Universidad
Politécnica ind
de Cartagena etsii UPCT

striales

c

EVALUACION DEL COMPORTAMIENTO
MECANICO DE TRANSMISIONES DE
ENGRANAJES CILINDRICOS RECTOS DE
PERFIL ASIMETRICO

Titulacion: Ingenieria Técnica Industrial
Especialidad en Mecanica
Alumno/a: Angel de Dios Sanchez Martinez
Directores: Alfonso Fuentes Aznar
Ignacio Gonzéalez Pérez

Cartagena, 11 de enero de 2013



Indice general

1. Introducciéon y objetivo
1 Un poco de historial . . . . . . . . . .
2 Introducciéon v estado del artd . . . . . .. .. ... oL
3 Obietdvod . . . . .
4 Estructura y planteamientd . . . . . . . . .. ... Lo
2. Fundamentos teérico
1 Introduccionl . . . . . . . L
2. Fnvolvente a una familia de superficies . . .. .................
3. Condiciones suficientes de existencia de la. envolvente a una familia de superficies
4. Relaciones cineméticas basicad . . . . . . . . Lo
) Determinacion de las elipses instantaneas de contactd . . . . . . . . . . . ..

6. Simulacion del engrane y analisis del contactd . . . . . . . . . .. ... ...

7 Prediseno de una funcién parabodlica de errores de transmisiéon . . . . . . . .

8 Aplicacion del método de los elementos finitos en el disenio de engranajes

3. Diseno v generaciéon de engranajes cilindricos de perfil asimétric

[2.___Generacién de engranajes cilindrico-rectod . . . . .. ..o
3 Seccion transversal de la herramienta de tallada . . . . . . . . . . . . .. ..
3.1 Superficies de tallado de los perfiles activos de los dientes >4 . . . . .

0 ~1 o =



INDICE GENERAL

11
3.2 Borde de cabeza del perfil de tallado >4 . . . . . . . ... ... ... 41
42
44
6 Geometria de los engranajes cilindrico-rectod . . . . . . . . .. ... ... .. 47
6.1 Superficies de los perfiles activos de los dientes! . . . . . . .. .. .. 47

6.2.  Superficies de entalle entre la superficie de pie y las superficies activas
delos dientes. . . . . . . . . ... 48
4. IGD (Integrated Gear Design) 51
1 Introduccionl . . . . . . .. e e e e e e e o1
S . 52
1 Generacion de engranajes de perfil asimétrica . . . . . . . ... ... 56
3 Definicién de la geometria modificada v aplicacion de un rebaje de cabez 62
4. Andlisis del contacto v simulacién del engrane . . . . . . ... ... ... 65
5 Generacion automaética del modelo de elementos finitod . . . . . . . . .. .. 70
5. B.esu]ia.d.QJ 77
1 Definicién de los ('a.sgs_a_a.n_a.]izml ........................ 7
2 Anélisis de la transmision de engranajes cilindrico-rectos de referenci 79
79
ura de perfil simétrico con dngulo de presiéon 25 grados 79
3 Andalisis del rebaje de cabeza 6ptimd . . . . . ... 82
3.2. Dentadura de perfil simétrico con dngulo de presién 25 grados 87
4. Transmisiones de engranajes cilindrico-rectos de perfil asimétrica . . . . . . . 89
4.1 Angulo de presion de referencia de 209 . . . . ... ... 89
4.2 Angulo de presion de referencia de 259 . . . . . ... L. 96

6. Conclusiones




INDICE GENERAL

I11

Bibliografi

105



Capitulo 1

Introduccién y objetivos

1. Un poco de historia

El primer uso que se conoce de una rueda dentada o engranaje data de los anos 2600 A.C.
Cuenta la leyenda que el Emperador Huang Di, que habria reinado en China entre el 2698
y 2598 A.C, estaba en guerra con otro lider rival, llamado Chi You. En una de las batallas
de esta guerra, Chi You mediante un conjuro hizo caer una espesa niebla sobre los hombres
de Huang Di para confundirlos. Sin embargo, estos contaban con un arma secreta, un carro
que tenia el poder de apuntar al sur. Siguiendo su rumbo no sé6lo fueron capaces de escapar
de la niebla, sino que ademéas consiguieron la victoria. Esta leyenda podria ser verdad, pero
la historia retrasa la invencion de este carro bastantes siglos después, en concreto al siglo II1
y habria sido obra de un ingeniero llamado Ma Jun. Este carro es una especie de brijula
mecanica que transporta una direccion a lo largo del camino por el que avanza. Su secreto es
el diferencial en el sistema de engranajes que integra la diferente rotacion entre las ruedas,
detectando de esta manera la rotacién en la base del carro. El mecanismo compensa esta
rotacion haciendo girar la figura que hace de apuntador en direcciéon contraria.

Por otro lado, escritos de Filon de Bizancio, escritor griego (280 A.C. - 220 A.C.), indican
que las ruedas de oracion encontradas en templos griegos usaban trenes de engranajes en

su funcionamiento por lo que parece probable que los Egipcios y Babilonios usaron engra-
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najes por los anos 1000 A.C. Por el ano 100 A.C., la fabricaciéon de engranajes ya se hacia
tanto en madera como en metal, con dientes triangulares o pines como dientes. Este tipo de
engranajes se observa en el mecanismo de Antikyithera, convirtiéndose en el mecanismo de
engranajes mas antiguo cuyos restos se conservan. Se trata de una calculadora astronémica
datada entre el 150 y el 100 A.C. y compuesta por al menos 30 engranajes de bronce con
dientes triangulares. Presenta caracteristicas tecnolégicas avanzadas como por ejemplo tre-
nes de engranajes epicicloidales que, hasta el descubrimiento de este mecanismo, se creian
inventados en el siglo XIX. Por citas de Cicer6n se sabe que el mecanismo de Antikyitera no
fue un ejemplo aislado sino que existieron al menos otros dos mecanismos similares en esa
época, construidos por Arquimedes y por Posidonio. Por otro lado, a Arquimedes se le suele
considerar uno de los inventores de los engranajes porque disené un tornillo sinfin.

No esta claro como se transmiti6 la tecnologia de los engranajes en los siglos siguientes.
Es posible que el conocimiento de la época del mecanismo de Antikyitera sobreviviese y
contribuyese al florecimiento de la ciencia y la tecnologia en el mundo islamico de los siglos
IX al XIII. Por ejemplo, un manuscrito andalusi del siglo XI menciona por vez primera el
uso en relojes mecéanicos tanto de engranajes epiciclicos como de engranajes segmentados.
Los trabajos islamicos sobre astronomia y mecanica pueden haber sido la base que permitio
que volvieran a fabricarse calculadoras astronémicas en la Edad Moderna. En los inicios del
Renacimiento esta tecnologia se utilizo en Europa para el desarrollo de sofisticados relojes,
en la mayoria de los casos destinados a edificios ptblicos como catedrales.

Leonardo da Vinci, muerto en Francia en 1519, dejé numerosos dibujos y esquemas de
algunos de los mecanismos utilizados hoy diariamente, incluido varios tipos de engranajes
de tipo helicoidal. Los primeros datos que existen sobre la transmisién de rotacién con
velocidad angular uniforme por medio de engranajes, corresponden al ano 1674, cuando el
famoso astronomo danés Olaf Roemer (1644-1710) propuso la forma o perfil del diente en
epicicloide.

Robert Willis (1800-1875), considerado uno de los primeros ingenieros mecanicos, fue el

que obtuvo la primera aplicacién practica de la epicicloide al emplearla en la construcciéon de
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una serie de engranajes intercambiables. De la misma manera, de los primeros matematicos
fue la idea del empleo de la evolvente de circulo en el perfil del diente, pero también se deben
a Willis las realizaciones practicas. A Willis se le debe la creacion del odontografo, aparato
que sirve para el trazado simplificado del perfil del diente de evolvente.

Es muy posible que fuera el francés Phillipe de Lahire el primero en concebir el dien-
te de perfil en evolvente en 1695, muy poco tiempo después de que Roemer concibiera el
epicicloidal.

La primera aplicacion practica del diente en evolvente fue debida al suizo Leonhard Euler
(1707). En 1856, Christian Schiele descubri6 el sistema de fresado de engranajes rectos por
medio de la fresa madre, pero el procedimiento no se llevaria a la practica hasta 1887.

En 1874, el norteamericano William Gleason invent6 la primera fresadora de engranajes
conicos y gracias a la accion de sus hijos, especialmente su hija Kate Gleason (1865-1933),
convirtio a su empresa Gleason Works, radicada en Rochester (Nueva York, EEUU) en una
de los fabricantes de maquinas herramientas mas importantes del mundo.

En 1897, el inventor aleman Robert Hermann Pfauter (1885-1914), invent6 y patentd una
maquina universal de tallar engranajes rectos y helicoidales por fresa madre. A raiz de este
invento y otras muchos inventos y aplicaciones que realiz6 sobre el mecanizado de engranajes,
fundo la empresa Pfauter Company que, con el paso del tiempo, se ha convertido en una
multinacional fabricante de todo tipo de maquinas-herramientas, habiendo sido absorbida
recientemente por Gleason Works.

En 1906, el ingeniero y empresario aleman Friedrich Wilhelm Lorenz (1842-1924) se
especializ6 en crear maquinaria y equipos de mecanizado de engranajes y en 1906 fabrico
una talladora de engranajes capaz de mecanizar los dientes de una rueda de 6 m de didmetro,
mo6dulo 100 y una longitud del dentado de 1,5 m.

A finales del siglo XIX, coincidiendo con la época dorada del desarrollo de los engranajes,
el inventor y fundador de la empresa Fellows Gear Shaper Company, Edwin R. Fellows (1846-
1945), invent6 un método revolucionario para mecanizar tornillos sinfin globicos tales como

los que se montaban en las cajas de direccion de los vehiculos antes de que fuesen hidraulicas.
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En 1905, M. Chambon, de Lyon (Francia), fue el creador de la méquina para el dentado de
engranajes conicos por procedimiento de fresa madre. Aproximadamente por esas fechas

André Citroén invento los engranajes helicoidales dobles.

2. Introduccién y estado del arte

Las transmisiones de engranajes estan formadas por dos ruedas dentadas o engranajes,
de las cuales la de mayor ntimero de dientes se denomina rueda y la de menor niimero de
dientes se denomina pinén. Una de las aplicaciones mas importantes de las transmisiones
de engranajes es la transmision del movimiento desde un eje hasta otro eje situado a cierta
distancia y que ha de realizar un trabajo, de manera que uno de los engranajes esta montado
en un eje conectado a la fuente de energia siendo éste conocido como engranaje conductor
y el otro estd montado en un eje que recibe el movimiento del engranaje conductor y que se
denomina engranaje conducido.

En las primeras transmisiones, la relacion de transmision dada como el cociente de los
numeros de dientes de pinén y rueda se satisfacia solo si se considera el cociente de las

velocidades angulares medias w,(i) del pinon y wr(,f) de la rueda
— == (1.2.1)

donde N; y N, son los nimeros de dientes del pinén y de la rueda, respectivamente. Esta
relacion se deduce de la condicion de engrane consecutivo de las parejas de dientes. Hay que
recordar, tal como se mencionaba en el apartado anterior que los primeros dientes utilizados
eran bastones o palos cortos que entran en contacto de forma consecutiva, satisfaciendo la
relacion dada en (L2.T]).

Sin embargo, la relaciéon de transmision instantanea mqs dada por el cociente de las

velocidades angulares instantaneas w™® del pinon y w® de la rueda, es decir,

My = ——= (1.2.2)
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es en general distinta de la relacion dada por (L.2.1]). Tales transmisiones estaban pensadas
para transmitir movimiento con potencias muy bajas. Desde entonces hasta el siglo XIX se
han utilizado distintos tipos de dientes, con perfiles triangulares, de circulo, etc., pero en
todas estas transmisiones la relacion de transmision instantanea mq, es en general distinta
de la relacion dada por (L2, por lo que la transmisién de potencia y movimiento no es
uniforme y continua.

Introducido el concepto de superficies conjugadas, las transmisiones por engranajes po-
dian satisfacer el requerimiento de mis = Ny /N; en cada instante del ciclo de engrane y con
ello mejorar considerablemente el funcionamiento de la transmision. La teorfa moderna de
engranajes establece condiciones necesarias y suficientes de existencia de superficies conjuga-
das. En realidad, la accion conjugada no significa que la relacion m;, sea constante en cada
instante, sino que puede venir dada por una funcién definida por el disenador. Un ejemplo
lo constituyen los engranajes no cilindricos.

La variedad de tipos de superficies conjugadas es tan amplia como la imaginacion del ser
humano. Sin embargo, ha sido la superficie cuya curva base es una evolvente de circulo la
que ha tenido més aceptacion y uso generalizado en la industria por sus numerosas ventajas.

En engranajes rectos y helicoidales con ejes paralelos, el contacto entre las superficies
conjugadas con perfil de evolvente es lineal como se observa en las Figuras [L2.1i(a) y (b)
para el caso de engranajes rectos y helicoidales, respectivamente. Las lineas de contacto en
el caso del engranaje helicoidal son rectas tangentes al cilindro base de la evolvente mientras
que en el engranaje recto son paralelas al eje de dicho cilindro.

Si bien la accion conjugada representa unas condiciones ideales de funcionamiento, lo
cierto es que las condiciones teodricas definidas en la generacion de las superficies nunca se dan
en el funcionamiento real de la transmisioén. Los errores de alineacion de la transmision, de
fabricacion de las superficies, la propia deformacion elastica de las mismas como consecuencia
de la carga aplicada, o la deflexién de los ejes, son los responsables de que la accién entre

las superficies deje, en la mayoria de los casos, de ser conjugada. La relaciéon mq5 es entonces

distinta de (LZ.T]).
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Lineas de contacto Lineas de contacto

Cilindro base

(a) (b)

Figura 1.2.1: Tipos de contacto en engranajes: (a) rectos con ejes paralelos y (b) helicoidales

con ejes paralelos.

Los errores de alineacion, fabricacion y la deformacion elastica de las superficies y de los
ejes que soportan los engranajes son los responsables de que la posicion angular de la rueda
respecto al pinén difiera de la posicion tedrica que deberia tener si existiera accion conjugada.
A este error en la posicion angular se le denomina error de transmision. Matematicamente,
el error en la posicion angular de la rueda viene dado como

86x(60) = (6a(0) = 6a(0”)) = 3 (62— o) (123)

donde ¢, indica la posicion angular de la rueda, ¢, la posicion angular del pinon, y ¢§°) un
valor inicial de referencia del 4ngulo de giro del pinén.

Ademés de la aparicion de los errores de transmision, otra de las consecuencias de que la
accion entre las superficies de los dientes deje de ser conjugada es la distribucién no uniforme
de la carga sobre las superficies de los dientes. Esta consecuencia es tenida en cuenta por
las normas de disefio de engranajes a través de distintos factores cuyo proposito es estimar
la capacidad de carga que puede tener una transmisiéon por engranajes. Sin embargo, la
tendencia actual es usar programas de ordenador para la generacion virtual de la geometria
de los engranajes, el analisis del contacto y la obtencion de las tensiones de contacto y

flexion por métodos numeéricos, como el método de los elementos finitos o el métodos de
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los elementos de contorno. En esta linea trabaja el Grupo de Investigacion Transmisiones
Avanzadas de Engranajes con el objetivo de aunar en un programa de ordenador llamado
IGD (Integrated Gear Design) la experiencia de sus miembros en la aplicacion de la teoria
de engranajes moderna asi como de técnicas avanzadas de diseno y anéalisis de transmisiones

avanzadas de engranajes.

3. Objetivos

La revision de la literatura sobre el empleo de engranajes asimétricos muestra dos pro-
puestas aparentemente contradictorias con respecto al lado del diente que debe actuar como
lado conductor para conseguir las distintas ventajas que el uso de transmisiones de engrana-
jes cilindrico-rectos de perfil de evolvente pueden tener, y que se enumeran a continuacion:
mayor capacidad de carga, mayor duracién, menor peso, menor nivel de ruido y menor ta-
mano.

Por un lado, en los trabajos [1] o recientemente [2] se propone que el lado conductor debe
ser el lado con menor angulo de presion, dejando el mayor angulo de presion para el lado de
respaldo. Por otro lado, gran cantidad de trabajos como [3} 4} [5 [6] [7, 8, 9] [10] proponen que
el lado conductor debe corresponder al lado de mayor dngulo de presion, por lo que el lado
de respaldo, en este caso, corresponderia al lado de menor angulo de presion.

