, el intervalo de variacion del radio de la
fresa circular R analizado (ver Tabla [L27]), resulta muy superior a los valores numeéricos

del radio de generacion limite de la fresa generadora (R¢),,,, reflejados en la Tabla [L.1.4] de
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modo que todos los casos de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos recogidos en
la Tabla [£.2.1] permanecen libres del fenémeno de apuntamiento.

Por 1ltimo, cada uno de los tipos de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos
recogidos en la Tabla .2.1] han sido sometidos en cada uno de los procesos de andlisis
tensional a las solicitaciones mecéanicas y de errores de alineacion reflejadas en la Tabla

4.1.0l

4.2.2. Optimizacién del rebaje de cabeza

Al igual que en el Apartado del presente trabajo, resulta necesario optimizar la
geometria de los flancos de los dientes de las tipologias de transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos definidas previamente en la Tabla [£2.1] antes de iniciar el estudio de
influencia del estado tensional de este tipo de transmisiones de engranajes con el radio de la
fresa generadora R¢. Para ello, también se va a hacer uso del tipo de rebaje de cabeza de
tipo parabolico tangente al perfil de envolvente de la superficie de los flancos de los dientes.
Los parametros geométricos caracteristicos del rebaje de cabeza aplicado a cada una de las
transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos en cada uno de los casos de simulacion

numérica llevados a cabo aparecen recogidos en la Tabla [4.2.2]

Caso 1 2 3 4 5 6 7

aps [1/mm] || 0.00 | 0.01 | 0.02 | 0.03 | 0.04 | 0.05 | 0.06

hi,  [mm] 0.7

Tabla 4.2.2: Casos de simulacion numérica para la optimizacion del proceso de rebaje de

cabeza.

El procedimiento completo de optimizacién de las superficies activas de los dientes de
las transmision de engranajes cilindrico-curvilineos definidas previamente en la Tabla [£.2.1]
empleado es exactamente el mismo que el aplicado a las transmisiones de engranajes cilin-

dricos analizadas en el Apartado A.I1.2l De este modo, y con efectos de simplificacion, en
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el presente apartado tinicamente se van a mostrar los resultados numéricos obtenidos tras
la aplicacion de dicho procedimiento. Dichos resultados numeéricos aparecen reflejados en la
Tabla[4.2.2] 1a cual recoge las caracteristicas geométricas de las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos optimizadas a las cuales se les va a aplicar el algoritmo numérico de

simulacion del engrane posteriormente en el Apartado 23]

RC Qn (a f)o ima
Caso P*/optimal
[mm] | [°] | [1/mm]
1 20 0.05
80
2 25 0.04
3 20 0.04
100
4 25 0.03
5 20 0.04
120
6 25 0.03
7 20 0.04
140
8 25 0.02
9 20 0.04
160
10 25 0.02
11 20 0.02
o0
12 25 0.01

Tabla 4.2.3: Tipos de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos analizadas

Por tltimo, conviene destacar como detalle importante la disminuciéon del coeficiente de

parabola optimo (a,y) , caracteristico del proceso de rebaje de cabeza con el incremento

optima

del radio de generacion de la fresa talladora R¢ y del angulo de presion normal de referencia

o, en el caso de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos.
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4.2.3. Simulacién del engrane

En el presente subapartado se va a llevar a cabo la simulaciéon del engrane de las trans-
misiones de engranajes cilindrico-curvilineos previamente optimizadas en el Apartado [£.2.2]
bajo las condiciones de operacion descritas en la Tabla Al igual que en el Apartado
4T3, para llevar a cabo la simulacion del engrane se he hecho uso del algoritmo de anéalisis
de contacto (TCA) de caracter numérico que ha sido previamente descrito en el Apartado

B3.1.2] para lo cual se han adoptado las mismas caracteristicas numéricas recogidas en la
Tabla [L1.8

Los resultados numéricos derivados de la aplicaciéon de la variante numérica del algoritmo
TCA sobre las transmisiones de engranajes recogidas en la Tabla[L2.Tlaparecen reflejados en
las Figuras [£.2.1] y £.2.21 Del analisis de los resultados obtenidos cabe realizar los siguientes

comentarios:

= [Los niveles maximos de errores de transmision en transmisiones de engranajes cilindrico-
rectos son muy reducidos e inferiores a los correspondientes a transmisiones de engra-

najes cilindrico-curvilineos.