En este proyecto, se aplicarin técnicas avanzadas de diseno y anéalisis de transmisiones de
engranajes para validar las ventajas de la aplicacion de engranajes cilindrico-rectos y para
determinar el lado de aplicacion del mayor angulo de presion. Se investigara la evolucion de
las tensiones de contacto y flexion, asi como la presion de contacto para el ciclo completo de
engrane y se compararan los resultados con los obtenidos en transmisiones de dentadura de
perfil simétrico. Con objeto de llevar a cabo la comparaciéon de las tensiones de contacto, se
aplicara un procedimiento de optimizacion del rebaje de cabeza para minimizar las tensiones
de contacto a lo largo de todo el ciclo de engrane. Por tltimo, se estudiaran y compararan

los resultados obtenidos para distintos disenos de transmisiones de engranajes asimétricos y
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se formulara una propuesta sobre el lado méas favorable de aplicacion del mayor dngulo de

presion.

4. Estructura y planteamiento

El presente proyecto fin de carrera se ha estructurado en los siguientes capitulos:
= Capitulo 1. Introduccion y objetivos.

= Capitulo 2. Fundamentos teoricos.

» Capitulo 3. Diseno y generacion de engranajes cilindricos de perfil asimétrico.
» Capitulo 4. IGD (Integrated Gear Design).

= Capitulo 5. Resultados.

= Capitulo 6. Conclusiones.

En el Capitulo 1 se ha hecho una pequena resena historica sobre el uso de las primeras
transmisiones de engranajes, asi como una breve introduccion al diseno y aplicacion de las
transmisiones de engranajes asimétricos, para terminar con una formulacién de los principales
objetivos de este proyecto fin de carrera y la descripcion de su correspondiente estructura y
planteamiento.

En el Capitulo 2 se muestran los fundamentos tedricos de la teoria de engranajes moderna,
relacionados con la generacién de superficies, determinacion de singularidades, anélisis del
contacto y aplicacion del método de los elementos finitos para el anélisis de tensiones.

En el capitulo 3 se describen los procesos de generacion y disefio de engranajes cilindrico-
rectos de perfil asimétrico.

En el Capitulo 4 se presenta la herramienta computacional utilizada para el desarrollo
de este proyecto, denominada IGD (Integrated Gear Design), y desarrollada en el seno del
Grupo de Investigacion Transmisiones Avanzadas de Engranajes (GITAE) de la Universidad

Politécnica de Cartagena.
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En el Capitulo 5 se presentan y analizan los resultados obtenidos del anélisis de tensiones
por el método de los elementos finitos de los distintos casos de disefio considerados para el
estudio del comportamiento mecénico de las transmisiones de engranajes cilindrico-rectos
de perfil asimétrico con respecto a transmisiones equivalentes de perfil simétrico para los
angulos de presion mas comunes de 20 y 25 grados.

Por ultimo, en el Capitulo 6 se exponen las principales conclusiones del presente proyecto

fin de carrera.



Capitulo 2

Fundamentos tedricos

1. Introduccion

La teoria de engranajes es una rama de la ciencia relacionada con la geometria diferen-
cial, el diseno y la fabricaciéon. A continuaciéon, se presentan los fundamentos tedricos del
presente proyecto fin de carrera, los cuales estan relacionados con la generacion de superfi-
cies, determinacion de singularidades, anéalisis del contacto y aplicacion del método de los
elementos finitos. Estos fundamentos vienen explicados ampliamente en [11} [12] y constitu-

yen los pilares sobre los que se fundamenta el desarrollo de la herramienta computacional

IGD.

2. Envolvente a una familia de superficies

En el anterior capitulo se vid la importancia de la accién conjugada en el contacto de
las superficies de los dientes de los engranajes. La generacion de superficies conjugadas esta
basada en el concepto de envolvente de una familia de superficies. La determinacion de la
superficie generada X, a partir de la superficie generadora ¥, requiere la utilizacion de los
sistemas de coordenadas S, Sy y Sy, rigidamente conectados a i, X9 y a la carcasa de la

transmision donde se encuentran montados los ejes de rotacion de X1 y Yo, respectivamente.

10
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La determinacion de la superficie 5 esta basada en el siguiente proceso:

(i) La superficie generadora Y; se considera conocida y viene representada por

8r1 6r1

donde(u, #) son los parametros de la superficie, E es el dominio en el que estan definidos

I'1<U, 9) € Cl,

los parametros, y C* indica que la funcion vectorial tiene derivadas parciales continuas
hasta al menos el primer orden. La desigualdad en (2.2.7)) indica que ¥; es una superficie

regular.

(ii) La localizacion y orientacion de los ejes de la transmision y la funcion 15(1);), donde

11 ¥ Y9 son los angulos de rotacion de las superficies 31 y s, se consideran conocidos.

(iii) La transformacion de coordenadas del sistema S; al sistema S, permite obtener la

familia de superficies de X en el sistema S5, como

rg(u,Q,w) = Mgl(w)rl(u,ﬁ) (222)

donde 9 es el parametro generalizado del movimiento. La matriz My (1)) se expresa
como Mo (v)) = May(tha)My1(¢01). Normalmente, ¢ = by y ¢y = o(th1) = tha(¥).
Para un valor dado de 1, la ecuacion (2:2.2) representa la familia de superficies 3; en

el sistema Sj.

(iv) La superficie ¥ es la envolvente a la familia de superficies 3; en Sy siendo tangente
a cada una de las superficies definida en (Z2.2]). La determinacion de ¥y requiere la

consideracion simultanea de la ecuacion vectorial (2.2.2]) y la ecuacion

f(u,0,¢) =0 (2.2.3)
denominada ecuaciéon de engrane.

Las matrices M utilizadas son de orden 4 x 4 ya que se utilizan coordenadas homogéneas.
La utilizacion de coordenadas homogéneas fue propuesta para la transformacion de coorde-
nadas en la teoria de mecanismos por [13] y [14]. En la teoria de engranajes se consideran

dos procedimientos para obtencion de la ecuacion de engrane (2.2.3)).
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Procedimiento 1. Se basa en las siguientes consideraciones:

(1)

Consideremos que la ecuacion de engrane (2.:2.3) se satisface en el punto P(u(®, 6@ 1)),
La funcién f € C' es conocida y supongamos que una de sus tres derivadas parcia-
les (fu, fo, f), por ejemplo f,, es distinta de cero en P. Entonces, por el teorema
de existencia de funciones implicitas [15], la Ecuacion (Z2.3]) puede resolverse en las

proximidades de P(u(?, 0 ) por la funciéon u(6,1)).

La superficie ¥ se puede representar entonces como 79(6, 1, u(6,1)). Consideremos

dos vectores tangentes a Yo

Ory Ory Ou Jry Ory Ou
Ry =—+— — R,=—+—-— 2.2.4
"= 26 " ou o0 Y= 30 " ou 0v (224)
La normal Nz(l) a la superficie X1 en el sistema S5 viene dada como
or or
NP =22 22 2.2.
2~ 9y 00 (2.2.5)

donde el subindice “2” en Nz(l) indica que la normal se representa en el sistema S

mientras que el superindice “(1)” indica que se esta considerando la normal a ;.

Si la envolvente Y, existe, ésta sera tangente a >;. Por tanto ¥; y Y5 deben tener un
plano tangente comin. El plano tangente Hf) a Yy viene definido por la pareja de
vectores Ry y Ry, . El plano tangente Hgl) a Y viene determinado por la pareja de
vectores Ory/Ou 'y Ory/00. El vector Ry pertenece ademas al plano Hgl) . Las superficies
Y1 y ¥ tendran un plano tangente comtn si los vectores dry/0u, Ory /00 y Ory /0
pertenecen al mismo plano por lo que la ecuaciéon

(% y %) .g_‘;; _0 (2.2.6)
representa la condicion necesaria de existencia de la envolvente, y se la conoce como

ecuacion de engrane.

Procedimiento 2. Se basa en las siguientes consideraciones:
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(1) El producto vectorial en la ecuacion (2.2.6) representa en el sistema S, la normal a ¥
(ver Ecuacion (Z.2.3).

2), el cual representa la velocidad

(2) El vector dry /0 es colinear con el vector velocidad vi!
relativa de un punto de >; con respecto al punto coincidente en X,. Por tanto, la

Ecuacion (Z2.6]) se puede expresar como

NSV - vl = f(u,0,9) =0 (2.2.7)

(3) El producto escalar en (2.2.7) es independiente del sistema de coordenadas utilizado,
por lo que

N v = (4, 0,4) =0 (i=1,f2) (2.2.8)

3 (2

La determinacion de la ecuacion de engrane (2.2.8) es mas sencilla si se considera el sistema
i=161i= f.LaEcuacion (Z2Z8) fue propuesta casi simultaneamente por Dudley y Porisky,
Dadidov, Litvin, Shishkov y Saari [16]. Litvin ha demostrado que la Ecuacion ([2.2.8) es la
condicion necesaria de existencia de la envolvente a una familia de superficies [17].

En el caso de engranajes rectos, la normal comin a los perfiles en el punto de tangencia
pasa por el centro instantaneo de rotacion [18].

En el caso de transmisiones en donde los ejes se intersectan, como es el caso de las trans-
misiones con engranajes conicos espirales, la normal comiin pasa a través del eje instantédneo
de rotacion, por lo que la ecuacion de engrane para este tipo de transmisiones con ejes que

se intersectan viene dada por

Xi—wi  Yi—yi  Zi— %
NO O ND NS) (2.2.9)

T Yi

donde (X;,Y;, Z;) son las coordenadas de un punto del eje instantaneo de rotacion, (z;, y;, 2;)
. 1 1 1
son las coordenadas de un punto de la superficie generadora o conductora y (N;i), Néi), Ngi))

son las componentes de la normal a la superficie generadora ;.
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3. Condiciones suficientes de existencia de la envolvente
a una familia de superficies

Las condiciones suficientes de existencia de la envolvente a una familia de superficies
garantizan que la envolvente existe, es una superficie regular y es tangente a cada una de las
superficies de la familia a lo largo de una linea. Estas condiciones fueron descritas en [19] en

la teoria general de envolventes y adaptada en [I1].

(i) Se considera la familia de superficies r(u, 6,v) € C*.

(ii) Se designa por M (u® 0© () el conjunto de parametros donde se satisfacen las

siguientes ecuaciones:

(1) La ecuacion de engrane:
f(uaeaw) = (ru X I‘g) " Ty (231)

(2) Condicion de regularidad de la superficie ¥, generadora de la familia de superficies

r, X9 #0 (2.3.2)

(3) La desigualdad:
| ful + 1 fol # 0 (2.3.3)

(4) La desigualdad:
N = (rg xry)fu+ (ry X1,)fo+ (v, X19)fp #0 (2.3.4)

La verificacion de las condiciones de (1) a (4) permiten establecer en el entorno de M
que la envolvente ¥y a la familia de superficies r(u, 6, ¢) existe como una superficie regular,
contacta con la superficie 3; a lo largo de una linea de tangencia y la normal a X5 es colineal
con la normal a ;. La funcién vectorial r(u, 8, ¢) y la ecuacion de engrane f(u,0,¢) = 0,

consideradas simultdneamente, representan en el entorno de M la superficie envolvente X5 a
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través de tres parametros relacionados. La existencia de dicha envolvente en el dominio de va-

lores de (u, 6, ¢) requiere que las consideraciones de (1) a (4) se verifiquen en todo el dominio.

Como demostracion consideremos que la desigualdad ([2.3.3)) se satisface porque se verifica
fu # 0. Entonces, por el teorema de la existencia de funciones implicitas, la Ecuacion (2:37)

se puede resolver por la funcion u(6,+) € C*. Diferenciando la Ec. (2.3.1)), se obtiene

Juttg + fo =0 futty + fy =0 (2.3.5)
Jo e
S Y 4 2.3.6
0=~ v="F (2.3.6)
A partir de las ecuaciones (2.3.6) y (2.3.4) se obtiene
R,g =TIy — %I‘u Rw =Ty — &ru (237)

El producto vectorial Ry x R, corresponde a la normal a la envolvente de N, la cual
verifica la condicion dada en (2:334]). Por tanto la envolvente es una superficie regular. Por
otro lado, dado que se verifica la condicion dada en (Z3.0), el plano tangente a la superficie
Y1, definido por los vectores r, y ry, coincide con el plano tangente a la envolvente definido
por los vectores Rg y Ry, por lo que la normal a la envolvente es colineal con la normal a

la superficie X; en el punto M. La demostracion es similar si se verifica fy # 0 en lugar de

Ju 7 0.

Representaciéon de la envolvente >, en forma biparamétrica. La representacion de

Y5 en funcion de dos parametros estd basada en las siguientes consideraciones:

(i) Supéngase que la desigualdad (233) se satisface porque
fu#0 (2.3.8)

(ii) El teorema de existencia de funciones implicitas establece que, debido a la observacion
de la desigualdad (2.3.8), la ecuacion de engrane (2.3.1)) se puede resolver en el entorno
del punto M por la funciéon

u=u(6,1) (2.3.9)



4 Relaciones cinemdticas bdsicas 16

(iii) Entonces, la superficie 35 se puede representar como
Ry (0, ¢) = ra(u(0, ¥),0,4) (2.3.10)

(iv) La normal a Xy viene dada como

OR, OR,
NG — 22 72 2.3.11
Un procedimiento similar se puede aplicar cuando la igualdad (2.3.3]) se satisface porque

fo # 0 en lugar de verificarse (Z3.8)). En este caso, la superficie envolvente se obtiene mediante

Ro(u,v) = ro(u, 0(u, ), ) (2.3.12)
y su normal sera
OR. OR
@ 2 2
N7 = B X —5@/) (2.3.13)

4. Relaciones cinematicas basicas

Las relaciones cinemaéticas basicas propuestas por Litvin en [II], 12] relacionan las ve-
locidades del punto de contacto y del vértice de la normal unitaria de las superficies en
engrane. La velocidad del punto de contacto viene dada por dos componentes: la de arrastre
con la superficie y la relativa respecto a la superficie. Considerando la condicién continua de
tangencia entre las superficies en engrane, se tiene

v =y 4 y(12 (2.4.1)

T

donde v{” (1 =1,2) es la velocidad relativa del punto de contacto sobre la superficie ¥; . De
forma similar, la relacion entre las velocidades del vértice de la normal unitaria viene dada

por

2® = 50 4 (w12 x ) (2.4.2)
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donde ny)(i = 1,2) es la velocidad relativa del vértice de la normal en su movimiento sobre
la superficie y w('? es la velocidad angular relativa del engranaje 1 respecto al engranaje 2.

La ventaja de la utilizacion de las ecuaciones (2.4.1)) y (Z4.2]) es que permiten la determi-

., 2 . . a1 . .
nacion de vﬁ ) y n5,2) sin tener que utilizar las ecuaciones, en general muy complicadas, de la

envolvente 5. A partir de (2.4.1) y (2.4.2)), es posible resolver los principales problemas que
se presentan en la teoria de engranajes: (a) determinacion de singularidades en la superficie
generada por Y, (b) determinacion de las curvaturas principales en ¥y y (c¢) determinacion

de las dimensiones y orientacion de las elipses instantdneas de contacto.

5. Determinacion de las elipses instantaneas de contacto

Litvin ha propuesto [I1, 12] un método para la determinacion de las dimensiones y
orientacion de las elipses instantaneas de contacto a partir de las curvaturas y direcciones
principales de las superficies y de la deformacion eléstica de las mismas. Debido a la elas-
ticidad de las superficies en contacto, el contacto puntual entre superficies se extiende a lo
largo de un area eliptica. El centro de simetria de la elipse instantanea de contacto coincide
con el punto teorico de tangencia. La huella de contacto esta formada por el conjunto de
estas elipses instanténeas de contacto. El método propuesto viene desarrollado en |11} 12] y
supone conocido el pardmetro de deformacion elastica ¢ de las superficies, que depende de la
carga aplicada, la rigidez de los dientes en contacto y el moédulo de elasticidad del material
de los engranajes. El pardmetro § se ha considerado igual a 0.006 mm, valor asociado a en-
granajes con poca carga. Aunque la dimension de la elipse depende del valor del parametro
0, la orientacion y la relacion entre los ejes mayor y menor es independiente de d y so6lo de-
pende de las curvaturas y direcciones principales de las superficies en contacto. La Fig. 2.5.1]
muestra la elipse instantanea de contacto. Se suponen conocidas las curvaturas principales,

k}l) y k%) en el punto de contacto M y las direcciones principales de curvatura, egl) y e?},

de ¥;. Igualmente se conocen las curvaturas, k:}z) y kg), y las direcciones principales, e§2)

y e?}, de ¥5. La dimension de la elipse, dada por los semiejes a y b, y la orientacion de la
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€n
er
Figura 2.5.1: Elipse instantanea y direcciones principales.
misma, dada por el angulo o), vienen dados por
512 512
— = p=|= 2.5.1
=[5 o= 25.1)
g 20 — 92020 (2.5.2)
& g1 — gacos20(12) o
donde
1
A= 4[k & k:(2 (97 — 29192 cos 2012 4 g2)1/?] (2.5.3)
1
A= Z[k?(zl) — k(;) + (g2 — 2g1g2 cos 2012 4 g2)1/2] (2.5.4)
S A N ) (2.5.5)

siendo o(1?) el angulo entre las direcciones principales eg y eI ) (Fig. ZZ5.0).
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6. Simulaciéon del engrane y anilisis del contacto

La simulacion del engrane de las superficies de los dientes en contacto se realiza mediante

el analisis de contacto o "TCA"(Tooth Contact Analysis). Este analisis permite:
(i) Determinar la trayectoria de contacto en cada una de las superficies.

(ii) Determinar los errores de transmision debidos a los errores de alineacion, fabricacion

0 montaje.

(iii) Determinar la huella de contacto formada por el conjunto de las elipses instanténeas
de contacto, que incluye la orientacion y dimension de las mismas a lo largo del camino

de contacto.

Para la ejecucion de estos objetivos, las superficies de los dientes se consideran conocidas, asi
como la localizacion y orientacion de los ejes de ambos engranajes considerando los errores
de alineacion. Las superficies 31 y Yo vienen dadas en los sistemas coordenados S7 y Ss,

respectivamente, por las siguientes funciones

8I‘i 8I‘i
8’&2‘ % 8—0@ 7& 0’

r;(u;, 0;) € C?, (us,0;,) € B; (i=1,2) (2.6.1)

donde las normales unitarias vienen representadas por

8r¢ al‘i
Ou; X

O O (j=1,2) (2.6.2)
8[‘1' X 8[‘,’
Ou; 00;

n;, =

Considerando que el engranaje 1 gira con la superficie 3; alrededor de un eje fijo localizado

en el sistema S, la familia de superficies generada por ¥; en Sy viene dada por
N (uy, 01, ¢1) = M M (uy, 0 2.6.3
ry (uy, 01, ¢1) s(e1)ry (ug, 0h) (2.6.3)

y la normal unitaria a la superficie >; se representa en Sy como

() (u1, 01, 61) = Lyt (¢1)n (uy, 6)) (2.6.4)

donde ¢; es el angulo de rotaciéon del engranaje 1.
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El engranaje 2 gira con la superficie 5 alrededor de otro eje fijo, pero localizado en
el sistema S,. La localizacién y orientaciéon de S, simula los errores de alineaciéon de la

transmision. La familia de superficies que genera >, en el sistema fijo Sy viene dada por
) (us, 0, d) = M oMo (h2)r” (ug, 65) (2.6.5)
£ \U2, b2, P2 FfqtVLg2 @2 )To "(U2, U2 .0.
y la normal unitaria correspondiente por

0l (us, b2, ¢9) = L Lo ()0 (us, 62) (2.6.6)

donde ¢y es el dngulo de rotacion del engranaje 2. Las matrices L. son de orden 3 x 3 y
resultan de eliminar la tltima fila y la altima columna de las correspondientes matrices M.
Las superficies »; y 5 deben ser tangentes a lo largo del camino de contacto y para ello
se debe verificar la igualdad de los vectores de posiciéon y la colinealidad de las normales
unitarias a las superficies en el punto instantaneo de contacto, como se muestra en la Fig.

2.6.1], por lo que se debe verificar

rﬁcl)(ul, O, ¢1) — rSvQ)(Uz, O, ¢2) =0 (2.6.7)
nﬁcl)(ul, O, ¢1) — H}Q)(Uz, O, ¢2) = 0 (2.6.8)

La Ec. (2.6.7) representa tres ecuaciones escalares, pero la Ec. (2.6.8)) representa solo dos
. . . 1 2 -

ecuaciones escalares independientes al ser |n§c)| = |n§c)| = 1. Las Ecuaciones (2.6.7) y

(2.68) representan por tanto, cinco ecuaciones escalares independientes con seis incognitas:

uy, 01, @1, us, 02, ¢o. El sistema de ecuaciones se puede representar como
fiur, 01, @1, u2, 0, 2) = 0, fiec! (i=1,2,3,4,5) (2.6.9)

El objetivo del andlisis es obtener del sistema de ecuaciones representado en (2.6.9) las

funciones
ur (1), 01(¢1), ua(d1), 02(d1), P2(en) € C* (2.6.10)
De acuerdo con el teorema de existencia de funciones implicitas [15], las funciones (2.6.10)

existen en las proximidades del punto

PO = (u”,6,”, 61", uy”, 05", 65”) (2.6.11)
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Figura 2.6.1: Condicioén de contacto puntual.

si se verifica: (i) las funciones [f1, fa, f3, f1, f5] € C' en un entorno de P®, (ii) el sistema de

ecuaciones (Z6.9) se satisface en P y (iii) el Jacobiano del sistema (2:6.9) en P difiere

de cero
on o Af
oul 001 Ouso
D(f17f27f37f47f5) _ . .
D<U‘17 01, ug, 92<Z52)
Ofs 9fs Ofs
oul 001 Ouo

on  oh
905 Do
L #£0 (2.6.12)
ofs  0fs
062 Od2

Las funciones dadas en (Z.6.10) proporcionan toda la informacion sobre el engrane de las

superficies en contacto. La funcion ¢o(¢1) representa la relacion entre los &ngulos de rotacion

de los engranajes. Las funciones ui(¢1) y 61(¢1) determinan el camino de contacto sobre

la superficie ¥; mediante la funcion rq(uq, 6;), mientras que las funciones us(¢1) y 62(¢2)

determinan el camino de contacto sobre la superficie ¥» mediante la funcion ro(ug, 6s). La

linea de accién viene dada por la funcién

r;l) (w1 (1), 01(d1), P1)

(2.6.13)
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o bien por la funciéon
) (ua(91), 62(61), 62(01)) (2.6.14)

En determinados casos, la superficie de uno de los engranajes puede venir dada como
funcion de tres parametros relacionados por una ecuaciéon adicional correspondiente a la
ecuacion de engrane utilizada en la generacion. En este caso, el sistema de ecuaciones dado
en (2:6.9) presenta una ecuacién mas y una incégnita méas correspondiente al parametro

generalizado del movimiento en el proceso de generacion.

7. Prediseno de una funcién parabdlica de errores de

transmision

Los errores tanto de alineacion como de fabricacién siempre, en mayor o menor medida,
se van a presentar en cualquier transmision. El prediseno de una funciéon parabolica de
errores de transmision permitira absorber funciones cuasilineales y discontinuas de los mismos
producidas por defectos de alineaciéon o fabricacion y serd un factor clave para la reducciéon
de ruido y vibracién en transmisiones de engranajes.

El prediseno de esta funcion parabodlica de errores de transmision se basa en las siguientes

consideraciones:

(i) La funcion de transmision ideal de engrane es una funcion lineal y viene dada por
P2 = —P1 (2.7.1)

siendo N; vy ¢; (i = 1,2), los nimeros de dientes y el angulo de rotacion del pinon

(1 =1) y rueda (i = 2), respectivamente.

(ii) Debido a errores de alineacion, fabricacion o montaje (por ejemplo, cambio del dngulo
de cruce entre ejes, cambio de la distancia entre centros, desplazamiento axial de los

engranajes, etc.), la funcion de transmision se convierte en una funciéon cuasilineal y
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discontinua (Fig. 2.7.1](a)) con periodicidad igual al ciclo de engrane de una pareja de
dientes que viene dado por
2

o= N (2.7.2)
siendo N el nimero de dientes del engranaje considerado. La funcion de errores de
transmision correspondiente se muestra en la Fig. 2Z7.I(b). Este tipo de funcion de
transmisioén se ha confirmado mediante la simulacion del engrane y analisis del con-
tacto. Debido al salto de la velocidad angular en el inicio y final del ciclo de engrane,
la aceleracion tiene un valor muy alto que causa grandes vibraciones y ruido en la

transmision.

Esta demostrado en [11], [16] y [12] que una funcion parabdlica de errores de transmision
puede absorber una funcién lineal producida por los errores de alineaciéon y fabricacion.

La Figura[2.7.2](a) muestra la interaccion de la funcion parabolica predisenada de errores
de transmision Agbgl) = —a@? con la funcion lineal Anggz) = b¢, provocada por los errores de
alineacion y fabricacion. La funcion resultante Aiy(1)1), obtenida mediante la suma de las
funciones (Agbél) + Aqbg?)), es una funcién parabolica Ay = —a)? con el mismo coeficiente
de parabola. Se puede decir, por tanto, que la funciéon predisenada de errores de transmision
A(bé”((bl) ha absorbido la funcién lineal A¢§2’(¢1) provocada por la desalineaciones.

La Figura 2.7.2(b) muestra la funcion resultante de errores de transmision A (1)) para
varios ciclos de engrane. Es evidente que la relaciéon de transmision ya no es una funcion
lineal discontinua sino una funcién continua en la que los saltos de velocidad angular en los
puntos de transferencia se han reducido notablemente.

La Figura2.7.2)a) muestra un cambio en el origen de la funcién Aty (e)1) con respecto al
origen de Anggl)(gbl). Dicho cambio de origen se determina mediante ¢ = b/2a y d = b*/4a.
Los parametros ¢ y d indican que los puntos iniciales de tangencia entre pinén y rueda se
han modificado ligeramente sobre la superficie de contacto.

El coeficiente b caracteriza la sensibilidad de una transmision por engranajes frente a
los errores de transmision. En el caso de un valor lo suficientemente grande del coeficiente

b, la funciéon parabolica Ais(1)1) puede ser discontinua en los puntos de transferencia del
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Figura 2.7.1: Relacion de trasmision ¢o(¢q) y funcion Age(¢) de errores de transmision en

una transmision convencional desalineada.

engrane. Para evitar esto, la funcion predisenada Anggl)(gbl) debe ser proporcionada en el

intervalo dado por

¢1(A) — 1(B) = % + S (2.7.3)

donde Ay B son los extremos de la funcion Agy(¢1) indicados en la figura Fig2.7.2(a). Los
correspondientes extremos A* y B* en la funcion resultante Ao () (Fig Z27.2(b)) ocupan
posiciones asimétricas respecto al eje de la parabola. No obstante, el engrane consecutivo
de las parejas de dientes permite que la funciéon resultante de errores de transmision esté
constituida por tramos simétricos como consecuencia del solapamiento de la funcion Ay, (1)),

siempre y cuando se cumpla la condicion dada por ([27.3). En la practica, cuando el valor de
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Figura 2.7.2: Interacciéon de una funciéon parabolica y una lineal de errores de transmision.

b es grande, se debe incrementar el valor maximo |Agb§1)(¢1)|max de la funcion predisenada
de errores de transmision (mediante el incremento del coeficiente a de la funcion parabolica)
para conseguir una funcion continua Aty ().

La relacion de transmision de una transmisiéon por engranajes con una funciéon predi-
senada de errores de transmision se muestra en la Figura R.7.3|(a). La funcion parabolica
prediseniada de errores de transmision se muestra en la Fig 2.7.3|(b). Esta funcion debe ser

negativa para que permita que la rueda gire con retraso con respecto al pin6n. De este modo,
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Figura 2.7.3: Relacion de trasmision ¢o(¢1) y funcion (Ags(pq)) de errores de transmision

en una transmision con geometria modificada.

las deformaciones elasticas del elemento conducido respecto al elemento conductor permiti-
ran suavizar la transferencia del engrane entre las parejas de dientes e incrementar el grado
de recubrimiento debido a deformaciones elésticas.

Obviamente, la existencia de una funcion predisenada parabolica de errores de transmi-
sion induce tales errores en una transmision sin errores de alineacion estando representados
mediante una funciéon parabdlica continua y peridédica de valor maximo limitado. Sin em-
bargo, esta funcion serd capaz de absorber las funciones lineales de errores de transmision
producidas por los errores de alineacion cuando éstos aparezcan. Como regla practica de di-

seno se puede decir que los errores de transmision producidos por desalineaciones se pueden
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absorber por funciones predisenadas parabolicas de errores de transmisiéon con el siguiente

valor maximo

2
|A¢§1)(¢1)|max =a (%) = [6 ~ 8] seg. ang. (274)

8. Aplicacién del método de los elementos finitos en el
diseno de engranajes

En el ciclo de diseno de una transmision de engranajes, el anélisis de tensiones constituye
una etapa muy importante. En el presente proyecto fin de carrera, el andlisis tensional se
basa en el método de los elementos finitos [20] y permite: (i) determinar las tensiones de
contacto y flexion, (ii) investigar la formacion del contacto y (iii) detectar areas de contacto
severo durante el ciclo de engrane.

El primer paso en el analisis tensional es la construccion del modelo de elementos finitos,
el cual requiere: (i) el mallado de los dientes, (ii) la definicion de las superficies de contacto
y (iii) el establecimiento de las condiciones de contorno. La fase de proceso o construccion
del modelo de elementos finitos se realiza de forma automaética y parametrizada, teniendo en
cuenta la geometria de las superficies de los dientes. Una vez generado el modelo, se lleva a
cabo el andlisis por elementos finitos con un programa de propoésito general [21], 22 23] 24].

La generacion del modelo de elementos finitos se realiza siguiendo los siguientes pasos:
Paso 1. Se determina el modelo geométrico del diente a partir de las ecuaciones de las super-
ficies que lo conforman. La Figura 2.8.T](a) muestra el volumen a modelizar correspondiente
a un diente de un engranaje helicoidal.

Paso 2. El volumen a modelizar de cada diente se divide en seis subvolimenes utilizando
las superficies auxiliares intermedias 1 a 6 segun se observa en la Figura 2Z8T(b).
Paso 3. Se determinan analiticamente las coordenadas de los nodos en funciéon del ntimero

de elementos previamente definidos en las direcciones longitudinal y del perfil del diente

(Figura 2.8.Tl(c)).



8 Aplicacion del método de los elementos finitos en el diserio de engranajes 28

Diente Superficies
del pifién Auxiliares

Intermedias

(c)

Figura 2.8.1: Esquema de: (a) volumen del diente a modelizar, (b) superficies auxiliares, (c)

determinacion de nodos y (d) discretizacion del volumen por elementos finitos.

Paso 4. Se discretiza cada uno de los seis subvoliimenes en elementos finitos utilizando los
nodos determinados en el paso anterior (Figura 2:8.](d)).
Paso 5. Las condiciones de contorno (véase Figura [Z.8.2] para el caso de un modelo de tres

dientes) se establece conforme a las siguientes ideas:

(i) Se fijan los nodos a ambos lados y en la parte inferior de la base de la rueda, es decir,

se restringen sus seis grados de libertad.

(ii) Se define una superficie rigida formada por los nodos de ambos lados y de la parte

inferior de la base del pinén. Las superficies rigidas son estructuras geométricas tridi-
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superficies empotradas

superficie rigida

(a)

superficie rigida

—_———
==
==
A\\\\\%

nodo de referencia de
T las superficies rigidas
1

(b)

Figura 2.8.2: Esquema de: (a) condiciones de contorno en pinoén y rueda, (b) superficies

rigidas para la aplicacion de las condiciones de contorno en el pinén.

mensionales que no pueden ser deformadas pero que pueden desplazarse o girar como

solido rigido [21), 22} 23, 24]. Ademas, las superficies rigidas disminuyen el tiempo de

calculo dado que las traslaciones y rotaciones estan asociadas a las de un solo nodo,

llamado nodo de referencia.
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(iii) Se define el nodo N en el eje del pinén como nodo de referencia de la superficie rigida.

(iv)

El nodo de referencia N y la superficie constituyen un cuerpo rigido.

Se establece como tnico grado de libertad del nodo N el giro en torno al eje del pinion
estando los restantes cinco grados de libertad restringidos a cero. La aplicaciéon de un
par T segin el grado de libertad libre del nodo N permite transmitir dicho par al

modelo del pinén a través de la superficie rigida.

Paso 6. El algoritmo de contacto del programa de anélisis por elementos finitos utilizado

requiere la definicion de las superficies de contacto. El procedimiento de construccion del

modelo permite identificar automaticamente todos los elementos necesarios para la formacion

de dichas superficies. Se deben definir dos tipos de superficies [21, 22] 23] 24], la superficie

maestra y la superficie esclava. Generalmente la superficie maestra es aquella que pertenece

al elemento mas rigido o con el mallado menos denso, en caso de que los dos elementos en

contacto tengan rigideces similares.