= A pesar de que no parece existir una cierta tendencia de los resultados numéricos con
el radio de generacion de la fresa talladora R, si que se puede afirmar que los niveles
méximos de errores de transmision en transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos

son crecientes, en mayor o menor grado, con el error de desalineacion angular horizontal

A’}/h.

= De forma general, se puede afirmar que los niveles maximos de errores de transmision
de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 25/25 son iguales o su-
periores a los correspondientes a las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos

tipo 20/20, especialmente para grados severos de desalineacion angular horizontal A-yy,.
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Figura 4.2.1: Variacion del nivel méximo de los errores de transmision con el grado de desa-

lineacion angular en transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 20/20.

4.2.4. Analisis tensional

En el presente apartado se van a analizar los resultados numéricos obtenidos de la apli-
cacion del método de los elementos finitos para la determinacion del estado tensional del
conjunto de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos analizadas en el presente tra-
bajo sometidas a las solicitaciones mecénicas y de errores de alineacion recogidas en la Tabla

4. 1.0l

El modelo de elementos finitos empleado en las simulaciones computacionales de todos los
casos analizados de transmisiones de engranajes cilindricos es el mismo que el descrito en los
Apartados y T4 La representacion grafica de los resultados numeéricos obtenidos para

cada una de las tres condiciones de montaje recogidas en la tabla [4.1.5] aparecen recogidas
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Figura 4.2.2: Variacion del nivel méximo de los errores de transmision con el grado de desa-

lineacion angular en transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 25/25.

en los siguiente subapartados.

Transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos perfectamente alineados

Las tensiones méximas de contacto y de flexion obtenidas para el pinén de las trans-
misiones de engranajes cilindrico-curvilineos previamente optimizadas (ver Tabla [L.2.2)) en
condiciones de alineacion perfecta (ausencia de errores de alineacion y/o montaje) se mues-
tra en las Figuras y 24 Del anélisis de los resultados obtenidos cabe realizar los

siguientes comentarios:

s Las tendencias observadas en los resultados numeéricos obtenidos resultan totalmente

acordes con las conclusiones obtenidas en varios de los trabajos consultados [4} 6] [7],
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Figura 4.2.3: Evolucion de (a) tensiones de contacto méximas y (b) tensiones de flexion

méximas en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane en transmisiones

de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 20/20 previamente optimizadas y perfectamente

alineadas.
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Figura 4.2.4: Evoluciéon de (a) tensiones de contacto méaximas y (b) tensiones de flexion

méaximas en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane en transmisiones

de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 25/25 previamente optimizadas y perfectamente

alineadas.
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ya que cuanto mayor es el radio de generacion de la fresa talladora Ro mayor es la
extension de las elipses de contacto, y, por lo tanto, menor es la componente media de
las tensiones maximas de contacto y de flexion en la base del diente a lo largo del ciclo

completo de engrane.

= Las tensiones méaximas de contacto de los distintos tipos de transmisiones de engrana-
jes cilindrico-curvilineos presentan aproximadamente la misma tendencia y la misma

componente alternante a lo largo del ciclo completo de engrane.

= También es posible observar como las diferencias existentes entre las componentes
medias de las tensiones maximas de contacto y de flexion en la base del diente a lo largo
del ciclo completo de engrane de los distintos casos analizados disminuyen a medida que
se incrementa el radio de la fresa circular generadora Ro. Este hecho observado hace
pensar que va a existir un valor limite para este parametro de fabricacion a partir de
cual grandes incrementos del mismo dan lugar a leves disminuciones de las componentes

medias de las tensiones maximas de contacto y de flexion en la base del diente.