Las principales caracteristicas del modelo asi construido son las siguientes:

(a)

El modelo de elementos finitos se puede determinar autométicamente para cualquier
posicion del pinén y de la rueda obtenida a través del TCA (analisis del contacto).
La convergencia esta asegurada porque al menos existe un punto de contacto entre las

superficies.

La suposicion de la distribucion de carga sobre la superficie del diente no es necesaria
dado que el algoritmo de contacto del programa de anélisis por elementos finitos [21]
22), 23, 24] permite obtener el 4drea de contacto y las tensiones de contacto y flexion a
partir de la aplicacion de un par torsor en el eje de giro del pinén mientras la rueda se
mantiene fija. El modelo de elementos fimitos considerado tiene en cuenta las superficies
reales de pinén y rueda en contacto en un determinado punto como resultado de la

aplicacion del analisis del contacto (TCA).

Se pueden obtener modelos de elementos finitos con cualquier nimero de dientes. Por

ejemplo la Figura 2.8.3] muestra el modelo de elementos finitos de una transmisién
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Figura 2.8.3: Modelo de elementos finitos de una transmision de engranajes conicos espirales

completa.

conica espiral completa. Modelos de tres o cinco pares de dientes son mas adecuados

dada la capacidad de los ordenadores utilizados para el andlisis tensional. En la Figura

2.8.4lse muestra el modelo de elementos finitos de tres pares de dientes correspondientes

a una transmision de engranajes conicos espirales. La Figura2.8. 5lmuestra el modelo de

elementos finitos también de tres pares de dientes correspondientes a una transmision

de engranajes rectos. La Figura muestra un modelo de cinco pares de dientes

correspondientes a una transmision helicoidal.

El uso de modelos de elementos finitos de varios pares de dientes tiene las siguientes

ventajas:

(i) Las condiciones de contorno referente a restricciones en los movimientos estan lo

suficientemente alejadas de las zonas donde estan aplicadas las cargas.
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Figura 2.8.4: Modelo de elementos finitos de tres pares de dientes en una transmision de
engranajes conicos espirales.

(ii) Debido a la elasticidad de las superficies de los dientes de los engranajes pueden
existir varias parejas de dientes en contacto al mismo tiempo. Por tanto, es posible

estudiar el reparto de carga entre parejas de dientes en contacto simultdneo asi

como detectar contactos en el borde y areas de contacto severo.

El método tradicional de la construccién del método de elementos finitos mediante la

aplicacion de programas CAD presenta, respecto al método propuesto en el presente proyecto,
los siguientes inconvenientes.

(1) La construccion del modelo requiere en primer lugar la determinacién numérica del mo-
delo alambrico mediante curvas espaciales. El modelo alambrico consiste en secciones

planas de los dientes que son utilizadas para la obtencion del modelo sélido.
(2) El mallado requiere la aplicacion de programas de diseno asistido por ordenador

(3) A continuacion se deben definir las condiciones de contorno en el modelo.

(4) El aumento de las secciones en el modelo alambrico permite aumentar la precision del

modelo sélido pero requiere mas tiempo.
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Figura 2.8.5: Modelo de elementos finitos de tres pares de dientes en una transmision de
engranajes rectos.
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Figura 2.8.6: Modelo de elementos finitos de cinco pares de dientes en una transmision de
engranajes helicoidales.

(5) El desarrollo de cada uno de los puntos descritos anteriormente requiere una formacion
adecuada del usuario del programa CAD, tiempo de elaboracion, tienen que ser reali-

zados para cada tipo de geometria propuesta en el diseno, para cada punto de contacto
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y para los distintos casos de diseno considerados.



Capitulo 3

Diseno y generacion de engranajes

cilindricos de perfil asimétrico

1. Introduccién

En el presente capitulo se describe el procedimiento de generacién de engranajes cilindrico-
rectos de perfil de evolvente tanto de perfil simétrico como de perfil asimétrico asi como la
geometria y movimientos de las herramientas involucradas en el proceso. Para ello se deriva-
ran las expresiones analiticas de las superficies de los dientes de los engranajes, presentando
los sistemas de coordenadas empleados y las matrices de transformacion de coordenadas uti-
lizadas. Este procedimiento constituye la base fundamental sobre la que se ha desarrollado la
herramienta computacional IGD - Integrated Gear Design mediante la cual se han generado

los modelos de las transmisiones para el analisis tensional mediante elementos finitos.

2. Generacion 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.

35
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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
oscilatorio lineal de avance a lo largo del eje del elemento dentado de la transmision que esta
siendo generado.

El procedimiento de generacién de engranajes cilindrico-rectos descrito anteriormente se
muestra representado esquematicamente en la Figura B.2.1l 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 vre. En virtud de la condicion 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

VR = WGBTp (3.2.1)

Figura 3.2.1: Esquema del procedimiento de fabricacion de engranajes cilindrico-rectos.
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3. Seccion transversal de la herramienta de tallado

En este apartado se describe la geometria de la secciéon transversal un diente de la cre-
mallera de generacion de un engranaje cilindrico-recto. La citada seccion transversal aparece

representada en la Figura 3311

yCC

]

o

Figura 3.3.1: Seccion transversal de la cremallera generadora de un engranaje cilindrico-recto.

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

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

= Altura de cabeza o addendum, a.

a=my, H (3.3.1)

= Altura de pie o dedendum, b.
b=125m, ' (3.3.2)

» Angulo de presion normal de referencia, «,.

= Radio de acuerdo p.

'Caso de transmisiones de engranajes estandar.
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Para la definicion analitica de las superficies generadoras de las herramientas de tallado,
se han establecido en la seccidn transversal de la misma un total de tres sistemas de referencia

auxiliares, los cuales aparecen representados en la Figura 3.3y 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(zee, Yoo, zoc). Se trata de un sistema de referencia solidario al filo de la superficie
izquierda de la herramienta de tallado, responsable de tallar el lado derecho del diente
del engranaje. 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 ycc se encuentra dirigido en la direccion 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
derecha de la herramienta de tallado, responsable de tallar el lado izquierdo del diente
del engranaje. Al igual que en el caso anterior, su origen O¢y 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 B3I la superficie de generaciéon de la herramienta de
tallado Y7 estd compuesta fundamentalmente por cuatro regiones claramente diferenciadas,

las cuales aparecen descritas a continuacién:

» Superficie izquierda generadora (Xp)cc. Esta superficie es la responsable del tallado del
perfil activo derecho de los dientes del engranaje. La seccion transversal de la superficie

de tallado considerada en el presente proyecto es un perfil recto, de modo que la seccioén
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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 uce, cuyo origen es coincidente con el origen O¢e y cuyo sentido positivo es
coincidente con el sentido positivo del eje de coordenadas ycc. El rango de variacion
de la coordenada paramétrica superficial ucc es el siguiente:

- (b—p(l — senay)

CoSs Qv

a

) < Uucc < (3.3.3)

cos ay,

» Superficie derecha generadora (Xp)cy. Esta superficie es la responsable del tallado del
perfil activo izquierdo de los dientes del engranaje. Al igual que en el caso anterior, la
seccion transversal de la superficie de tallado considerada en el presente proyecto es un
perfil recto y la seccion 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 ycy .
Si el perfil es simétrico, el rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial
ucy es coincidente con el rango de variacion de la coordenada paramétrica superficial
ucc, el cual aparece reflejado en la Ecuacion (3.3.3). Si por el contrario se considera
un perfil asimétrico con distintos angulos de presion para el lado izquierdo y derecho
del diente, los rangos de variacién son distintos por lo que la Ecuacion (333) habra

de ser particularizada con el valor del angulo de presion correspondiente «,.

» Radio del borde de cabeza del perfil izquierdo de la herramienta (Xf)cc. Este radio de
cabeza es el responsable del tallado de la superficie de entalle entre la superficie de
pie y la superficie activa derecha 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 Ao, 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:

a, < Aoe < g (3.3.4)
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= Radio del borde de cabeza del perfil derecho de tallado (Xr)cy. Este radio de cabeza
es el responsable del tallado de la superficie de entalle entre la superficie de pie y la
superficie activa izquierda de los dientes del engranaje. El centro del radio de acuerdo
es (Cr)ov v la 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.

Por ultimo, se representaran los puntos pertenecientes a cada una de las regiones que
integran la superficie X7 en el sistema de referencia Sp. Para ello, y a efectos de simplifi-
cacion, se representaran inicamente las ecuaciones correspondientes al perfil izquierdo de la

herramienta de tallado. La derivacion del perfil derecho seguird un procedimiento similar.

3.1. Superficies de tallado de los perfiles activos de los dientes > 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 ho-
mogéneas viene dado por la Ecuacion (B:335]). En dicha ecuacion, la coordenada paramétrica

superficial u corresponde a la distancia OccPoc.

0
u
rig” (u) = (3.3.5)
0
1

Por otro lado, la matriz de transformacién de coordenadas que resulta preciso aplicar
para la transformacion de coordenadas entre los sistemas de referencia Scc hasta el sistema

de referencia St es

CcoS vy, — Sen q, —Im,

Mrco = (3.3.6)

)

0
sena,, cosqa, O 0

1

0
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De este modo, la ecuaciéon del perfil de la superficie izquierda de tallado en el sistema de

referencia S7 vienen dadas por

70 (1) = My, certe® (u) (3.3.7)

Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (3.3.3) y (8:3.6) en la Ecuacion
(B.31) es posible obtener la representacion de la superficie Xp en el sistema de referencia Sy
tras el desarrollo de las operaciones matematicas pertinentes. La Ecuacion (3.3.8) se obtiene

como resultado de dicho desarrollo matemético.

(u sen oy, + %mn)

U COS Oty
ry e (u) = . (3.3.8)
1

3.2. Borde de cabeza del perfil de tallado >

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 la siguiente expresion analiticas de caracter
vectorial

ri” = rfeC 4 p(p) (3.3.9)

F)cc
Por un lado, el vector de posicion de un punto P perteneciente al borde de cabeza
representado en un sistema de referencia paralelo al sistema de referencia Sy y cuyo origen

sea coincidente con el centro del radio de acuerdo Cf viene dado por

—pcos A
= —psen A
T (N) = . (3.3.10)
1

Por otro lado, el vector de posicion del centro del arco circular correspondiente al borde

de cabeza que posee la secciéon transversal de la herramienta de tallado considerada en el
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sistema de referencia S viene dada por

— (Zmy, —tg oy (b—p (1 —senay)) — peosay)

—b
r{{rlee — g (3.3.11)

0
1

Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (3.3.10) y (3.3.11) en la Ecuacion
(339) 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 (B.3.12) se

obtiene como resultado de dicho desarrollo matematico.

— (Zmy, —tga, (b—p (1 —senay,)) + p(cos A — cos ay,))
1—sen)—b
ri (\) = 4 ) (3.3.12)
0
1

4. Superficie de la cremallera generadora

En el presente apartado se representa la geometria de las superficies de tallado de la
cremallera generadora en un sistema de referencia solidario a la misma, y que se denotara
de ahora en adelante como S¢(z¢, yo, 2c)-

El proceso de transformacion de coordenadas desde el sistema de referencia Sy, solidario
a la seccion transversal de las cuchillas de tallado, hasta el sistema de referencia Sc, en
el que se describe la geometria de cada herramienta, se representa mediante las siguientes

ecuaciones de transformaciéon de coordenadas

r(0,u) = Mer(0)rl (u) (3.4.1)
r (0, 3) = Mer(0)rl () (3.4.2)

Tal como se puede apreciar en las Ecuaciones (B.47) y (8:4.2), en todos los casos analizados

las coordenadas superficiales paramétricas que representan la superficie de la herramienta
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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.

El proceso de transformacion de coordenadas que representa la matriz Mo se muestra
en la Figura B4l Tal como se aprecia en dicha figura, el proceso de transformaciéon de
coordenadas consta de un tnico movimiento de traslacién a lo largo del eje Zs de una

distancia igual a 6.

Figura 3.4.1: Proceso de transformacion de coordenadas desde el sistema de referencia Sp

hasta el sistema de referencia S¢.

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

macién de coordenadas Moy mediante

Mcr(0) = (3.4.3)

o o o =
o o = O
_ O
- > O O
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Finalmente, introduciendo, por un lado, las Ecuaciones (8:3.8) y (8.43)) en la Ecuacion

(3:41), y, por otro lado, las Ecuaciones (3.3.12) y (8:4.3)) en la Ecuacion (3.4.2), resulta posi-

ble obtener las expresiones analiticas de las superficies de tallado en el sistema de referencia

Sc, dadas por las Ecuaciones (B.4.4) y (B.45)),

(u sen ay, + %mn)
U CoS vy
r(0,u) = (3.4.4)
0
1
— (Zm, —tgay, (b—p(1 —senay)) + p(cos A — cos ay,))
1—sen)—b
r g, = 2 ) (3.4.5)
0
1

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

w w
- — — 4.
2<6<2 (3.4.6)

5. 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 ecuacion de engrane, la cual constituye la condicién necesaria
de existencia de las superficies de los elementos dentados que integran una transmision de
engranajes. Segun la citada condicion, la superficie de un engranaje existe si permanece
tangente a la superficie de su herramienta generadora [12].

Las expresiones analiticas correspondientes a las ecuaciones de engrane desarrolladas y
propuestas en geometria diferencial aparecen recogidas en las Ecuaciones (35.0) y (B.5.2)

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

8r§P) 8r§P) ar§P>

=0 (3.5.1)
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(P) (P) (P)
or; or; ) Ory _0 (35.2)

f“’e"b):( o o0 96
Las ecuaciones de engrane presentadas anteriormente relacionan las coordenadas superficiales
paramétricas 0 y u, en el caso de la Ecuacion (B:50]), 0 0 y A, en el caso de la Ecuacion (3:5.2]),
con el parametro generalizado del movimiento ¢.

Para llevar a cabo el planteamiento de las Ecuaciones de Engrane (3.5.0)) y (8.5.2)), resul-
ta preciso determinar previamente la representacion paramétrica de la familia de superficies
generada en el sistema de referencia solidario al engranaje por la superficie de la herramienta
de tallado ¥, 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 transformacién de coordenadas aparece representado de forma esquemética en la
Figura[3.5.1] y se caracteriza por una matriz de transformacion de coordenadas M, la cual

viene dada por

cos¢p sen¢ 0 0
My (o) = e cose 0.0 (3.5.3)
0 0 10
0 0 01
_1 0 0 —rpgb_
010
Myc(¢) = (3.5.4)
001 0
000 1
| cos¢ sen¢ 0 r,(sen¢ — ¢cos gb)_
My () = My (6)Me(6) = —sen¢ cos¢p 0 71,(cos¢+ ¢sen o) (3.5.5)

0 0 1 0
0 0 O 1
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Figura 3.5.1: Representacion esquemética del proceso de generacion de engranajes cilindricos

En el caso de que las Ecuaciones (B5.7) y (3.5.2) 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 Si, la cual se denominara de ahora en adelante por ¥,

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

simultanea de las ecuaciones (3.5.6) y (B.5.7).

/ — -

2 (u, 0, )

(P) 0
w06 = |7 PN Moo 0)

2" (u,6,0) (3.5.6)

1

f(u,0,¢) =0

\



6 Geometria de los engranajes cilindrico-rectos 47

/ — -

2"\, 0,0)
(P) A0,
rP(\,0,6) = ylp 00 _ M, c(¢)r (A, 0)
Z§ )()\’ 0, ¢) (3.5.7)
L 1 -
f(X0,0)=0

\

Las ecuaciones (3.5.0) y (B.5.7) constituyen el modelo matemético de las superficies de los

dientes de un engranaje cilindrico-recto.

6. Geometria de los 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.

6.1. Superficies de los perfiles activos de los dientes.

La representacion parameétrica de la superficie de envolvente X4 correspondiente a este

caso se obtiene por sustitucion de las Ecuaciones (3.4.4)) y (3.5.5)) en la primera ecuacion del

conjunto (35.0). Los resultados de dicha sustitucion aparecen recogidos a continuacion:

)
Jfgp)(ua 0,0) = cos ¢ (usenay, + Tm,,) + ucos o, sen ¢ + 1, (sen ¢ — ¢ cos @)

y%P) (u,0,¢) = —sen¢ (u sen «, + %mn) + u cos o, cos ¢ + 1, (cos ¢ + ¢ sen ¢) (3.6.1)

2P (u,0,¢) =0

\
Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designado por
(B.6.1)) resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen la

Ecuacion de Engrane (3.5.0)). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida
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en las Ecuaciones (3.6.2)), (8.6.3) y (3.6.4).

oS ¢ sen ay, + cos ay, sen ¢
or'?) — sen ¢ sen v, + COS v, COS
e ¢ ¢ (3.6.2)
6u 0
0
0
or'H) 0
= 3.6.3
| (3.6.3)
0
—sen ¢ (u sen a,, + %mn) + U cos oy, COS @ + TP sen @
8r§P) —Ccos ¢ (u sen «v, + %mn) — U COS Qy, SEN @ + T COS P
36 = (3.6.4)
0
0

Introduciendo las expresiones analiticas (3.6.2)), (3.6.3) y (8.6.4) en la Ecuacion (B.5.0)),

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

engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (3.6.5).
fu,0,¢) =u—+ %mn sen oy, — rp¢sen ay, =0 (3.6.5)

Asi pues, finalmente las Ecuaciones (3.6.1)) y (B.6.5]) constituyen conjuntamente el modelo
matemaético de la superficie de los perfiles activos de los dientes de un engranaje cilindrico-

recto.