= Al igual que en el caso de las transmisiones de engranajes cilindricos anteriormente
analizadas en el Apartado [4.I] la componente media de las tensiones de contacto méxi-
mas de todas las transmisiones de engranajes cilindricos tipo 25/25 analizadas resultan
ligeramente superiores a las correspondientes a las transmisiones de engranajes cilindri-
cos tipo 20/20 como consecuencia del mayor angulo de presion normal «,, en el primer

caso que en el segundo.

A raiz de todo lo expuesto anteriormente, queda justificado que, en condiciones de mon-
taje perfectas y en ausencia de deflexiones propias del proceso de transmision de carga, las
transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos se comportan mejor cuanto mayor sea el
radio de generacion de la fresa circular generadora Ro. Sin embargo, tal como ya se ha indi-
cado con anterioridad en el Apartado [£.1.4] dichas condiciones de montaje y operacién son

tedricas e ideales.
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Transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos que presentan una desalinea-

cion angular Ay, = 0,02°

Las tensiones méaximas de contacto y de flexion obtenidas en el pinén de las transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos previamente optimizadas recogidas en la Tabla [4.2.2]
aparecen reflejadas en las Figuras[4.2.5 y [4.2.6l Del analisis de los resultados obtenidos cabe

realizar los siguientes comentarios:
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Figura 4.2.5: Evolucion de (a) tensiones de contacto méximas y (b) tensiones de flexion
méximas en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane en transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 20/20 previamente optimizadas y sometidas a una

desalineacion angular Ay, = 0,02°

» Las componentes medias de las tensiones méximas de contacto y de flexion en la
base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane se incrementa en todos los
casos analizados de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, siendo dichos

incrementos tanto mayores cuanto mayor es el radio de la fresa generadora R¢.

= Para un grado de desealineacion angular intermedio, las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos en los casos R = 120 mm, Re = 140 mm y Re = 160 mm
poseen las componentes medias de sus respectivas tensiones maximas de contacto a lo

largo del ciclo completo de engrane inferiores a las correspondientes a las transmisiones
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Figura 4.2.6: Evolucion de (a) tensiones de contacto méximas y (b) tensiones de flexion

méaximas en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane en transmisiones

de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 25/25 previamente optimizadas y sometidas a una

desalineacion angular Ay, = 0,02°

de engranajes cilindrico-rectos, mientras que en los casos Rc = 80 mm y Re = 100
mm se invierte la tendencia observada. El hecho observado hace pensar que todas
las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos, para un grado de desalineacion

angular determinado, poseen un radio de fresa generadora 6ptimo (R¢) , en el

optima
cual se minimizan las componentes medias de las tensiones maximas de contacto y de

flexion en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane.

Se aprecia la existencia de un incremento stibito de las tensiones maximas de contacto
en la region de transferencia total de carga de una pareja de dientes a la contigua en
todos los casos analizados de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo
20/20, excepto el caso R = 80 mm. El hecho observado puede tener su origen en la
aparicion de un fenémeno de contacto en borde por efecto del grado de desalineacion
angular a medida que se incrementa el radio de la fresa generadora R, existiendo
un valor limite para este parametro de fabricacion por debajo del cual no aparece el
fendbmeno indeseado citado debido a un nivel de localizaciéon del contacto mayor. Dicho

efecto no estd presente en las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo
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25/25 como consecuencia del mayor angulo de presion normal «,.

= Se aprecia como el fendmeno de contacto de borde citado es tanto mas acusado cuanto
mayor es el radio de la fresa generadora Ro y cuanto menor es el angulo de presion

normal «,,.