6.2. Superficies de entalle entre la superficie de pie y las superficies

activas de los dientes.

La representacion paramétrica de la superficie de envolvente X4 correspondiente a este

caso se obtiene por sustitucion de las Ecuaciones (B.45) y (B.5.3) en la primera ecuacion
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del conjunto designado por (B.5.7). Los resultados de dicha sustitucion aparecen recogidos a

continuacion:
([ 2P\, 0,6) = — cos & (gmn ~tgan (b—p(1 —senay)) + p(cos A — cos an)>
+sen¢ (p(1 —sen ) —b) + r, (sen ¢ — ¢ cos ¢)
y (N, 0, 6) =sen ¢ (gmn —tgan (b—p (1 —senay)) + p(cos A — cos an)> (3.6.6)
4036 (p (1= sen \) — b) + 1y (cos & + dcos 6)
\z?)(x, 0,¢) =10

Tomando como punto de partida el conjunto de expresiones analiticas designadas por
(B:6.6)), resulta posible obtener analiticamente cada uno de los tres términos que componen

la Ecuacion de Engrane (8.5.2). La determinacion de dicha terna de términos aparece recogida

en las Ecuaciones (3.6.7), (3.6.8) y (B.6.9).

p COS P sen o — psen ¢ cos A
(P) —psen ¢ sen a — p cos ¢ cos A
Ory’ _ | —psen¢ pcos ¢ (3.6.7)
oA 0
0
0
ortH) 0
= 3.6.8
|, (3.6.9)
0
[ sen ¢ <%mn —tgay, (b—p(l —senay)) + p(cos A — cos an)>-
+cosp(p(l —sen ) —b) +rpsen¢
(P) cos (Emn—t oy, (b—p(l —sencw,,)) + cos)\—cosan)

% —sen¢ (p (1 —sen ) —b) + rp¢ cos ¢

0
0
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Introduciendo las expresiones analiticas (3.6.7), (3.6.8) y (8.6.9) en la Ecuacion (3.5.2),

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

engrane, la cual aparece recogida en la Ecuacion (3.6.10).

1-— ) —
f()"e’gb):gmn_tgan(b—P(l—Sen)\))+p(cos)\—cosan)+p( tsger)l\ )

brqu =0

(3.6.10)
Asi pues, finalmente las Ecuaciones (3.6.0) y (3.6.10) 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.



Capitulo 4

IGD (Integrated Gear Design)

1. Introduccion

En el presente proyecto fin de carrera se ha utilizado para la generacion virtual de la
geometria y los modelos de elementos finitos la herramienta computacional IGD - Integra-
ted Gear Design, desarrollada por los miembros del Grupo de Investigacion Transmisiones
Avanzadas de Engranajes (GITAE) adscrito al Departamento de Ingenieria Mecanica de la
Universidad Politécnica de Cartagena. En esta herramienta computacional se ha volcado la
experiencia de més de diez anos de desarrollo y aplicacion de la teoria de engranajes mo-
derna y su aplicacion al diseno y andlisis de transmisiones avanzadas de engranajes. En este
capitulo se hace una breve introduccion al procedimiento de uso para el diseno y anélisis de
transmisiones de engranajes rectos de perfil asimétrico asi como de sus técnicas de simulacion
del engranaje, andlisis de contacto y generacion automética de modelos de elementos finitos.

Al ejecutar el programa IGD, y una vez superado el chequeo de licencia mediante la
conexion con el servidor de licencias del grupo GITAE, aparecera la ventana principal (Figura
A1T). Esta estd disenada de manera que su uso es simple e intuitivo. En ella se pueden
apreciar cuatro regiones: el mentu principal en la parte superior, las opciones de visualizacion
justo debajo del menu principal, el arbol del proyecto en la parte izquierda y la ventana de

visualizacién que cubre gran parte de la interfaz de usuario.

ol
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Figura 4.1.1: Ventana principal del programa IGD.

2. Definicion de la geometria de los engranajes

El primer paso es la definicién del tipo de transmisién a generar y analizar. Para ello,
se selecciona File/New Project en el ment principal, apareciendo una ventana que permite
seleccionar el tipo de transmision deseada. Solamente apareceran disponibles aquellas trans-
misiones para las cuales el usuario tiene licencia de uso, como se observa en la Figura [A.2.1]

Como se puede observar en la Figura [A.2.1] y para la transmisién objeto de anélisis en
este proyecto, se selecciona la opciéon Spur Gear o transmision de engranajes rectos, dentro del
grupo de transmisiones de ejes paralelos y del subgrupo de engranajes de dentado externo.
Una vez se ha seleccionado la opcion Spur Gear, y cliqueado con el raton en el boton Ok, se
crearan en el arbol de proyecto las ramas correspondientes a una transmision de engranajes
rectos, siendo éstas las referidas al pinén, a la rueda y a sus correspondientes anélisis.

Se continuard con el diseno pinchando con el boton derecho sobre la rama GearSet: Ex-
ternal Spur [Not defined| en el arbol de proyecto, tras lo cual aparecera el ment contextual
correspondiente. En este menu se seleccionara Define. A continuacién aparecera una ventana

de introduccion de datos de definicién de la transmision tales como el modulo, el angulo de
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" New Praject... X

Select transmission type;

| Parallel axes
%| Extemal gears

9 Straight & skew bevel gears
9 Face gears

98 Beveloid gears

Crossed axes

98 Face gears

i3 Hourglass worm gears

Lok || cancsl

Figura 4.2.1: Ventana de seleccion del tipo de transmision.

presion del lado izquierdo del diente, el &ngulo de presion del lado derecho del diente, y nos
dara la posibilidad de seleccionar el montaje de los engranajes a la distancia entre centros
nominal o introducir una distancia predeterminada. Para definir una de las transmisiones
que se analizaran en este proyecto, se introduciran los datos correspondientes tal como se
indica en la figura [£.2.2]

Una vez se ha completado la introduccion de dichos datos, se continuara con la definicion
del pinén y rueda de la transmision. Se ha de proceder de manera similar a la definicion de la
transmision, haciendo clic con el boton derecho sobre la rama Pinion del arbol de proyecto y
seleccionando Define en el menu contextual. En este caso se introduciran los datos referentes
al nimero de dientes, coeficiente de adendo, coeficiente de dedendo, ancho de cara del diente,
coeficiente de desplazamiento y nimero de dientes del engranaje que mostrara mas adelante

en la ventana de visualizacion del modelo (Figura L2.3]).
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Definition of External Spur Gear Set ——

Reference:  [Extemnal Spur Gear Set
Gear Set Data

Module fmm]: 2
Pressure angle for left side [degl: 20
Pressure angle for right side [degl: 20

Center distance
@ Standard
Operating distance [mm]:
Auial postion of the wheel relative to the pinion
Wheel axal offsst [mm]: i)

ok || concel |

Figura 4.2.2: Ventana de definicién de un transmision de engranajes cilindrico-rectos.

Definition of External Spur Gear (P... | P |

Reference: Bdemal Spur Pinion

Gear Data

Mumber of teeth; 24
Addendum coef . 1
Dedendum coef - 125
Face width [mm]: 20
Generating Tool Diata

Profile shift cosfficient: b

Presentation Data
Mumber of teeth to show:
[¢] Show the whole gear

Lad

oK || Cancel |

Figura 4.2.3: Ventana de definicién de un engranaje recto.
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Al aceptar los datos introducidos para el pinon de la transmision, éste quedara definido,
pero para su generacion, se tendra que definir igualmente el perfil de la cremallera generadora
en la correspondiente rama del drbol de proyecto. Se pulsard el botén derecho del ratéon en
Blade: Standard [Not defined], y se seleccionaréa Define. Puesto que se trata de un perfil
estandar, solamente habra que definir el redondeo de cabeza del perfil de la herramienta

responsable de tallar el perfil de base del engranaje (Figura £.2.4]).

Oefirstion of Standand Reference Blade Protihe o

Mame or Reference:

Madule [mm]: i

Gear addendum coef.: 1

Gear dedendum coef.; 125
Left side

Pressure angle [deg]:  Z0

Top edge radius coef ;- 025

Right side '
Pressure angle [deg]. 20 \

Top edge radius coef ;. 0.25

Figura 4.2.4: Ventana de definicion del perfil de la cremallera de tallado.

Después de los pasos anteriormente descritos, el programa tiene la informacion suficiente
para la generacion de los modelos tanto de la cremallera como del engranaje. Para ello, se
seleccionara con el boton derecho la rama Gen Tool: Rack-Cutter: Standard [Generated] en el
arbol del proyecto para a continuacion seleccionar Generate and show en el ment contextual.
En la ventana de visualizacion se podra ver la geometria de la cremallera de generacion, tal

como se muestra en la Figura [£.2.5]
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-

Figura 4.2.5: Geometria de la cremallera generadora del engranaje.

El siguiente paso seria la generacion del pinén de la transmision. Se hace clic con el boton
derecho en la rama Geometry P1: External Spur: Standard [Defined] del arbol de proyecto,
seleccionando la opcion Generate and show. En la ventana de visualizacion de IGD se mostrara
el modelo 3D del engranaje correspondiente como se observa en la Figura 2.6

De manera similar a lo descrito anteriormente se generara la geometria de la rueda de la
transmision que se esta estudiando, en cuyo caso se introducen los datos que se muestran en
la Figura 2.7

La cremallera generadora de la rueda serd la misma que para el pinon (Figura [£.25]). La

geometria de la rueda de 34 dientes se observa en la Figura [4.2.§]

2.1. Generaciéon de engranajes de perfil asimétrico

En general, el procedimiento a utilizar para la generacion virtual de un engranaje cilindrico-
recto de perfil asimétrico es similar a lo expuesto anteriormente. El inico punto que cambia
es la introduccion de distintos &ngulos de presiéon para cada uno de los lados del diente del

engranaje en la ventana de definicion de la transmision.
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Figura 4.2.6: Modelo 3D de un engranaje cilindrico recto generado con IGD.

Definition of External Spur Gear (.. | 5% |

Feference: Extemal Spur Wheel

Gear Data

MNumber of teeth: M
Addendum coef - 1
Dedendum coef ; 125
Face width fmm]: 20
Generating Tool Data

Profile shift coefficient: 0

Presentation Data

Mumber of testh to show: -
[¥| Show the whole gear

[ ok J[ cama |

Figura 4.2.7: Ventana de definiciéon de un engranaje recto.



i
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Figura 4.2.8: Modelo 3D de la rueda de una transmisiéon de engranajes cilindrico-rectos

generado con IGD.

Como ejemplo se va a considerar la generaciéon de un engranaje asimétrico con un angulo
de presion en el lado izquierdo de 20° y un angulo de presion en el lado derecho de 30°. Al
igual que para el caso de engranaje de perfil simétrico, el tipo de transmision a seleccionar
serd Spur Gear en la ventana de definicion de la transmision (Figura [£.2.]). Para continuar
se ha de hacer clic con el botén derecho en la rama del arbol de proyecto GearSet: External
Spur [Not defined] y seleccionando Define en el menu contextual. En la ventana de definicion
de la transmision, se tendré que introducir un angulo de 20° como angulo de presion para el
lado izquierdo (Pressure angle for the left side) y un angulo de 30° como angulo de presion

para el lado derecho (Pressure angle for the right side) como muestra la figura [.2.9]
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Definition of External Spur Gear Set w

Reference; BExtemal Spur Gear Set
Gear Set Data
Maodule [mm]; 2
Fressure angle for left side [degl: 20
Pressure angle for nght side [deg): 30
Center distance
@ Standard

Operating distance [mm];

Auial postion of the wheel relative ta the pinion
Wheel adal offset [mm]: 0

ok || Cancel

Figura 4.2.9: Ventana de definicion de una transmision de engranajes rectos para un caso de

perfil asimétrico.

Aligual que para el caso de la transmision con engranajes de perfil simétrico, se continuara
la definicion del pinén y rueda de la transmision. Se ha de proceder de manera similar a como
se defini6 la transmision, haciendo clic con el boton derecho sobre la rama Pinion del arbol
de proyecto y seleccionando Define en el meni contextual. En este caso se introduciran los
mismos datos que para el disenio con perfil simétrico ya que los datos bésicos de la transmision
y de definiciéon de pinén y rueda son los mismos: nimero de dientes, coeficiente de adendo,
coeficiente de dedendo, ancho de cara del diente, coeficiente de desplazamiento del y ntimero
de dientes (Figura [£2.3]).

Para definir el perfil de la cremallera generadora, se pulsara el botén derecho del raton en
la correspondiente rama del arbol de proyecto Blade: Standard [Not defined], y se seleccionara
Define. Por defecto, si un engranaje dispone de una geometria estandar, ésta se creara por
defecto, siendo éste el caso de los engranajes cilindricos para los que por defecto se genera
la geometria de perfil de evolvente. En la ventana de definicion del perfil de la cremallera se

definira el redondeo de cabeza del perfil de la herramienta responsable de tallar el perfil de
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base del engranaje, ya que los angulos de presiéon ya han sido asignados segtn los datos de

definicion de la transmision (Figura E210).

Definition of Standard Reference Blade Profile [
Mame or Reference:  EERGEE N0 ARG
Module [mm] 2
(Gear addendum coef -

Gear dedendum coef: | 125
Left side

Pressure angle [deg]:

Top edge radius coef - 025

PFight side
Pressure angle [deal: 20
Top edge radius coef - 025

Figura 4.2.10: Ventana de definicion del perfil de la cremallera de tallado para un caso de

perfil asimétrico.

A continuacién se podra generar el modelo 3D de la cremallera generadora. Se habra de
hacer clic derecho con el raton sobre la rama Gen Tool: Rack-Cutter: Standard [Generated] en el
arbol del proyecto para a continuacion seleccionar Generate and show en el ment contextual.
En la ventana de visualizacion se podra ver la geometria de la cremallera de generaciéon de
perfil asimétrico, tal como se muestra en la Figura [£2.11]

El siguiente paso es la generacion del pinon de la transmision de perfil asimétrico. Se hace
clic con el boton derecho en la rama Geometry P1: External Spur: Standard [Defined] del arbol
de proyecto, seleccionando la opcion Generate and show. En la ventana de visualizacion de
IGD se mostrara el modelo 3D del engranaje correspondiente como se observa en la Figura

4.2.12)
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Figura 4.2.11: Geometria de la cremallera generadora de perfil asimétrico.

Figura 4.2.12: Modelo 3D del pinén de la transmision de engranajes cilindrico-rectos de perfil

asimétrico generado con IGD.
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3. Definicion de la geometria modificada y aplicacion de
un rebaje de cabeza

A la hora de modificar la geometria estandar de un engranaje, IGD permite anadir
tantas nuevas geometrias como el disenador quiera. Estas geometrias modificadas permiten
considerar herramientas generadoras con perfiles distintos al estandar (perfil recto) e incluso
aplicar rebajes de cabeza y de pie para eliminar zonas de altas tensiones de contacto.

Para definir una geometria modificada, serda necesario disponer en el arbol de proyecto
de una transmision definida con un pinén y una rueda con su geometria estindar generada.
A continuacién, se hara clic con boton derecho en la rama del arbol Pinion: External Spur

[Defined] y se seleccionara la opcion Add new geometry del ment contextual.

Definition of External Mﬁgm Gear Geometry SRES

Reference:  Pinion: Modified Spur Geometry

Select the generating toal:

[iocietBodkater ]
Grinding wheel [
Hab

Figura 4.3.1: Ventana de definiciéon de la geometria modificada.