A raiz de todo lo expuesto anteriormente, queda justificado que, en condiciones de mon-
taje en las que existe un grado de desalineacion angular intermedio, las transmisiones de
engranajes cilindrico-curvilineos se comportan mejor que las transmisiones de engranajes
cilindrico-rectos para un cierto rango del radio de la fresa generadora R, existiendo un
valor 6ptimo de dicho pardmetro de fabricacion para el cual se minimizan las componentes
medias de las tensiones maximas de contacto y de flexion en la base del diente a lo largo del
ciclo completo de engrane. Fuera del intervalo indicado, el procedimiento de optimizacion por
despulla en cabeza posee una mayor influencia sobre la reduccion del estado tensional en las
transmisiones de engranajes cilindrico-rectos frente al empleo de transmisiones de engranajes

cilindrico-curvilineos.

Transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos que presentan una desalinea-

cion angular Ay, = 0,04°

Las tensiones maximas de contacto y de flexién obtenidas en el pinén de las transmisiones
de engranajes cilindrico-curvilineos previamente optimizadas recogidas en la Tabla [4.2.2]
aparecen reflejados en las Figuras [£.2.7 y [£.2.8] Del analisis de los resultados obtenidos cabe

realizar los siguientes comentarios:

» Las componentes medias de las tensiones maximas de contacto a lo largo del ciclo com-
pleto de engrane de todos los tipos de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos
resultan inferiores a las componentes medias correspondientes a las transmisiones de

engranajes cilindrico-rectos.

» En los casos de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 20/20, el

efecto de contacto en el borde de cabeza del diente debido a la existencia del grado
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Figura 4.2.7: Evolucion de (a) tensiones de contacto méaximas y (b) tensiones de flexion

méximas en la base del diente a lo largo del ciclo completo de engrane en transmisiones

de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 20/20 previamente optimizadas y sometidas a una

desalineacion angular A, = 0,04°
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Figura 4.2.8: Evolucion de (a) tensiones de contacto méaximas y (b) tensiones de flexion
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de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 25/25 previamente optimizadas y sometidas a una
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de desalineacion angular da lugar a la aparicion del valor méas elevado de las tensiones
de contacto maximas a lo largo del ciclo completo de engrane, exceptuando el caso
Re = 80 mm. Dado que el valor maximo de las tensiones de contacto alcanza su nivel
més reducido en el caso Rc = 80 mm, dicha tipologia de transmisiéon de engranajes
cilindrico-curvilineos se comporta mejor que la transmisién de engranajes cilindrico-
rectos tipo 20/20 y los restantes casos analizados de las transmisiones de engranajes

cilindrico-curvilineos tipo 20/20.

» En los casos de las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo 25/25, el
efecto de contacto de borde solamente aparece en los casos Rc = 140 mm y Rc = 160
mm y con un grado de serveridad muy reducido. A raiz de lo expuesto, queda justificado
que todos los casos analizados de transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos tipo

25/25 se comportan mejor que la transmision de engranajes cilindrico-rectos tipo 25/25.

= Tomando también como base los resultados numéricos obtenidos en el Apartado [£.2.4],
es posible afirmar que el fenémeno de contacto de borde aparece en una transmision
de engranajes cilindrico-curvilineos debido a la existencia de un cierto grado de desa-
lineacion angular a partir de un determinado radio de la fresa generadora Rs. En el
caso de que dicho fenémeno indeseado aparezca es tanto mas severo cuanto mayor sea

el radio de la fresa generadora R¢ y cuanto menor sea el angulo de presion normal a,.

A raiz de todo lo expuesto anteriormente, queda justificado que, en condiciones de monta-
je en las que existe un grado de desalineacion angular severo, las transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos analizadas en el presente estudio de sensibilidad se comportan mejor
que las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos desde el punto de vista tensional, justi-

ficaindose de este modo su empleo en estas situaciones.