En la ventana de definicion de una nueva geometria se elegira la opcion Modified spur gear
geometry, con lo que el programa anadird una nueva rama en el drbol de proyecto de IGD
con el nombre Geometry P2: External Spur: Modified [Not defined]. Se vuelve a hacer clic con
botoén derecho en la nueva rama mencionada anteriormente y se selecciona la opcion Define
del menu contextual. La Figura [4.3.1l muestra la ventana de definicion del tipo de geometria

modificada. A la hora de modificar la geometria estindar de un engranaje cilindrico, se debe
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File Emlrtﬂeﬂgn Ru:pnlt ‘c‘uwpmt Arlrnie Preferences  }

Display mode: Rendered = | Viewpoints ~ Vertices
|E|..
= Data
- Reference: Exdemal Spur Gear Sat
- Module: 2.0 mm

- Pressure angle for left side: 20 Ddeg
- Pressure angle for right side: 30 0 deg
- Wheal axial offsat: 0.0 mm

- Dperating center distance: 58.0 mm

Tl
L

= Diata

----mdiﬁ.fﬂ

- Addendum coef - 1.0

- Dedendum coef - 1.25

- Profile shift cosf.: 0.0

- Face width: 20.0 mm

- (aenerating shift coef - 0.0

- Mum. of teeth to show: whale gear

nﬁgs uhedgerailcbd 0.25

Reference: Bdemal Spur Wheel
- Mumber of teeth: 34

- Addendum cosf - 1.0

- Dedendum coef - 1.25

- Profile shift cosf - 0.0

- Face width: 20.0 mm

- {aenerating shift coef - 0.0

- Mum . of teeth to show: whole gear

Figura 4.3.2: Ventana de definicion de la geometria modificada.
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considerar la herramienta con la que se piensa aplicar la modificaciéon. En nuestro caso se
seleccionard la opcion Modified rack-cutter.

La Figura muestra el arbol del proyecto tal como se tiene configurado hasta el
momento. Una vez definida la geometria modificada mediante una cremallera de perfil mo-
dificado, se hara clic con el boton derecho en la rama del arbol Blade Modified [Not defined],
siendo éste el tnico elemento del drbol que queda sin definir por el momento, y se selecciona
la opcion Define en el menu contextual. Para introducir un rebaje de cabeza, se considera la
definicion del blade tal como se muestra en la figura [£.3.3] No hay que olvidar hacer clic en
el boton Copy TO the other side para trasladar la misma definicién de la geometria del perfil

al otro lado de la cuchilla.

Definition of Modified Blade Profile.

Mame or Reference.  Modified Blade Profile

Module fmm]: |2 Addendum Coef - |1 Deddendum Coef ;| 1 25

Lettside 5] | Rignt sde [RS)|

Main profile

Pressurs angle [dsa) 0 Main profils type: | Sirsight -

Top edge radius cosf 0.25 I
Pitch modification coef - 10

Top relist

| Top relisf exists Baottom relisf sxists

Top relief height fmm}: 07

Angle of top relief [dag): oo

Top relief type: Parabolic - | Straight

Parabola cosfficient [1/mm]: 0.08

[ Copy FROM the other sids = 0 - 7 3mn
[ ox [ Concel |

Figura 4.3.3: Ventana de definicién del perfil modificado de una cremallera.

Una vez definido el perfil modificado de la cremallera, se podran generar los modelos de
la herramienta generadora y del engranaje de perfil asimétrico con rebaje de cabeza.

Para la rueda se habra de anadir una nueva geometria modificada para aplicar un cierto
rebaje de cabeza para lo que se seguird un procedimiento similar al expuesto anteriormente.

La Figura 4.3.4l muestra el modelo 3D de la geometria de la rueda con perfil asimétrico y
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con rebaje de cabeza.

Figura 4.3.4: Modelo 3D de la geometria de la rueda con perfil asimétrico y con rebaje de

cabeza.

4. Analisis del contacto y simulacién del engrane

Una vez definidas las geometrias a considerar para el pinén y la rueda, llega el momento

de comenzar con el anélisis del contacto y la simulaciéon del engrane. Como resultados se



4 Andlisis del contacto y simulacion del engrane 66

obtendré tanto el patron de contacto sobre las superficies como la funcion de errores de
transmision.

Para definir un analisis, hacer clic con el boton derecho sobre la rama Analyses del arbol
de proyecto. Se desplegard un mentu contextual en el que se seleccionarad Add new analysis,
que a su vez despliega otro submenti donde se podran elegir los distintos andlisis disponibles
para la transmision de engranajes. En este subment se elegira el tipo de anélisis TCA - FEM
analysis, compuesto por el analisis del contacto (TCA) y la generacion de los modelos de
elementos finitos correspondientes (FEM). Esta eleccion generara un nuevo elemento en el
arbol de proyecto denominado Analysis 1: TCA & FEM [not defined|.

Para definir el analisis hay que pinchar con el boton derecho en Analysis 1: TCA & FEM
[not defined] y seleccionar Define en el ment contextual, con lo cual aparecera un cuadro de

dialogo con una serie de opciones como muestra la Figura [L4.11

TCA & FEM Analysis Definition - E

Analysis name or reference:  TCA & FEM

Gear geometries
Pinion geometry:  Geometry P1: Bxtemal Spur: Standard Select
Wheel geometry; Geometry W1: Exdemal Spur; Standard geometry
Posttioning of the PIMNION Positioning of the WHEEL
¥ displacemert fmm}: [ X displacement mm]: 0
Y displacement mm}; [ ¥ displacement fmm]: 0
Z displacement [mm}: T Z displacemert [mm]: 0
¥ rotation [deal: ] ¥ rotation [deagl: 0
¥ rotation [deal: 0 Y rotation [deagl: 0
Lok || Cancd |

Figura 4.4.1: Ventana de definiciéon de un analisis TCA & FEM.

Béasicamente, la definicion de un andlisis consiste en la seleccion de las geometrias de los
engranajes con los que se va a realizar el analisis e introducir los errores de posicionado de

pin6n y rueda en caso de que estos existan. Esto permitira analizar como cambia el patron de
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contacto con los distintos errores de alineacién, fabricacion y montaje, y la obtencion de las
correspondientes funciones de errores de transmision. Para realizar un analisis en condiciones
de perfecta alineacion, se introducira cero en todos los cuadros de texto.

Una vez hecho este paso, se ha de continuar definiendo el analisis de contacto (TCA)
entre los dientes del pinén y la rueda. Para ello, se hace clic con el boton derecho sobre la
rama del arbol (TCA) Tooth Contact Analysis 1 [Not defined] y se selecciona la opcion Define.
La Figura [£.4.2] muestra la ventana de definicion de un anélisis de contacto (TCA).

Toath Contact Analysis (TCA) Definition ]
Reference: TCA
General parameters
Mumber of contact positions: 21
MNumber of pairs of contacting teeth: | 1 -

Virtual marking compound thickness fmm]:  [.0065
Gear suface grid definition

MNumber of poirts in longitudinal direction: 40
MNumber of poirts in profile dirsction: 40
Transmission presentation

Show transmission contacting at position: 1

Initial postioning for the pinion
Angle for CCW rotation contact [deg]: -3.78

Angle for CW rotation contact [deg]: 15

[ ok || Canesl

Figura 4.4.2: Ventana de definicion de un anélisis de contacto (TCA).

En la ventana de definicion del analisis de contacto (TCA) se habra de definir los siguien-

tes parametros:
= Nimero de posiciones de contacto: 21

= Numero de parejas de dientes en contacto. IGD permite considerar 1 o 3 parejas de
dientes en contacto. En los anélisis de contacto utilizados en este proyecto se conside-

rard una pareja de dientes en contacto.
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= Definicion de una malla sobre la superficie de pinén y rueda mediante la introduccion
del nimero de puntos en direccién longitudinal y en la direccion del perfil. Por lo

general, la consideracion de una malla 40 x 40 suele dar buenos resultados.

» Posicion para la representacion de la transmision. Se elegird uno de los 21 puntos de

contacto.

= Posicién inicial del pinén cuando se considera una direccion de giro antihoraria y una
direccion de giro horaria. En esta posicion se establecera el punto medio de contacto

para el TCA.

Una vez definido el analisis, el arbol de proyecto tendra una estructura como la que se
muestra en la Figura 4.4.3

A la hora de realizar el anélisis de contacto se ha de elegir el sentido de rotacion del pinén
de la transmision. Obsérvese en la Figura [£.4.3] que existen dos posibles objetos de analisis
de contacto: Pinion CCW (Z+) rotation TCA y Pinion CW (Z+) rotation TCA. El primero de
ellos permite el anéalisis de contacto cuando el pin6n gira en el sentido contrario a las agujas
del reloj (CCW) y el segundo cuando gira en el sentido de las agujas del reloj (CW). Para
ejecutar un analisis, se hara clic con el boton derecho del raton sobre el objeto de anélisis
correspondiente y se seleccionard la opcion Compute en el mend contextual. Transcurridos
unos minutos los resultados del anéalisis se mostraran en la pantalla.

La Figura muestra un resumen de los resultados de un anélisis de contacto cuando
el pinén gira en sentido contrario a las agujas del reloj. En la parte superior se observa el
patron de contacto, que como era de esperar, cubre toda la superficie de los dientes del pinén.
En la parte inferior se observa la funcion de errores de transmisién que como también era de
esperar para una transmision completamente alineada son cero a lo largo de todo el ciclo de
engrane.

En la Figura se muestra el patron de contacto sobre las superficies de los dientes
del pin6n. De la misma manera, la Figura muestra el patron de contacto sobre las

superficies de los dientes de la rueda.
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-~ Reference: TCA & FEM

- Pinion geometry: Geometry P1: Extemal Spur: Standard
- Wheel geometry: Geometry W 1: Bdemal Spur: Standard
[=- Pinian positioning emors

. - X displacement: 0.0 mm

- displacement: 0.0 mm

- Z displacement: 0.0 mm

- ¥ ratation: 0.0 deg

- ¥ rotation: 0.0 deg

[=I- Wheel positioning emors

- ¥ displacement: 0.0 mm

- displacement: 0.0 mm

- Z displacement: 0.0 mm

- ¥ ratation: 0.0 deg

.—:‘ General parameters
i Number of contact positions: 21
- Number of pairs of contacting teeth: 1
- Vitual marking compound thickness: 0.0065 mm
= Gear suface grid definition
- i Number of poirts in longitudinal direction: 40
.. Number of poirts in profile direction: 40
=i~ Transmission presentation
. Cortacting at position: 11,21
I Initial positioning far the pinion:
- Angle for CCW rotation contact: -3.75 deg
. Angle for CW ratation contact: 3.75 deg
- Pinion CCW (Z+) rotation TCA [Defined]
- Pinion CW (Z-) ratation TCA [Defined]

Figura 4.4.3: Estructura del drbol de proyecto una vez definido un anélisis de contacto.

En caso de considerar un error angular en el posicionado del pinén de 0.1°, los patrones

de contacto se desplazan hacia uno de los bordes de las superficies como se observa en las

Figuras .47 y [4.4.8]
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Figura 4.4.4: Resumen de los resultados de un analisis de contacto.

5. Generacion automatica del modelo de elementos fini-
tos

Una vez analizado el contacto, es posible la generacion automatica del modelo de elemen-
tos finitos. Para ello, se hace clic con el botén derecho sobre la rama del arbol de proyecto
Analysis 1: TCA & FEM [Defined] y se selecciona del menu contextual la opcion Add new FE

model. Un nuevo objeto se anade de esta forma a la rama de arbol. Para su definicion se ha
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Figura 4.4.5: Patron de contacto sobre las superficies de los dientes del pinon.

Figura 4.4.6: Patron de contacto sobre las superficies de los dientes de la rueda.
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-
-

Figura 4.4.7: Patron de contacto sobre las superficies de los dientes del pinén en condiciones

de desalineacion.

Figura 4.4.8: Patron de contacto sobre las superficies de los dientes de la rueda en condiciones

de desalineacion.
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de hacer clic derecho en Finite Element Model 1.1 [Not defined] y escoger la opcion Define. A
continuacion aparecera la ventana de definiciéon del modelo de elementos finitos tal como se

muestra en la Figura 5.1l Dichos valores estaran supeditados a la eleccion de:

1. Par seleccionado.
2. Sentido de rotacion del engranaje.

3. Numero de pares de dientes de contacto.

Finite Element Model (FEM) Definition ]
FEM madel name or reference:  [FElIEEE]
Pinion mesh definition ‘Whee! mesh defirition
Number of nodes in longitudinal direction: 60 Mumber of nodes in longitudinal direction: 55
Number of nodes in profile direction: 55 Mumber of nodes in profile direction: 50
Number of nodes in the fillet: 12 Number of nodes in the fillet: 12
Number of nodes under the active surface: 2 Number of nodes under the active suface: 2
Number of nodes inside the lower rim: ¥ Number of nodes inside the lower fim: 1
Base factor for im height: 1 Base factor for rim height 1
Finion matenial proparties ‘Wheel matenal properties
Hlastic madulus {N/mmZ): 210000 Elastic modulus {N./mmZ} 210000
Poisson cosfficiant: 0.3 Poisson coefficient: 8.3

Contact positions to analyse
Pinion rotation direction: |D:W Z2) - | [¥] Al TCA postions  Only at this position of TCA:

Other parameters
Mumber of pairs of contacting teeth: ‘Thfee pairs ¥ | Tomgue applied to the pinion (N-mmj; 150000

Contact pair type: Master whee! & slave pinior » | | Consider fillet as contacting suface

Initial angle of rotation applied to the pinion to force interference for FE analysis by ABAGUS [deg): 0.02387324146

0K [ cancel |

Figura 4.5.1: Ventana de definiciéon del modelo de elementos finitos.

En la Figura@5.T]se ha elegido un par de 150000 N-mm, un sentido de giro del pinon en
sentido antihorario (Z+) y el anlisis de tres parejas de dientes de contacto. Eligiendo esta
vez la opcion Show después de generar el modelo y tras hacer clic derecho en Finite Element
Model 1.1 [Generated] se representara en la pantalla de visualizacion el modelo que se observa
en la Figura

Otras posibilidades de generacion del modelo de elementos finitos se muestran en las
Figuras para una sola pareja de dientes en contacto, en la Figura [£.5.4] para cinco

parejas de dientes en contacto y el la Figura [4.5.5] para la transmision completa.
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Figura 4.5.2: Representacion del modelo de elementos finitos en IGD.

Figura 4.5.3: Representacion del modelo de elementos finitos de una pareja de dientes en

contacto en IGD.



5 Generacion automdtica del modelo de elementos finitos 75

v
i
z

Figura 4.5.4: Representacion del modelo de elementos finitos de cinco parejas de dientes en

contacto en IGD.

v
z

Figura 4.5.5: Representacion del modelo de elementos finitos de la transmision completa en

IGD.
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Una vez se ha generado el modelo de elementos finitos, se ha de exportar a ABAQUS o
NASTRAN para proceder al cidlculo. Para ello, se hace clic derecho sobre Finite Element Model
1.1 [Generated], se selecciona la opcion Export FEM y se selecciona ABAQUS o NASTRAN del
subment contextual. En este proyecto fin de carrera se ha utilizado el programa de propésito

general ABAQUS para el andlisis por elementos finitos.



Capitulo 5

Resultados

1. Definicion de los casos a analizar

La validacion de las ventajas de la aplicacion de engranajes cilindrico-rectos de perfil
asimétrico y la determinacion del lado de aplicacion del mayor angulo de presion se realizaré
mediante el andlisis de una transmision de engranajes cilindrico-rectos de referencia cuyos

datos basicos de diseno se muestran en la Tabla B.1.1]

Pin6n | Rueda
Numero de dientes 24 34
Médulo (mm) 2
Coeficiente de adendo 1.0
Coeficiente de dedendo 1.25
Ancho de cara (mm) 20.0
Par de entrada (Nm) 210.0

Cuadro 5.1.1: Datos bésicos de la transmision de engranajes cilindrico-rectos de referencia.

Se considerara un par aplicado al pinon de la transmision de 210 N-m para todos los

casos que se analizardn en este trabajo, que si bien se puede considerar elevado para la

7
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transmision de referencia cuyos datos aparecen en la Tabla [5.1.1] permitira detectar, en caso
de que existan, aquellas zonas de elevadas tensiones de contacto que provocaran el deterioro
prematuro de la transmision y obtener més claramente las posibles diferencias con respecto
a transmisiones equivalentes de perfil asimétrico. Asi mismo, mediante un procedimiento de
optimizacion del rebaje de cabeza se minimizaran las tensiones de contacto a lo largo de
todo el ciclo de engrane. De esta forma, la comparaciéon de la evolucion de las tensiones de
contacto y flexion de los distintos casos de diseno considerados se realizara sobre la base de
unos disenos en los que los efectos de los posibles contactos en los bordes de las superficies
han quedado minimizados en algunos casos o anulados en otros.

Para la obtencion de datos numéricos con los que obtener conclusiones precisas sobre las
ventajas de aplicacion de engranajes de perfil asimétrico se usara un procedimiento general

fundamentado en las siguientes etapas:

1. Optimizacion de la transferencia de carga entre parejas sucesivas de dientes en contacto

por medio de la aplicaciéon de un proceso de rebaje de cabeza del diente.
2. Aplicacion de algoritmos de simulacion del engrane y analisis del contacto.
3. Analisis tensional de las transmisiones mediante elementos finitos.

En primer lugar se considerara un angulo de presion para la transmision de referencia de
20 grados. Posteriormente, se analizara la misma transmision de referencia para un angulo de
presion de 25 grados para contrastar los resultados obtenidos y generalizar las conclusiones
que se puedan extraer de ellos. Las tensiones de contacto y flexion se obtendran a lo largo
de todo un ciclo de engrane tanto para la transmision de referencia como para transmisiones

de perfil asimétrico similares.
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2. Analisis de la transmisiéon de engranajes cilindrico-
rectos de referencia

En este apartado se va a realizar el analisis tensional de la transmision de engranajes
cilindrico-rectos de referencia con perfil simétrico considerando en primer lugar un dngulo de
presion de 20 grados para a continuacion hacer lo mismo considerando un &dngulo de presiéon
de 25 grados. El objetivo de este andlisis es detectar posibles zonas de altas tensiones de

contacto a lo largo del ciclo de engrane.

2.1. Dentadura de perfil simétrico con angulo de presiéon 20 grados

La Figura £.2.Tl(a) muestra la evolucion de la tension de contacto sobre los dientes del
pin6n para 21 posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane. Se observa clara-
mente que se obtienen elevadas tensiones de contacto para las posiciones de contacto 7y 8
correspondientes al contacto de la cabeza de los dientes del pinén con la base de los dientes
de la rueda. Asi mismo, la Figura[5.2.T[(b) muestra la evolucion de la presion de contacto. Se
aprecian dos zonas de elevada presion de contacto correspondientes tanto al contacto de la
cabeza de los dientes del pinén con la base de los dientes de la rueda (posiciones de contacto
7y 8) como al contacto de la base de los dientes del pinon con la base de los dientes de la
rueda.

La Figura muestra la evolucion de la tension de flexion en un diente del pinon
para 21 posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane. En esta figura se observa

claramente el aumento de las tensiones de flexion para el intervalo de carga no compartida.

2.2. Dentadura de perfil simétrico con angulo de presiéon 25 grados

La Figura 5.2.3(a) muestra la evolucion de la tensién de contacto sobre los dientes del
pin6n para 21 posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane para la transmision de

engranajes de referencia con angulo de presion de 25 grados. Al igual que para el caso con
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Figura 5.2.1: Evolucion de (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para 21
posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane para la transmision de engranajes
de referencia con angulo de presion 20 grados.
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Figura 5.2.2: Evolucion de la tension de flexion para 21 posiciones de contacto a lo largo de
un ciclo de engrane para la transmision de engranajes de referencia con angulo de presion

20 grados.

angulo de presion de 20 grados, se observa que aparecen elevadas tensiones de contacto para
las posiciones de contacto 6 y 7 correspondientes al contacto de la cabeza de los dientes del
pinén con la base de los dientes de la rueda. La Figura [5.2.3[(b) muestra la evolucion de la
presion de contacto, aprecidndose una zonas de elevada presién de contacto correspondiente

al contacto de la cabeza de los dientes del pinén con la base de los dientes de la rueda



2 Andlisis de la transmisidn de engranajes cilindrico-rectos de referencia 81
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Figura 5.2.3: Evolucion de (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para 21

posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane para la transmision de engranajes

de referencia con angulo de presion 25 grados.

La Figura (5.2.4] muestra la evolucion de la tension de flexion en un diente del pinén

para 21 posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane. En esta figura se observa

claramente el aumento de las tensiones de flexion para el intervalo de carga no compartida.
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Figura 5.2.4: Evolucion de la tension de flexion para 21 posiciones de contacto a lo largo de

un ciclo de engrane para la transmision de engranajes de referencia con angulo de presion

25 grados.
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3. Analisis del rebaje de cabeza 6ptimo

La existencia de un grado 6ptimo de rebaje de cabeza de los dientes de los elementos de
una transmision de engranajes especifica para unas determinadas solicitaciones mecanicas

de operacion se justifica en base a las siguientes consideraciones:

= 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

dientes del pinon 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 presién de contacto seré 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 un rebaje de cabeza de los dientes de una transmision de engranajes debe
ser controlada mediante técnicas de simulacion avanzadas que incluyan la generacion virtual
de las geometrias modificadas de las superficies asi como el anélisis tensional por elementos
finitos con objeto de evitar un excesivo incremento de las tensiones de contacto. Para ello
resulta fundamental la aplicacion del programa IGD (Integrated Gear Design) desarrollado

en el seno del grupo de investigacion Transmisiones Avanzadas de Engranajes.
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Entre los distintos tipos de rebaje de cabeza, en el presente proyecto se va a aplicar 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 evolucion 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 anélisis 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 pardbola a,s caracteristico del rebaje de cabeza en la herramienta de generacion

de la transmision de engranajes considerada.

3.1. Dentadura de perfil simétrico con Angulo de presiéon 20 grados

A la vista de las Figuras 5.2.1] y 5.2.3] se pone de manifiesto la necesidad de aplicar un
rebaje de cabeza con el objetivo de eliminar esas zonas de altas presiones y tensiones de
contacto que se han detectado en los anéalisis descritos en el apartado anterior. Para ello se
utilizara el perfil mostrado en la Figura B.3.1] en el que el perfil recto generador del perfil
de evolvente principal de la superficie del diente se desvia en un cierto punto, situado a una
distancia h;- de la altura de adendo del perfil. Por otro lado, el perfil considerado es para-
bélico estando caracterizado por un coeficiente de parabola a,s. Los pardmetros geométricos
caracteristicos del proceso de rebaje de cabeza aplicado a la transmisiones de engranajes

cilindrico-rectos de referencia se muestran en Tabla 5.3.1]

Caso 1 2 3 4 5
apr [1/mm] | 0.00 | 0.02 [ 0.04 | 0.06 | 0.08
hy,  [mml] 0.7

Cuadro 5.3.1: Casos de diseno para la optimizaciéon del rebaje de cabeza.

Tal como se aprecia en la Tabla (.31} en todos los casos analizados se ha empleado la

misma altura de rebaje de cabeza h;,.. La justificacion a dicha elecciéon es introducir en todos
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los casos analizados modificaciones de la superficie de los dientes fuera del zona de carga no

compartida y, de este modo, no inducir errores de transmision.

Figura 5.3.1: Perfil modificado de la cremallera de generacion para la aplicacion del rebaje

de cabeza.

La Figura [5.3.2l muestra el modelo virtual del proceso de generacion de la transmision de
engranajes cilindrico-rectos de referencia en el que la cremallera generadora, situada en la
parte superior del engranaje que estd siendo generado, estd provista del perfil mostrado en
la Figura £.3.11

La Figura[5.3.3(a) muestra la evolucion de la tension de contacto y la Figura5.3.3(b)) la
evolucion de la presion de contacto sobre los dientes del pinéon de la transmision de referencia
de angulo de presion 20° para 21 posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane
en funcion de cinco grados de rebaje distintos. Se observa como se consigue una evolucion
suave tanto de tensiones de contacto como presiones de contacto a lo largo de todo el ciclo de
engrane con la aplicacion de un rebaje de cabeza caracterizado por un coeficiente de parabola
para el perfil generador en la zona de cabeza de 0.08 1/mm. Entre paréntesis en la leyenda de

las Figuras 0.3.3|(a) y £.3.3[(b) se muestra el maximo rebaje de cabeza conseguido en micras.
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Figura 5.3.2: Modelo virtual del proceso de generaciéon de la transmision de engranajes

cilindrico-rectos de referencia mediante cremallera de perfil modificado.

Las tensiones de contacto se han reducido en méas del 50 % mediante la aplicacion del rebaje
de cabeza. Se pone de manifiesto la gran influencia del rebaje de cabeza sobre las tensiones
de contacto sobre los dientes de los engranajes. La reduccion de las tensiones de contacto
obtenidas contribuye a un aumento considerable de la vida y resistencia de la transmision.
La Figura [5.3.4l muestra la evolucion de la tension de flexion en un diente del pinén para
21 posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane. La aplicacion del rebaje de cabeza
aumenta el intervalo de carga no compartida y con ello eleva ligeramente el nivel maximo de
las tensiones de flexién. No obstante, la reducciéon tan elevada de las tensiones de contacto
hace aconsejable su aplicacion al disenio de transmisiones de engranajes aunque con ello se

eleven ligeramente las tensiones de flexion.
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Figura 5.3.3: Evolucion de (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para 21

posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane para distintos grados de rebaje de

cabeza.
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Figura 5.3.4: Evolucion de la tension de flexion para 21 posiciones de contacto a lo largo de

un ciclo de engrane para distintos grados de rebaje de cabeza.

La Figura muestra los perfiles modificados del pinén y de la rueda para el diseno
optimo del rebaje de cabeza correspondientes al caso a,; = 0,08 1/mm mostrado en la Figura
(.33 Al pinon se le aplica un rebaje de cabeza méximo de 14.3 um y para la rueda 9.1 pym.

La Figura [5.3.6(a) muestra las tensiones de contacto para el pinon de la transmision de
engranajes de referencia sin la aplicacion del rebaje de cabeza en el punto de contacto niimero

7y la Figura[53.6(b) las tensiones de contacto para el pifion de la transmision de engranajes
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Figura 5.3.5: Comparacion de los mejores relieves modificados para el disenio optimizado del

(a) pinon y (b) de los miembros de la rueda del diseno de conjunto de engranajes.

de referencia con aplicacion del rebaje de cabeza 6ptimo de 14.3 um para el mismo punto de
contacto. En la Figura se aprecia que las tensiones en las superficies de los dientes del pinon
se reducen notablemente permitiendo de este modo una transferencia de carga suave entre

las sucesivas parejas de dientes en contacto.

3.2. Dentadura de perfil simétrico con angulo de presiéon 25 grados

Los parametros geométricos caracteristicos del proceso de rebaje de cabeza aplicado a la
transmision de engranajes cilindrico-recto de referencia con angulo de presion 25° se muestran
en Tabla £.3.2

Al igual que para el caso anterior, en todos los casos analizados se ha empleado la misma
altura de rebaje de cabeza h;. = 0,7 mm, al comprobar que dicha eleccién introduce modi-

ficaciones de la superficie de los dientes fuera de la zona de carga no compartida y, de este
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Figura 5.3.6: Tensiones de contacto en la superficie de los dientes del pinén de la transmision
de referencia para (a) el perfil sin modificar y (b) con perfil modificado mediante rebaje de

cabeza de 14.3 pum.

Caso 1 2 3 4
aps [1/mm] || 0.00 | 0.02 | 0.04 | 0.06
htr [mm] 0.7

Cuadro 5.3.2: Casos de diseno para la optimizacion del rebaje de cabeza de la transmision

de referencia con dngulo de presion 25°.

modo, no induce errores de transmision.

La Figura [0.3.7(a) muestra la evolucion de la tension de contacto y la Figura 5.3.3|(b) la
evolucion de la presion de contacto sobre los dientes del pinéon de la transmision de referencia
con angulo de presion 25° para 21 posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane
en funciéon de cuatro grados de rebaje distintos. Se observa la consecucion de una evolucion
suave tanto de tensiones de contacto como de presiones de contacto a lo largo de todo el
ciclo de engrane con la aplicacion de un rebaje de cabeza caracterizado por un coeficiente de
parabola para el perfil generador en la zona de cabeza de 0.06 1/mm. Entre paréntesis en la
leyenda de las Figuras 5.3.7(a) y 5.3.7(b) se muestra el maximo rebaje de cabeza conseguido

en micras. Las tensiones de contacto se han reducido casi el 50 % mediante la aplicacion
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del rebaje de cabeza. Al igual que para la transmisién con angulo de presion 20° el rebaje

de cabeza tiene una gran influencia sobre las tensiones de contacto sobre los dientes de los

engranajes.
2100,0 3000,0
E 1910535507 A ===0.00 (0.0) & 28000 ==0.00 (0.0) | _
s \ =0=0.02 (2.8) = 2600.0 =0=0.02(2.8) | _
1700,0 =%=0.04(58) |- O !
) , X (5-8) £ 54000 =X=0.04 (5.8) | _
2 15000 =={x=0.06 (9.0) o a
= , = 22000 =/=0.06 (9.0) |
z a =z
G 13000 \\ S 20000
B 1100,0 - & 1800,0 -
Z 1031 ----------------------------------- Z |
O JETeTo Yo S S 16000
2 ) 14000
& 700,0 ZX=Y oy & A it
[= 1200,0 | T
500,0 + T T T 1 1000,0 + . Y
1 6 11 16 21 1 6 11 16 21
POSICION DE CONTACTO POSICION DE CONTACTO
(a) (b)

Figura 5.3.7: Evolucion de (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para 21
posiciones de contacto a lo largo de un ciclo de engrane para distintos grados de rebaje de

cabeza.

La Figura muestra la evolucion de la tension de flexion en un diente del pinén de
la transmision de referencia con angulo de presion 25° para 21 posiciones de contacto a lo
largo de un ciclo de engrane. La aplicacion del rebaje de cabeza, tal como ocurria en el caso
anterior para angulos de presion de 20°, aumenta el intervalo de carga no compartida y con

ello eleva ligeramente el nivel maximo de las tensiones de flexion.

4. Transmisiones de engranajes cilindrico-rectos de perfil
asimétrico

4.1. Angulo de presiéon de referencia de 20°

La Figura [B.4.1] muestra tres de los casos de diseno de transmisiones de engranajes
cilindrico-rectos de perfil asimétrico que se compararan con la transmision de engranajes

de referencia con perfil simétrico y angulo de presion de 20 grados. Para la determinacion
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Figura 5.3.8: Evolucion de la tension de flexion para 21 posiciones de contacto a lo largo de

un ciclo de engrane para distintos grados de rebaje de cabeza.

del perfil conductor, se consideraré que el pinon gira en el sentido opuesto a las agujas del
reloj y por tanto serd el perfil izquierdo el lado conductor en cada uno de los casos y el
perfil derecho el lado de respaldo. En la Figura Bi40)(a) se muestra un engranaje de perfil
simétrico con 20 grados de angulo de presion tanto para el lado conductor como para el lado
de respaldo (en adelante 20 x 20). En la Figura[5.4.I(b) se representa un engranaje de perfil
asimétrico con un angulo de presion de 30 grados para el lado conductor y 20 grados para el
lado de respaldo (en adelante 30 x 20), y finalmente, en la Figura 5.4.T(c) se representa un
engranaje de perfil asimétrico con un dngulo de presion de 20 grados para el lado conductor

y 30 grados para el otro lado del diente (en adelante 20 x 30).

Influencia del aumento del angulo de presiéon en el lado de respaldo

En este apartado se analizardn y compararan las siguientes tres transmisiones, todas
ellas con la aplicacion de un rebaje de cabeza 6ptimo para la eliminacion de zonas de altas

tensiones de contacto:
s Transmision 20 x 20: Perfil simétrico de referencia con dngulo de presion 20 grados.

» Transmision 20 x 25: Perfil asimétrico con angulo de presion 20 grados para el lado

conductor y 25 para el lado de respaldo.
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Figura 5.4.1: Comparacion de perfiles simétricos y asimetricos: (a) transmision 20 x 20; (b)

transmision 30 x 20; (c¢) transmision 20 x 30.

» Transmision 20 x 30: Perfil asimétrico con angulo de presiéon 20 grados para el lado

conductor y 30 para el lado de respaldo.

La Figura muestra la evolucion de las tensiones de contacto (Figura B.42(a)) v
la presion de contacto (Figura B.42(b)) para el pinion de las tres transmisiones descritas
anteriormente. La leyenda de la Figura es auto-explicativa. Como se muestra en la
Figura 5.4.2)(a), la maxima tensién de contacto en el piion solo depende del dngulo de
presion del lado conductor. De la misma manera, la Figura 5.4.2(b) muestra que la presion
de contacto maxima solo depende del dngulo de presion del lado conductor. A la vista de
estos resultados se podria concluir que el aumento del &ngulo de presiéon del lado de respaldo
no reduce las tensiones de contacto ni la presién de contacto.