Capitulo 5

Conclusiones

5.1. Conclusiones

Las principales conclusiones que se pueden extraer de la realizacion del presente trabajo

son las siguientes:

= Las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos constituyen una tipologia de
transmisiones de engranajes que permiten localizar el contacto haciendo uso de un
util fresa que realiza un proceso simple de talla por generacion, sin necesidad de tener
que aplicar movimientos adicionales de herramienta para lograr un proceso de abom-
bamiento simple longitudinal de la superficie del pin6n de la transmisién en cuestion.
Sin embargo, para ello es preciso aplicar un proceso de indexado ya que la generacion

de cada hueco entre dientes es independiente.

» La optimizacion del coeficiente de parabola a,; caracteristico del proceso de rebaje de
punta de cabeza permite reducir notablemente el nivel de las tensiones maximas de
contacto a lo largo del ciclo completo de engrane, aunque supone un leve incremento
del nivel méximo de las tensiones de flexion en la base del diente. Resulta preciso tener
en consideracion que en la mayoria de transmisiones de engranajes, la picadura o fati-

ga superficial producida por las elevadas tensiones de contacto constituye la principal

115
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causa del fallo. A raiz de lo expuesto, la optimizacion de la geometria de los flancos
lograda por medio de la despulla en cabeza permite una aumento notable del factor de
seguridad frente a picadura Sy en las distintas tipologias de transmisiones de engra-
najes analizadas, e implica un ligero descenso del factor de seguridad en flexion Sg de

las mismas, lograndose de esta forma incrementar la duraciéon esperada.

= El coeficiente de parabola 6ptimo (a,y) , caracteristico del proceso de rebaje de

optima
punta de cabeza es decreciente con el radio de generacion de la fresa talladora R¢o y

con el angulo de presiéon normal «,.

= Asimismo, la optimizacion de la geometria de los flancos mediante el rebaje de punta de
cabeza ha dado resultados muy satisfactorios en transmisiones de engranajes cilindricos
reduciendo notablemente las tensiones maximas alcanzadas a lo largo de todo el ciclo

de engrane.

= [Los niveles maximos de error de transmision en las transmisiones de engranajes cilindrico-
rectos y cilindrico-curvilineos son notablemente inferiores a los correspondientes a las
transmisiones de engranajes cilindrico-helicoidales, siendo las diferencias entre ambos
grupos de transmisiones mecanicas tanto mayores cuanto mayores son el grado de de-

salineacion angular Av, y el 4ngulo de inclinaciéon del dentado de referencia [3,.

= Las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y cilindrico-curvilineos no requieren
de la aplicacion de funciones de errores de transmision predisenadas de tipo parabélico
para la absorcion de funciones de errores de transmision cuasilineales y discontinuas
originadas por efecto de los errores de alineacion angular, ya que los niveles maximos
de los errores de transmision de este tipo de transmisiones mecanicas por efecto del
grado de desalineacion angular A~ son tan reducidos que no se justifica el empleo de
abombamiento simple en la direccion del perfil activo de las superficies de los dientes
de las mismas, puesto que su empleo podria llegar a ser contraproducente. En el caso
de las transmisiones de engranajes cilindrico-helicoidales, si que podria ser recomenda-

ble emplear funciones de errores de transmision predisenadas de tipo parabdlico para
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absorber los elevados niveles maximos de errores de transmision.

= Todas las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos poseen, para unas condicio-
nes de diseno determinadas, un radio de generacion limite de la fresa circular generadora

(R¢)im por debajo del cual aparece el fenomeno indeseado del apuntamiento.

» El incremento del radio de la fresa circular generadora Rs de las transmisiones de
engranajes cilindrico-curvilineos reduce la componente media de las tensiones de con-
tacto y de flexion en la base del diente, siendo las diferencias entre distintos casos tanto

menores cuanto mayor es este pardmetro de fabricacion.