La Figura [5.4.3] muestra la evolucion de las tensiones de flexion para el pinon de las tres
transmisiones descritas anteriormente. En este caso, se podria concluir que el incremento
del angulo de presion en el lado de respaldo contribuye a conseguir una reducciéon de las

tensiones de flexion. Estos resultados coinciden con lo expuesto en los trabajos [I] v [2].

Influencia del aumento del angulo de presiéon en el lado conductor

En este apartado se analizardn y compararan las siguientes tres transmisiones, todas

ellas con la aplicacion de un rebaje de cabeza 6ptimo para la eliminacion de zonas de altas
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Figura 5.4.2: Evolucion de: (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para el
pinén para transmisiones con distinto dngulo de presion en el lado de respaldo.
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Figura 5.4.3: Evolucion de la tension de flexion en el pinon para transmisiones con distinto

angulo de presion en el lado de respaldo.

tensiones de contacto:
» Transmision 20 x 20: Perfil simétrico de referencia con dngulo de presion 20 grados.

» Transmision 25 x 20: Perfil asimétrico con angulo de presion 25 grados para el lado

conductor y 20 para el lado de respaldo.

» Transmision 30 x 20: Perfil asimétrico con angulo de presion 30 grados para el lado

conductor y 20 para el lado de respaldo.
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La Figura [£.4.4] muestra la evolucion de las tensiones de contacto (Figura .4 4(a)) y
la presion de contacto (Figura B.44(b)) para el pinion de las tres transmisiones descritas
anteriormente. En este caso se observa que tanto las tensiones de contacto como la presion
de contacto en las superficies de los dientes del pin6n depende del dngulo de presion en el
lado conductor. Como se muestra en la figura, la tensiéon de contacto minima se obtiene
para el caso de disenio con angulo de presion mas alto en el lado conductor. A la vista de
estos resultados se podria concluir que el aumento del a&ngulo de presion del lado conductor

contribuye a reducir tanto las tensiones de contacto como la presion de contacto.
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Figura 5.4.4: Evolucion de: (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para el

pinén para transmisiones con distinto &ngulo de presion en el lado conductor.

La Figura muestra la evolucion de las tensiones de flexion para el pinén de las tres
transmisiones descritas anteriormente. En este caso también se observa que el incremento del
angulo de presion en el lado conductor contribuye a conseguir una reducciéon de las tensiones
de flexion. A la vista de las Figuras 644 y se puede concluir que la aplicacion del
angulo de presion méas alto en el lado conductor no solo se obtiene una reduccion de las
tensiones de flexion sino también se obtiene una reduccion de las tensiones de contacto y de

la presion de contacto, aumentando de esta manera la vida y resistencia de la transmision.
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Figura 5.4.5: Evolucion de la tension de flexion en el pinoén para transmisiones con distinto

angulo de presion en el lado de respaldo.

Comparativa de distintas configuraciones de un mismo perfil asimétrico

A la vista de los resultados anteriores, parece que la aplicacién del mayor dngulo de presion
en el lado conductor no sélo reduce las tensiones de flexién sino que también contribuye a la
reduccion de las tensiones de contacto. Con objeto de tener una mejor vision de los resultados

anteriores, se compararan en este apartado las siguientes tres transmisiones:
» Transmision 20 x 20: Perfil simétrico de referencia con dngulo de presion 20 grados.

» Transmision 30 x 20: Perfil asimétrico con angulo de presion 30 grados para el lado

conductor y 20 para el lado de respaldo.

» Transmision 20 x 30: Perfil asimétrico con angulo de presion 20 grados para el lado

conductor y 30 para el lado de respaldo.

La Figura muestra la evolucion de las tensiones de contacto (Figura B.46(a)) v la
presion de contacto (Figura [5.4.61b)) para el pinén de las tres transmisiones descritas an-
teriormente. La Figura 5.4.6l(a) muestra que la reduccion de las tensiones de contacto sélo
se consigue para el diseno 30 x 20, diseno en el que se aplica un angulo de presion mas alto
en el lado conductor. En cuanto a los esfuerzos de flexion, la Figura [(.4.7] muestra que la

reduccion se logra en valores casi similares para los dos disenos asimétricos considerados,
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Figura 5.4.6: Evolucion de: (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para el
pinén para distintas configuraciones de una misma transmision asimétrica.
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Figura 5.4.7: Evolucion de la tension de flexion en el pinén para distintas configuraciones de

una misma transmisioén asimétrica.

estando estos resultados de acuerdo con los trabajos publicados anteriormente con afirma-
ciones aparentemente contradictorias en cuando a la aplicacion del mayor angulo de presion.
Las dos opciones son adecuadas si el objetivo es solo reducir las tensiones de flexion. Sin
embargo, la aplicacién del mayor dngulo de presion al lado conductor, no sélo contribuye a

la reduccién de las tensiones de contacto sino también reduce la maxima tension de flexion.
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4.2. Angulo de presiéon de referencia de 25°

La Figura muestra tres de los casos de diseno de transmisiones de engranajes
cilindrico-rectos de perfil asimétrico teniendo como referencia una transmision de engranajes
cilindrico-rectos con dngulo de presion de 25°. Para la determinacion del perfil conductor,
se considerara que el pinon gira en el sentido opuesto a las agujas del reloj y por tanto sera
el perfil izquierdo el lado conductor en cada uno de los casos y el perfil derecho el lado de
respaldo. En la Figura[5.4.8(a) se muestra un engranaje de perfil simétrico con 25 grados de
angulo de presion tanto para el lado conductor como para el lado de respaldo (en adelante
25 x 25). En la Figura[B.4.§|(b) se representa un engranaje de perfil asimétrico con un angulo
de presion de 28 grados para el lado conductor y 25 grados para el lado de respaldo (en
adelante 28 x 25), y finalmente, en la Figura [5.4.8|(c) se representa un engranaje de perfil
asimétrico con un dngulo de presion de 25 grados para el lado conductor y 28 grados para el
otro lado del diente (en adelante 25 x 28). Cuando el engranaje de referencia tiene un angulo
de presion de 25° en uno de los lados, el &ngulo de presion del otro lado queda limitado por el
apuntamiento del diente. Es por ello por lo que el maximo angulo de presion utilizado para la
transmision de dngulo de presion de 25° es 28° ya que para 30° se produciria el apuntamiento

del diente.

Figura 5.4.8: Comparacion de perfiles simétricos y asimétricos: (a) transmision 25 x 25; (b)

transmision 28 x 25; (c¢) transmision 25 x 28.
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Sin embargo, para completar los casos de diseno anteriores, se tendran en cuenta ademas
los casos anteriormente analizados de transmisiones de perfil asimétrico 25 x 20 y 20 x 25 a
la hora de analizar la influencia de aumentos del angulo de presion en los lados conductor y

de respaldo.

Influencia del aumento del Angulo de presion en el lado de respaldo

En este apartado se analizardn y compararan las siguientes tres transmisiones, todas
ellas con la aplicacion de un rebaje de cabeza 6ptimo para la eliminacion de zonas de altas

tensiones de contacto:

= Transmision 25 x 20: Perfil asimétrico con angulo de presion 25° para el lado conductor

y 20° para el lado de respaldo.
» Transmision 25 x 25: Perfil simétrico de referencia con dngulo de presion 25°.

= Transmision 25 x 28: Perfil asimétrico con angulo de presion 25° para el lado conductor

y 28° para el lado de respaldo.

La Figura[5.4.9(a) muestra la evolucion de las tensiones de contacto y la Figura [B.4.9(h)
la evolucion de la presion de contacto para el pinén de las tres transmisiones descritas
anteriormente. Como se muestra en la Figura [0.4.9)(a), la méxima tension de contacto en el
pinoén solo depende del angulo de presion del lado conductor. De la misma manera, la Figura
5.4.9(b) muestra que la presion de contacto maxima solo depende del angulo de presion del
lado conductor. A la vista de estos resultados y aquellos obtenidos considerando el angulo
de presion de referencia de 20° se puede concluir que el aumento del angulo de presion del
lado de respaldo no reduce las tensiones de contacto ni la presiéon de contacto.

La Figura [5.4.10] muestra la evolucion de las tensiones de flexién para el pinon de las
tres transmisiones descritas anteriormente. En este caso, también se puede concluir que el
incremento del &ngulo de presion en el lado de respaldo contribuye a conseguir una reducciéon

de las tensiones de flexion.
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Figura 5.4.9: Evolucion de: (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para el
pinén para transmisiones con distinto d&ngulo de presion en el lado de respaldo.
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Figura 5.4.10: Evolucién de la tension de flexiéon en el pinén para transmisiones con distinto

angulo de presion en el lado de respaldo.

Influencia del aumento del angulo de presiéon en el lado conductor

En este apartado se analizardn y compararan las siguientes tres transmisiones, todas
ellas con la aplicacion de un rebaje de cabeza 6ptimo para la eliminacion de zonas de altas

tensiones de contacto:

» Transmision 20 x 25: Perfil asimétrico con angulo de presion 20° para el lado conductor

y 25° para el lado de respaldo.
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= Transmision 25 x 25: Perfil simétrico de referencia con dngulo de presion 20°.

» Transmision 28 x 25: Perfil asimétrico con angulo de presion 30° para el lado conductor

y 20° para el lado de respaldo.

La Figura[54.1T](a) muestra la evolucion de las tensiones de contacto y la Figura 5. 4TTI(b)
la evolucion de la presion de contacto para el pinén de las tres transmisiones descritas
anteriormente. En este caso, al igual que para los casos equivalentes con angulo de presion 20°,
se observa que tanto las tensiones de contacto como la presion de contacto en las superficies de
los dientes del pinén depende del &ngulo de presion en el lado conductor. Como se muestra en
la figura, la tension de contacto minima se obtiene para el caso de diseno con dngulo de presion
més alto en el lado conductor. A la vista de estos resultados y los obtenidos anteriormente
se concluye que el aumento del angulo de presiéon del lado conductor contribuye a reducir

tanto las tensiones de contacto como la presiéon de contacto.
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Figura 5.4.11: Evolucion de: (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para el

pinén para transmisiones con distinto d&ngulo de presion en el lado conductor.

La Figura[5.4.172l muestra la evolucién de las tensiones de flexion para el pinon de las tres
transmisiones descritas anteriormente. En este caso también se observa que el incremento del
angulo de presion en el lado conductor contribuye a conseguir una reduccion de las tensiones
de flexion. A la vista de las Figuras 5.4 111y 5.4.12y las correspondientes al caso de referencia

de 20° (Figuras 544 y G40, se concluye que con la aplicacion del angulo de presion més
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alto en el lado conductor no s6lo se obtiene una reduccién de las tensiones de flexién sino
también se obtiene una reducciéon de las tensiones de contacto y de la presiéon de contacto,

aumentando de esta manera la vida y resistencia de la transmision.
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Figura 5.4.12: Evolucién de la tensioén de flexion en el pinén para transmisiones con distinto

angulo de presion en el lado de respaldo.

Comparativa de distintas configuraciones

En este apartado se comparan las siguientes tres transmisiones:
s Transmision 25 x 25: Perfil simétrico de referencia con dngulo de presion 25°.

= Transmision 30 x 20: Perfil asimétrico con angulo de presion 30° para el lado conductor

y 20° para el lado de respaldo.

= Transmision 20 x 30: Perfil asimétrico con angulo de presion 20° para el lado conductor

y 30° para el lado de respaldo.

La Figura[5.4.13|(a) muestra la evolucion de las tensiones de contacto y la Figura[5.4.13](b)
la evolucion de la presion de contacto para el pinén de las configuraciones descritas ante-
riormente. La Figura 5.4 T3(a) muestra una reduccion en torno al 10 % tanto de la tension
de contacto como de la presion de contacto para la transmision 30 x 20 con respecto a la

transmision de referencia 25 x 25. La configuracion 20 x 30 siendo 20° el 4ngulo de presion
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Figura 5.4.13: Evolucion de: (a) la tension de contacto y (b) la presion de contacto para el

pinén para distintas configuraciones.

del lado conductor, es menor favorable desde el punto de vista mecanico que la transmision
de perfil simétrico 25 x 25.
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Figura 5.4.14: Evolucion de la tension de flexion en el pinon para distintas configuraciones.

La Figura 5. 414 muestra la evolucién de las tensiones de flexion para el pinon de las tres
configuraciones descritas anteriormente. Como se observa en la figura, Las tres configura-
ciones arrojan valores maximos similares de la maxima tension de flexion, si bien se puede
notar una muy ligera reduccién para la transmision 30 x 20 con respecto a la transmision de

perfil simétrico 25 x 25.



Capitulo 6

Conclusiones

En el presente proyecto se ha analizado el comportamiento mecénico de las transmisiones
de engranajes cilindrico-rectos de perfil asimétrico con respecto a transmisiones de referencia
con perfil simétrico.

La motivacion de este proyecto se baso en afirmaciones aparentemente contradictorias
con respecto al lado de las superficies del diente al que hay que aplicar el mayor angulo de
presion. Por un lado, en los trabajos [I] o recientemente [2] se propone que el lado conductor
debe ser el lado con menor angulo de presion, dejando el mayor dngulo de presion para el lado
de respaldo. Por otro lado, gran cantidad de trabajos como [3} 4 5] 6, [7, 8 9], T0] proponen
que el lado conductor debe corresponder al lado de mayor dngulo de presion, por lo que el
lado de respaldo, en este caso, corresponderia al lado de menor angulo de presion.

En este proyecto, se han aplicado técnicas avanzadas de diseno y analisis de transmisiones
de engranajes para la validacion de las ventajas de la aplicacion de engranajes cilindrico-
rectos de perfil asimétrico y para determinar el lado de aplicacion del mayor angulo de
presion. Se han analizado por el método de los elementos finitos distintas configuraciones
de transmisiones de perfil asimétrico teniendo como base para la comparacion del compor-
tamiento mecanico transmisiones de engranajes rectos de perfil simétrico con angulos de
presion de 20 y 25 grados. Se ha obtenido la evolucion de las tensiones de contacto y fle-

xion, asi como la presiéon de contacto para el ciclo completo de engrane y se han comparado
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los resultados con los obtenidos en transmisiones de dentadura de perfil simétrico. Esto ha
supuesto una notable mejora con respecto a los trabajos publicados con anterioridad en los
que por lo general se analiza la transmision en un sélo punto de contacto, pudiéndose llegar
de esa forma, en algunos casos, a conclusiones erroneas.

Con objeto de llevar a cabo la comparacion de las tensiones de contacto, se ha buscado
el rebaje de cabeza 6ptimo para cada transmisién de manera que se ha evitado la aparicion
de zonas de altas tensiones de contacto, minimizando de este modo las méximas tensiones
de contacto a lo largo de todo el ciclo de engrane. Por tltimo, se han estudiado y comparado
los resultados obtenidos para distintos disenos de transmisiones de engranajes asimétricos.

Del analisis de los resultados obtenidos, se pueden formular las siguientes conclusiones:

1. La utilizacién de transmisiones de engranajes cilindrico-rectos de perfil asimétrico,
disenadas siguiendo las recomendaciones de méas abajo, permite de una manera efectiva
la reduccion de las méximas tensiones de contacto y de flexion a lo largo de todo el
ciclo de engrane con respecto a transmisiones equivalentes de perfil simétrico, y por
lo tanto contribuye al aumento de la resistencia y de la vida de funcionamiento de las

transmisiones.

2. Las maximas tensiones y presiones de contacto sobre los dientes del engranaje dependen
s6lo del angulo de presion del lado de conductor del engranaje, no influyendo el angulo

de presion utilizado para el lado de respaldo.

3. Las méaximas tensiones de flexion se reducen cuando se aumenta el dngulo de presion
del diente, no solo para el lado de respaldo como se establece en [3, 4], sino también

para el lado conductor.

4. FEl lado conductor del engranaje debe tener el mayor angulo de presiéon, cuando el
objetivo es reducir las tensiones de contacto y las presiones de contacto, y no sélo

reducir los esfuerzos de flexion.

5. La optimizacion del coeficiente de parabola a,; caracteristico del rebaje de cabeza

permite reducir notablemente el nivel de las tensiones méximas de contacto a lo largo
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del ciclo completo de engrane, aunque supone un leve incremento del nivel méximo de
las tensiones de flexion en la base del diente. Sin embargo, dado que en la mayoria de
transmisiones de engranajes la principal causa de fallo es la picadura o fatiga superficial
producida por las elevadas tensiones de contacto, la optimizacién de la geometria de
los flancos lograda por medio del rebaje de cabeza permite una aumento notable del
factor de seguridad frente a picadura lograndose de esta forma incrementar la duracion
esperada de estas transmisiones, sin afectar de manera considerable el ligero descenso
del factor de seguridad a rotura en la base del diente como consecuencia del pequefio

aumento de las tensiones de flexion.
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