= En unas determinadas condiciones de desalineacién angular, existe un rango del radio
de la fresa generadora Rs para el cual una familia de transmisiones de engranajes
cilindrico-curvilineos, dadas unas condiciones de diseno y fabricacion fijas, se com-
portan mejor que las correspondientes transmisiones de engranajes cilindrico-rectos y
cilindrico-helicoidales desde el punto de vista del nivel tensional. Fuera de dicho rango,
la aplicacion del proceso de optimizado por medio del rebaje de punta de cabeza sobre
las superficies activas de los dientes de las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos
y cilindrico-helicoidales resulta més beneficiosa que el empleo de las transmisiones de

engranajes cilindrico-curvilineos.

= Bajo condiciones de desalineacion angular, aparecen fen6menos de contacto en borde en
transmisiones de engranajes cilindrico curvilineos previamente optimizadas. El riesgo
de aparicion de este fendémeno indeseado es tanto mayor cuanto mayor sea el radio de
generacion de la fresa talladora Re y cuanto menor sea el dngulo de presiéon normal
a.,, v se ha observado que también es dependiente del sentido de giro de operacion de
las transmision mecanica. El grado de severidad del fenémeno de contacto en borde es

creciente con el grado de desalineacion angular A-y,.

= El incremento del angulo de presion normal «,, en las transmisiones de engranajes

cilindrico-curvilineos eleva levemente la componente media de las tensiones de contacto,
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pero reduce notablemente el riesgo de aparicion del fenémeno indeseado de contacto en
borde, ademas del grado de severidad de dicho fenémeno en el caso de que finalmente
aparezca. De este modo, el incremento del &ngulo de presion normal «,, posee un efecto

muy beneficioso sobre este tipo de transmisiones mecanicas.

= Se ha demostrado que las transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos analizadas
en el presente trabajo operan més adecuadamente cuando la superficie activa conduc-
tora es la superficie convexa de sus dientes. Esto se debe al fenémeno indeseado de
contacto en borde aparece en transmisiones de engranajes cilindrico-curvilineos para
radios de tallado Ro mas reducidos operando con la superficie concava de sus dien-
tes como superficie activa conductora que operando con la superficie convexa de los

mismos.

5.2. Trabajos futuros

Los posibles trabajos que pueden iniciarse tomando como punto de partida los resultados

obtenidos en el presente trabajo aparecen expuestos a continuacion:

= Estudio del comportamiento mecénico de una transmision de engranajes cilindrico-
curvilineos particular, caracterizada por unas condiciones de diseno y fabricacion de-
terminadas, para unas condiciones de operacion establecidas, en funcion del radio de
generacion de la fresa talladora Re, cuyo rango de variacion es ((R¢),,, ,00), y del

sentido de rotacion de operaciéon de la transmision mecanica.

» Estudio del fenémeno de contacto en borde en transmisiones de engranajes cilindrico-
curvilineos y cuantificacion de su grado de dependencia con el radio de generacion de
la fresa talladora R¢, con el angulo de presion normal «,, y con el sentido de rotacion

de operacion de la transmision mecanica.

= Implementaciéon computacional para el caso de transmisiones de engranajes cilindrico-

curvilineos de un proceso de generaciéon independiente para cada una de las dos su-
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perficies activas de sus dientes, desligando de este modo el grado de localizacién del

contacto con el radio de la fresa circular generadora.

= Aplicacién del procedimiento de sintesis local a las transmisiones de engranajes cilindrico-
curvilineos, con objeto de optimizar las curvaturas de las superficies activas de los

dientes para unas condiciones de engrane predeterminadas.

= Perfeccionamiento del modelo de elementos finitos de las transmisiones de engranajes
cilindricos utilizado a través de la introduccion de las mejoras que se citan a continua-
cion:
e Modelizacion del conjunto formado por el eje y por la rueda dentada.
e Modelizacion del efecto de torsion sobre los dientes de los engranajes.

e Modelizacion del alma de la rueda dentada.
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